DIPLOMARBEIT

Verlustkorrelationen

fir Radialturbinen

ausgefthrt am Institut fir
Thermische Turbomaschinen und Energieanlagen
der Technischen Universitdt Wien

unter Anleitung von
0. Univ. Prof. Dipl. Ing. Dr. Hermann Haselbacher
und
Univ. Ass. Dipl. Ing. Reinhard Willinger

durch
Christoph Schénfelder

Ceverseestr. 25-26
1150 WIEN

Wien, Jénner 1996



Abstract

Da die Entwicklung von Turbinen und Verdichtern ein aufwendiger
iterativer Prozef ist, beniitzt man flir die Erstellung der ersten
Konstruktionsentwlirfe und Kennfelder vorwiegend eindimensionale
Strémungsberechnungsverfahren.

Die eindimensionalen Verfahren beruhen auf dem Zusammenwirken der
Regeln der eindimensionalen Gasdynamik, empirischer oder halbem-
pirischer Strémungsmodelle und experimentell gewonnener Verlust-
korrelationen.

In der vorliegenden Arbeit wurden speziell die Verlustkorrelatio-
nen fUr Radialturbinen n&her untersucht. Es wurden, soweit
méglich, von aus der offenen Literatur bekannten Beziehungen jene
weiterverwendet, die auf physikalischen Modellen basieren und
relativ zuverlédssig allgemein angewandt werden koénnen. Dabei
erschien folgende Vorgangsweise sinnvoll. Es wurde die Physik,
die hinter den einzelnen Verlusten steckt, erl8utert. Dann wurde
versucht, geeignete Modelle zur Beschreibung der Verluste
anzugeben. Der dritte wesentliche Schritt bestand in der Angabe
der Korrelationen , die zahlenm&fig die Verluste ergeben sollen,
die anhand der entsprechenden Modellannahmen erwartet werden.

Es konnte anhand zweier von der NASA durchgerechneter und
nachgemessener Versuchsturbinen gezeigt werden, daR die dimen-
sionslos gemachten Verlustkorrelationen relativ gute Ergebnisse
liefern, obwohl die eindimensionale Betrachtungsweise, gerade im
Radialturbinenbau, eine gewisse Unschirfe birgt.
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Lateinische Formelzeichen

Symbol Einheit Beschreibung
A [m?] Querschnittsfléche
a [m/s?] 6rtl. Schallgeschwindigkeit
ac [m/s?] Coriolisbeschleunigung
a; [kd/kg] spezif. innere Arbeit
Aag, [kJ/kg]l spezif. Spaltverlustarbeit
ay [kJ/kgl] spezif. Umfangsarbeit
b [m] Schaufelbreite/-hbéhe
Cs' {-1 lokaler Reibungsbeiwert
Ce (-] globaler Reibungsbeiwert
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o [m/s] Absoclutgeschwindigkeit
Ch [m/s] Meridiankomponente von ¢
Cy [m/s] Umfangskomponente von ¢
Dy {m] hydraulischer Durchmesser
d {m] Hinterkantendicke
d [m] Durchmesser
d. [m] Schaufelspitzendurchmesser
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h [kJ/kg] spezif. statische Enthalpie
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Ah [kJ/kg] spezif. Enthalpiedifferenz
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K, ; K. [-] Geschwindigkeitsverhdltnis
k [m] technische Rauhigkeit
Kk, [m] Sandrauhigkeit
L, fm] hydraulische Léinge
M, /M. [-] Machzahl
M; [Nm] Reibungsmoment
n [kg/s] Nennmassenstrom




Anm [kg/s] Spaltmassenstrom
P [kwW] Leistung
AP [kwW] Verlustleistung
o) [bar] statischer Druck
Ap [bar] statische Druckdifferenz
jolt [bar] Totaldruck
Ap, [bar] Totaldruckdifferenz
r [m] Schaufelradius
r [m] Laufradkanalkrimmungsradius
Re [-] Reynoldszahl
Ry [-] kinematischer Reaktionsgrad
S [(kJ/kgK] spezif. Entropie
As [kd/kgK] spezif. Entropiedifferenz
s [rn] Sehnenlénge
t [m] Schaufelteilung
u [m/s] Umfangsgeschwindigkeit
w [m/s] Relativgeschwindigkeit
[-] Schaufelzahl
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Symbol Einheit Begchreibung
o [-] absoluter Strdémungswinkel
B [-] relativer Strdmungswinkel
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€ [-] Unterdruckbeiwert
¢ [-1 Totaldruckverlustbeiwert
1 (-] Gitterwirkungsgrad
Ny {-] Umfangswirkungsgrad
n; [-] innerer Wirkungsgrad
K [-] Isentropenkoeffizient
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[Pas] dynamische Z&higkeit

v [m?/s] kinematische Zahigkeit

g [-1] Verlustenthalpiebeiwert

o) [kg/m’] Dichte des Fluids

Tw [N/mm?] Wandschubspannung

T fm] Spaltweite Schaufel/Gehduse

Oen [-1] mittlerer Leitradwinkel
[-] Durchfluffizahl

v [-] Druckzahl
[s7%] Winkelgeschwindigkeit

Indizes

' Leitrad
Ve Laufrad
0 Leitradeintritt
1 Leitradaustritt/Laufradeintritt
2 Laufradaustritt
£ friction ( Reibung )
h hub ( Nabe )
i Inzidenz
id Ideal
M Metall
Profil
R Radrickseite
s isentrop
Sp Spalt
£ tip ( Schaufelspitze )
t total
t-s total zu statisch
Verlust
W Welle




1. EINLEITUNG

1.1 Allgemeines

Bei der Auslegung einer thermischen Turbomaschine wird man immer
zuerst eine eindimensionale Strémungsrechnung durchfihren. Im Zuge
einer solchen Berechnung kénnen mit verhdltnismdfig geringem Aufwand
wichtige Parameter, wie =z.B. die Dimensionen der Maschine,
Eintritts- und Austrittswinkel, oder die Geschwindigkeitsverhdlt-
nisse aus der geforderten Leistung festgelegt werden.

Flir eine genauere Analyse bzw. Festlegung der kompletten Schaufel-
geometrie kommen im Anschluf daran zwei- oder dreidimensionale
numerische Berechnungsverfahren zur Anwendung, die aber mit einem
erheblichen Rechen- und damit Kostenaufwand verbunden ist.

Es ist schon bei der Auslegung einer Turbomaschine notwendig, den
Gesamtwirkungsgrad bestméglich abzuschitzen.

Diese Aufgabe stellt den Konstrukteur vor die erste schwierige
Aufgabe, ndmlich sé&mtliche Verlustmechanismen, die zum Tragen
kommen, zu erfassen und sie in einem Wirkungsgrad zusammenzufassen,
der méglichst genau mit dem der kunftig ausgefihrten Maschine
Ubereinstimmt.

Eine weitere Schwierigkeit besteht darin, eine mittlere Stromfliche
anzugeben, da man es in der Radialturbine i.a. mit einem komplizier-
teren dreidimensionalen Strémungsverlauf zu tun hat.

Da viele Verluste nur in Form von empirischen oder halbempirischen
Korrelationen beschrieben werden kénnen und dementsprechend unsicher
die Aussagen sind, die man tliber den Wirkungsgrad machen kann, ist
aber die Kenntnis der genauen Lage einer solchen mittleren Strom-
fldche von untergeordneter Bedeutung.



1.2 Die Radialturbine

Bei der Turbine, die den Gegenstand aller weiteren Uberlegungen
bildet, handelt es sich um die klassische, von aufen nach innen
radial-axial durchstrémte,einstufige Radialturbine (radial inflow
turbine), siehe Abbildung 1.1

Turbine

Abb. 1.1 Radialturbine [4] und mdgliche Rotorbauform [17]

1.3 Anwendungen der Radialturbine

- in Abgasturboladern in Dieselmotoren : fur Schiffe, Schienenfahr-
zeuge, LKW, PKW, Busse, Generatorantrieb, kleine Kolbenmotor-
flugzeuge

- Kleingasturbinen flr diverse Aggregate

- Hilfsantriebe fir Flugzeuge

- Antriebe flUr Systeme in der Raumfahrt

\



1.4 Ausfihrungsformen
Man kann im wesentlichen folgende Anordnungen unterscheiden:
- 8piralgehduse + Laufrad ( + Diffusor ):

Diese Anordnung bringt Kostenvorteile, da man sich die Leit-
beschaufelung erspart. Sie wird vorwiegend in pulsierend beauf-
schlagten Turboladerradialturbinen eingesetzt.

Da das Abgas der Turbinenstufe tangential zugefiihrt wird, damit
am Laufradeintritt drallbehaftete Strémung vorliegt, bietet sich
ein vorgeschaltetes Spiralgehduse an, das das Fluid gleichméRig
dem Laufrad zuteilt.

- 8piralgehduse + Leitrad + Laufrad ( + Diffusor ):

Falls die Turbine stationdr beaufschlagt wird, wie z.B. in
Kleingasturbinen, ist es oft von Vorteil, zwischen Spiralgehduse
und Laufrad eine kurze Leitschaufelreihe zu schalten. Dieses
Leitgitter schafft eine gleichmdfRige Anstrdmung des Laufrades
und beschleunigt zusédtzlich die Absolutstrémung.

Beil den beschaufelten Leitapparaten unterscheidet man weiters
zwischen solchen mit fixierten und jenen mit verstellbaren
Schaufeln. In letzteren treten wiederum Spaltverluste auf. Es
kénnen hier die Spalte jedoch sehr klein ausgefihrt werden, da
eine Relativbewegung zwischen Schaufel u. Gehduse nur durch ein
Drehen der Schaufeln bei Verstellung zustandekommt, sodaf die
Spaltstrdmung und damit der Spaltverlust vernachldssigbar gering
bleibt.

In der heutigen industriellen Praxis werden Radialturbinen einflutig
ausgefihrt.

Radialrdder zeichnen sich des weiteren durch ihre integrale Bauweise
aus. Die meisten Laufrdder werden aus einem Stiick, durch Schmieden
und Frdsen hergestellt, wobei durch das Frdsen die Oberfléchenrau-
higkeit und damit die Verluste maRgeblich beeinflulRt werden.

Es gibt Bestrebungen, vollkeramische Laufrdder herzustellen mit
ihrem Vorteil der hohen Wirmebelastbarkeit.

Grofe Probleme liegen dabei in der Herstellung.

Eine schematische Ausfihrungsform einer Radialturbine mit Spiral-
gehduse, Leitrad, Laufrad und Diffusor zeigt Abbildung 1.2

ad
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Abb. 1.2 Schematische Ausfihrungsform einer Radialturbine

1.5 Schaufelgeometrie

Die Kontrollebenen flr die Turbinenstufe werden unter Vernachldssi-
gung des Spiralgehduses und des Diffusors gemé&f Abbildung 1.3

festgelegt. 3 ,é
NN 0
N—1 2
¥
T

2bb. 1.3 Meridianschnitt [2]



Der mittlere Durchmesser d, bzw. Radius r, am Laufradaustritt ergibt
sich, wenn man die Ringfldche zwischen Schaufelspitzenkreis- und
Nabenkreis halbiert. Diese Konvention erweist sich auch bei Radial-
maschinen als glnstig, zumal der so ermittelte Radius nicht wesent-
lich von den masse- und impulsgemittelten Radien r, nach BRIZUELA [3]

abweicht.
Fir die Festlegung einer Sehnenldnge s und der charakteristischen

Lénge Ly wird eine vereinfachte Schaufelgeometrie ( Abb. 4.6 )
angenonmmen [2].
Die Abbildung 1.4 gibt zwei Ansichten des Laufrades wieder.

Abb. 1.4 Laufradansicht

Die =zugehdrigen Geschwindigkeitsdreiecke fiir Laufradein- und
austritt sind aus Abbildung 1.5 ersichtlich.

[
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Abb. 1.5 Geschwindigkeitsdreiecke an Laufradeintritt/-austritt

Die Absolut- und Relativwinkel o bzw. B werden von der positiven
Umfangsrichtung aus aufgetragen, um wechselndes Vorzeichen zu

vermeiden.

1.6 Einschrédnkende Bedingungen fiir die Radialturbine

1.6.1 Beschridnkung auf Gasturbinen

Radialturbinen kénnen natirlich auch mit anderen Fluiden als Gas
betrieben werden. Da jedoch in der Mehrzahl der Anwendungsfdlle das
Arbeitsmittel ein Gas ist, sollen hier Dampfturbinen und Wassertur -
binen auRer Betracht bleiben, obwohl natirlich prinzipiell dieselben
Verlustmodelle Anwendung finden wiirden, solange es sich um Ein-

phasenstrdmungen handelt.
1.6.2 Betrachtung der rein stationdren Strémung

OCbwohl =z.B. in Turboladern, einem der Hauptanwendungsgebiete der
Radialturbine, eine pulsierende Beaufschlagung der Turbine vorliegt
und zusdtzlich das Laufrad durch das Vorbeibewegen an der Hinterkan-
te des Leitrades instationdr beaufschlagt wird, beschrdnkt man sich
der Einfachheit halber bei der ersten Auslegung auf stationdre bzw.
quasistationdre Berechnungs- und Mefmethoden. BORRMANN [1] berichtet
Uber die pulsierende Beaufschlagung einer Radialturbine. Er stitzt
sich dabei auf eine quasistationdre Berechnungsmethode und kor-
rigiert die Ergebnisse mit entsprechenden Faktoren, die er aus einer
Versuchsanordnung mit instationdrer Beaufschlagung erhdlt. Es



ergaben sich aus den Versuchen hbéhere Werte fur die Verluste als aus

einer guasistationdren Analyse.

1.6.3 Untersuchung von nicht abgedeckten, radial endenden Laufri-
dern

Die Nachteile abgedeckter Schaufeln stellen sich folgendermafen

heraus:

1. Da Radialturbinen hauptsdchlich in Turboladern eingesetzt werden
und diese groRen Drehzahlschwankungen unterworfen sind, wlrde
eine Schaufelabdeckung mitunter das Beschleunigungsverhalten
unginstig beeinflufen, da Zusatzmasse beschleunigt werden miiRte.

2. Die Abdeckungen stellen bei einer Baugréfle, wie sie in Turbola-
dern auftritt, ein Bearbeitungsproblem dar.

3. In den Ublichen hohen Drehzahlbereichen wirden die Fliehkrafte,

die durch die Zusatzmassen erzeugt wirden, zu grof.

4. Die Abdeckung verursacht einen Scheibenreibungsverlust.

Die Vorteile abgedeckter Schaufeln liegen in der Verringerung der
Spaltverluste aufgrund der Vermeidung von Spaltwirbeln, und der
Verringerung der Randreibungsverluste am Laufradgehduse infolge
hoher Absolutgeschwindigkeiten im Eintrittsbereich.

Fliehkrédfte und daraus resultierende zusdtzliche Biegebeanspruchun-
gen waren auch mit ein Grund, warum vorzugsweise radial endende
Laufradschaufeln verwendet wurden. Dabei werden in erster Linie die
Eintrittskanten radial ausgefihrt. Die Verwendung neuartiger
Werkstoffe ( z.B. Titan - Aluminium - Legierung ) 1&Rt, bei gleichen
Bedingungen, heute auch andere Ausfiihrungsformen zu.

1.6.4 Nichtberlicksichtigung eines Enddiffusors

Je nach Anwendungsfall werden Turbolader z.B. an bestehende Ab-
gasleitungen angeschlossen. Daher ist es dem Turbinenhersteller
nicht méglich, allgemeine Angaben Uber den erzielbaren Druckriickge-

winn bzw. Diffusorwirkungsgrad zu machen.



2. EINTEILUNG DER VERLUSTE

Die vorliegende Arbeit behandelt Verlustkorrelationen in Radialtur-
binen. Auf die Verluste in Spiralgehduse und Diffusor wird in
weiterer Folge nicht ndher eingegangen, entstehende Druckverluste-
oder Rickgewinne miissen aber bei der Berechnung des Gesamtwirkungs-
grades berucksichtigt werden.
Um den Gesamtverlust einer Radialturbine zu bestimmen, ist es
méglich, ihn in Einzelverluste zu zerlegen. Es soll hier eine
méglichst detaillierte Einteilung in Einzelverluste vorgenommen
werden. Einige Verluste werden dadurch méglicherweise iiberschétzt,
andere wiederum unterschitzt, wodurch es nach einer Aufsummierung
nicht unbedingt zu einer Uberhéhten Verlustabschdtzung kommen mufs.
Durch diese Zerlegung wird es mdéglich, genauer auf die bestimmenden
Parameter der einzelnen Verluste einzugehen. Es wird jedoch an-
genommen, daf sich die einzelnen Verluste gegenseitigen nicht
beeinfluRen, was in Wirklichkeit nicht =zutrifft. Die gewdhlte
Vorgangsweise 1&4Rt sich anhand des Inzidenzverlustes beispielhaft
erlautern. Der sogenannte Inzidenzverlust, der durch eine Falschan-
strémung des Leit- bzw. Laufrades zustandekommt, macht sich physika-
lisch in einer Erhdéhung des Profilgrundverlustes und Sekunddrverlu-
stes bemerkbar. Er kann physikalisch nicht vom Profilgrundverlust
oder vom Sekunddrverlust getrennt werden, wird aber in weiterer
Folge als Einzelverlust behandelt, der durch einen mafRgeblichen
Parameter, namlicher dem Inzidenzwinkel i, beschrieben wird.
Bei der Einteilung, die hier vorgenommen wird ( Abbildung 2.1 ),
wird grundsédtzlich zwischen inneren und dufleren Verlusten untezr-
schieden. 7Zu den &uReren zdhlen die Verluste durch Leckagen an den
Abdichtungen des Rotors und des Gehduses und mechanische Verluste.

auf sie wird nicht naher eingegangen, da sie auf die gleiche Art und
Weise wie in Axialmaschinen erfaft werden kdénnen.

7w den inneren Verlusten zdhlen erstens die Verluste, die innerhalb
der Beschaufelung auftreten, weiters die Spalt- und Radseitenrei-

bungsverluste. Die Beschaufelungsverluste werden nun weiter unter-

teilt in den Profil- und den Randverlust.

Der Profilverlust setzt sich aus einem Grundverlust, dem Inzidenz-

verlust, dem Hinterkantenverlust zusammen und mul? eventuell kor-

rigiert werden, wenn Kompressibilitdtseffekte und Revnoldszahlein-

fluR hinzukommen.
Der Randverlust setzt sich aus Randreibungs- und Sekunddrverlust
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zusammen, obwohl in einigen Korrelationen der Randreibungsverlust

schon im Sekunddrverlust enthalten ist.

2.1 Vorgangswelse bei der Gliederung der Verluste

- Auf die Verluste in Spiralgehduse und Diffusor, sowie die
dufleren Verluste wird nicht ndher eingegangen

- Da die Laufradverluste flr den Gesamtverlust von gréRBerer
Bedeutung sind als die Leitradverluste, werden zundchst die
Verlustmechanismen im Laufrad untersucht. Da einige Verlust-
mechanismen auch im Leitrad wirken, kénnen die Modelle, die
fir das Laufrad aufgestellt werden, bis auf die Ausnahme des
Inzidenzverlustes, Ubernommen werden. Es ist darauf zu
achten, daff in den Korrelationen die Relativgrdfen durch
absolute GréfRen ersetzt werden und sich i.a. andere Konstan-
ten exrgeben.

- Bei der Untersuchung der Laufradverluste werden zuerst die
physikalischen Ursachen der einzelnen Verluste erliutert.
Danach versucht man, ein Modell zu bilden, um daraus die
Verlustkorrelationen abzuleiten. AnschlieBend wird disku-
tiert, ob die Verlustkorrelationen qualitativ ergeben, was

man von dem jeweiligen Modell erwartet.

- Die Verluste werden mit Hilfe verschiedener VerlustmafRe
dargestellt. Haufig verwendet wird z.B. der Totaldruckverlust
Ap, , der gut meRBbar ist und oft ein direktes MaR flr den
Verlust darstellt.

- Erst als letzter Schritt werden die Verlustkorrelationen mit
einem einheitlichen VerlustmaR dargestellt. Es kann dann ein
Vergleich dexr HOhe der Verluste vorgenommen werden.



2.2 h - s Diagramm
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Abb. 2.2 h-s Diagramm des Zustandsverlaufes in einer Radialtur-

binenstufe
bLa,, ... Leitradspaltverlustarbeit
Aa,' ... Laufradspaltverlustarbeit
Ahy . ... Radseitenreibungsverlust
Ay e spezifische Umfangsarbeit
By v spezifische innere Arbeit
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Die spezifische Umfangsarbeit a, ergibt sich aus dem isentropen
Gesamtstufengefdlle H, abzlglich der spezifischen Beschaufelungs-
verlustenthalpien Ah, = h, - h,und Ah,”" = h,” - h. .

Die Leitradspaltverlustarbeit Aag' ist ein MaR fiix den Verlust, der
entsteht, wenn Fluid die Leitschaufelspitzen umstrémt. Er tritt in
der Radialturbine nur auf, wenn verstellbare Leitschaufeln eingebaut
sind, kann aber dann vernachldssigt werden.

Die Laufradspaltverlustarbeit Aa,'ist ein MaR fir den Verlust, der
entsteht, wenn bei nicht abgedeckter Beschaufelung Fluid die

Laufschaufelspitzen umstrémt.

Der Radseitenreibungsverlust wird hier in Form einer spezifischen
Verlustenthalpie Ahy im h-s Diagramm dem Laufrad zugeschlagen.

Die spezifische innere Arbeit a; der Turbinenstufe ist gleich a,
abziglich der Spalt- und Radseitenreibungsverluste.

12



3. VERLUSTKORRELATIONEN

3.1. Allgemeines

Aus den in der Literatur angeflhrten Korrelationen wird eine
Auswahl getroffen. Korrelationen, in denen Gréflen vorkommen, die
in der Auslegungsrechnung bekannt sein miRten, aber nicht vorlie-
gen, werden nicht ausgewdhlt.

Es werden die Verlustkorrelationen zuerst fir das Laufrad aufge-
stellt. Es kénnen einige Verlustmodelle auch auf das Leitrad
Ubertragen werden. Vorsicht ist beim Inzidenzverlust geboten, da
sich eine Falschanstrdmung des Leitrades anders auf die Leitrad-
verluste auswirkt als eine Falschanstrdémung im Laufrad auf die
Laufradverluste.

Die S8paltverluste im Leitrad, ausgedrickt durch Aas;, werden
vernachlassigt, auferdem tritt kein Radseitenreibungsverlust auf.
Man kann vorausschicken, daRf die Leitradverluste in der Mehrzahl
der Anwendungsfdlle erheblich geringer ausfallen werden als die
Laufradverluste, da die Sekunddrverluste wesentlich kleiner sind.

3.2 Die Verluste in der Laufradbeschaufelung

3.2.1 Der Profilverlust

Der Profilverlust wird in den Profilgrundverlust, den Inzidenz-
verlust und den Hinterkantenverlust unterteilt. Er muf korrigiert
werden, wenn Verluste infolge der Kompressibilitdt des Arbeits-
mittels hinzutreten (Machzahlkorrektur). Die hdéchsten Machzahlen
treten am Leitrad- und am Laufradaustritt auf. Am Leitradaustritt
wird die Machzahl M mit der Absolutgeschwindigkeit gebildet, d.h.

c
M, o= = "1 (3.1)

a4 JKET,

W-
Mw::.__z. . (3.2)
a, [RRT

da dort die grdfite Relativgeschwindigkeit auftritt.
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Am Laufradaustritt einer Radialturbine wird M, aus folgenden
Grinden klein bleiben.

In Radialturbinen kénnen sowohl geringe als auch starke Beschleu-
nigung der Relativstrémung dieselbe spezifische Umfangsarbeit a,
ergeben. Dies geht aus der allgemeingiltigen Turbinenhauptglei-
chung hervor.

Cf‘Cng’_Uf'Uz_le‘Wz (3‘3>
2 2 2

Es gibt verschiedene Méglichkeiten a, zu beeinfluRen:

ci-ct

erhdhen durch Vergréfierung der Umlenkung
2. u; und u, verdndern
3. Geschwindigkeitsverhdltnis w, /w, verdndern

Diese drei Mdéglichkeiten kénnen kombiniert werden.

Man nitzt in der Radialturbine zumeist den Umstand aus, daR die
Anderung der Umfangsgeschwindigkeit zwischen Ein- und Austritt
wesentlich zur Erhéhung wvon a, beitrdgt, und strebt nur ein
geringes E% an. Zusétzlich versucht man aber die Strémung so weit
umzulenken, daf die absolute Austrittsgeschwindigkeit keine
Umfangskomponente besitzt und damit die kinetische Energie
vermindert wird, die bei einer Maschine ohne Diffusor verloren
geht.

Am Leitradaustritt koénnen mitunter sehr hohe Absolutgeschwindig-
keiten herrschen ( c, = 250 m/s ), jedoch sind auch diese im
Hinblick auf die Reibungsverluste ( Profilverlust im Leitrad,
Randreibungsverlust im Laufradeintrittsbereich )} unerwlnscht.
Auferdem herrschen relativ hohe Temperaturen, wenn man das
Hauptanwendungsgebiet im Abgasturbolader betrachtet.

In den in der Literatur zu findenden Versuchsturbinen [23,26]
waren sowohl absolute wie auch relative Machzahl verhdltnismidRig
klein, d.h. M., < 0,5



3.2.1.1 Der Profilgrundverlust

Der Profilgrundverlust ist ein Verlust, der weder vom Rand, noch
von der Hinterkante beeinflufRt wird. Er entsteht, da sich auf-
grund der Wandreibung eine Grenzschicht ausbildet, deren Verlauf
in Hauptstrémungsrichtung im wesentlichen wvom Druck und der
Bewegung des Laufrades bestimmt wird. Ein Ansteigen der Grenz-
schichtdicke und damit auch der Verdrédngungsdicke hat einen
Anstieg der Impulsverlustdicke zur Folge, die wiederum eine
Erhéhung der Verluste bedeutet. Kennt man die Impulsverlustdicke
an der Schaufelhinterkante, 148t sich auch der Profilgrundverlust
bestimmen. Zum Zeitpunkt der Auslegung kann tUiber die HO8he der
Impulsverlustdicke nichts ausgesagt werden.

Das am hdufigsten verwendete Modell zur Beschreibung des Profil-
grundverlustes ist dasjenige Uber den Rohrwiderstand.

Dazu betrachtet man den Strdémungskanal als gerades Rohr mit
rechteckigem, veré&nderlichen Querschnitt. Das Rohrmodell, das
hier angewandt werden soll, setzt sowohl ausgebildete als auch
inkompressible Strémung voraus. Daher missen alle GréRen, die nur
am Laufradkanaleintritt bzw. -austritt bekannt sind, gemittelt
werden ( Abbildung 3.1 ). Die Annahme einer inkompressiblen
Rohrstrdmung ist insofern gerechtfertigt, als die relativen
Machzahlen im Kanal klein bleiben. In der kompressiblen Rohr-
strdémung hdngt der Reibungsbeiwert C, sowohl von der Reynoldszahl
als auch von der Machzahl ab [30].

W W W

ST

Abb. 3.1 Strémungskanalmodell



Die mittlere Geschwindigkeit wird tber eine Mittelung von kineti-

schen Energien bestimmt

Den hydraulischen Durchmesser erh&lt man aus einer
zwischen Laufradein- und austrittsdurchmesser.

Dy + Dy,

_D =
“ 2

Der hydraulische Durchmesser ist darin definiert mit

dxQuerschnittsfldche

D, =
4 benetzter Umfang

(3.4).

Mittelung

(3.5)

wobel in den benetzten Umfang nur die Schaufeloberfldchen an

Saug- und Druckseite eingehen.

Uber die Einlaufstrémung, wie sie in Wirklichkeit auftreten wird,

wird in diesem Modell keine Aussage gemacht ( Abb. 3.2 und 3.3 ),

man kann jedoch annehmen, daR C, etwas gréRer sein wird als bei

ausgebildeter Strdémung [30].

/ e L S S S LSS S S S
:::h\ j

Abb. 3.2 Geschwindigkeitsprofile der Einlaufstrémung
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P

X
Einlaufstromung ausgebildete Stromung
Abb. 3.3 Druckverteilung bei Einlaufstrémung
Der Ansatz flr den Druckverlust lautet
L w?
Ap, = Cpfp- 3.6).
Dy C}<DHO > ( )

Dy

. y W
Darin hdngt C, nur noch von der Reynoldszahl Re= und von der

bezogenen Oberfldchenrauhigkeit des Rohres k/DHabY Der Reibungs-
beiwert kann dem Moody - Diagramm ( Abbildung 3.4 ) entnommen
werden.

In diesem Diagramm ist C;(Re,k/D,) aufgetragen. Die Werte ergaben
sich aus Messungen und Berechnungen des Druckverlustes in einem
geraden Rohr. Da es sich, wie schon erwdhnt, um die inkompressi-
ble Rohrstrémung handelt, kann mit

Ah, = -égﬁ (3.7)

die Gleichung (3.6} auch in der Form

2, 2
Ah, = C'f"f)—;/’ Wl;WZ (3.8)
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geschrieben werden.
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Abb. 3.4 Moody

- Diagramm [27]

3.2.1.2 Inzidenzverlust

Der Inzidenzver

Schaufelgitters.

lust entsteht aus einer Falschanstrémung des
Die Falsch- bzw. inzidenzbehaftete Anstrdémung

beeinflufRt die Entwicklung der Grenzschicht im Gitter und erhdht

damit indirekt

die Beschaufelungsverluste. Esgs existiert ein

optimaler Anstrémwinkel p,,., bei dem ein minimaler Beschaufe-

lungsverlust auftritt. Es wird nun ein Parameter i definiert, der

die Abweichung

kennzeichnet

B, ist darin dex

B £A11lt abex

des tatsdchlichen vom optimalen Anstrémwinkel

1= ﬁlopz:‘ﬁl (3.9) .

tatsdchliche relative Anstrdémwinkel.

nicht mit dem Schaufelwinkel (, am Eintritt zu-
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sammen. Die Ursache dafir liegt in dem Relativwirbelsystem
( Abbildung 3.5 ),

das auch im Radialverdichter auftritt und dort
die Abweichung von der schaufelkongruenten Abstrdémung erzeugt.

Abb. 3.5 Relativwirbelsystem im Laufradeintrittsbereich
Betrachtet man die Laufradanstrdmung,

dann setzt sich die Abso-
lutgeschwindigkeit & vektoriell aus der Relativgeschwindigkeit W
und der Umfangsgeschwindigkeit I zusammen

9}
i1

i
+
Tl

(3.10) .

Da die ankommende reibungsfreie Absclutstrémung drehungsfrei ist

und die Drehungsfreiheit von & beim Laufraddurchtritt erhalten
bleibt, d.h.

roté = rotid + rotw =0

(3.11)

ist, gilt
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rotw = ~rotid = -2 (3.12) .

Der Relativwirbel (eddy vortex) beschleunigt die ankommende
Relativstrdmung an der Saugseite und verzdgert sie an der Druck-
seite.

Erfolgt die relative Anstrdmung unter positivem i, dann kann es
an der Saugseite zu Strémungsabldsungen kommen ( Abbildung 3.6 ).

Abb. 3.6 Anstrémung bei positiver Inzidenz

Radialturbinenlaufrdder sind aufgrund ihrer zrelativ scharfen
Schaufelkantenausbildung sehr empfindlich gegenilber gednderten
Anstrémverhdltnissen. Erfolgt die Anstrdémung unter stark negati-
ver Inzidenz ( Abbildung 3.7 )}, dann ldst die Strdmung einerseits
ab und bremst andererseits das Laufrad, da die Saugseite zur

Druckseite wird.
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Abb. 3.7 Stark negative Inzidenz

Diese Anderung der Druckverhédltnisse kommt dadurch zustande, da

C, ¢ u, ist und die Schaufel damit den Fluidteilchen sozusagen

ul
vorauseilt. Daher ké&énnen die Fluidteilchen keine Energie an das
Laufrad abgeben. Weiters sinkt u fir kleiner werdenden Radius.
Gleichzeitig wversuchen die Fluidteilchen, ihren Drall - ¢,
beizubehalten, sodafl ¢, ansteigt und die Teilchen wieder Energie
ans Laufrad abgeben. Dieser Vorgang fihrt zu zusdtzlichen Lauf-
radverlusten [7].

Bipe £4llt nur bei theoretisch unendlicher Schaufelzahl mit B
zusammen, da sich in diesem Fall kein Relativwirbelsystem aus-
bilden kann.

Er liegt bei Ublichen Schaufelzahlen von Z = 12 + 20 zwischen (B,
= 116° =+ 123° { unter der Annahme .= 90° ) [4]. Dieser Bereich
von Schaufelzahlen ergibt sich u.a. aus Berechnungen von GLASSMAN
[8] empirisch, wenn man die Bedingung stellt, daf keine Abldsung
an der Vorderkante auftreten soll.

0.637

(3.13)
Zopt

Sinﬁiapé =1-

Die Schaufelzahl gibt GLASSMAN [8] mit
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Zopt =~§% c{a,+20)* tan(80-a,) (3.14)

an. Aus der so ermittelten Schaufelzahl kann man dann B,.,. be-
stimmen.

Diese Formeln sind eine Hilfestellung zur inzidenzfreien Aus-
legung eines Radialturbinenlaufrades.

Es gibt nun verschiedene Verlustkorrelationen, die versuchen, den
Inzidenzverlust zahlenmé&fig zu erfassen. Eine hdufig verwendete
Korrelation drlckt die Verlustenthalpiedifferenz proportional zur
kinetischen Energie der Strémung am Laufradeintritt aus

2, . .
Wi sintd o, (3.15) .

Ah=
2

Sie geht aus keinem physikalischen Mcodell hervor, sondern ist ein
empirisches MaR. Diese Korrelation beschreibt jedoch nicht den
Unterschied in der Hohe der Verluste bei negativer bzw. positiver
Inzidenz. Eine weitere Korrelation stammt von WASSERBAUER et.
alt. [26]

2, . .
Al = Ei_fﬂffi (3.16) .
Eine dritte, etwas modifizierte Beziehung stammt von MEITNER und

GLASSMAN [8], [9]. Sie erfaRt einen grdRBeren Inzidenzbereich und
basiert auf einer relativ grofen Anzahl von Messungen

wi+ {1-cos’i) (3.17) .

In den beiden letztgenannten Beziehungen flir den Inzidenzverlust
steckt eine Unterscheidung bezlglich positivem und negativem
Inzidenzwinkel, die sich im Exponenten n ausdriickt. Aus zahlrei-
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chen Messungen und aus einer physikalischen Betrachtung von
SCHOLCH (7] geht ndmlich hervor, daR eine Anstrdémung bei stark
negativer Inzidenz zu groReren Verlusten fihrt als bei positiver.
Bei positiver Inzidenz kommen die Verluste in erster Linie durch
die Ablésung der Anstrdmung zustande, wdhrend bei stark negativer
Inzidenz es einerseits zu Abldésungsverlusten und andererseits zu
den beschriebenen Zusatzverlusten ( double-energy transfer ([7] )
kommt .

Die Korrelation (3.17 [8]) gibt Abbildung 3.8 graphisch wieder.

;m 0.“ r—
wi/2
0.3
0.2
0.1
{ i i ]
-30 ~20 - 10 o] 10 20 30

i

Abb. 3.8 Inzidenzverlust nach [8]

Darin ist die Unterscheidung zwischen i > 0 und i < 0 hervor-

gehoben.
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3.2.1.3 Hinterkantenverlust

Die Laufradschaufeln in Radialturbinen weisen aus Festigkeits-

und Fertigungsgrinden relativ grofie Hinterkantendicken -% auf.

LR R I 2R B 4

Abb. 3.9 Geschwindigkeitsprofil an der Schaufelhinterkante einer
gsimulierten Axialturbine [12]

Der Hinterkantenverlust hat nicht zuletzt deshalb groRen Anteil
am Profilverlust, da die Grenzschichtdicken an der Hinterkante
relativ klein im Vergleich zur Hinterkantendicke sind (Abb. 3.9).
Bei inzidenzfreier Auslegung ist die Grenzschichtdicke an der
Hinterkante von derselben GréRenordnung wie die Impulsverlustdik-
ke, die ein direktes MaR fir den Profilgrundverlust darstellt.
Bei laminarer Umstrémung der Hinterkante kann man folgende
Modellbildung der Herleitung einer Verlustkorrelation zugrundele-
gen. Es bildet sich wie bei einem stumpfen Kérper die sogenannte
Karman“'sche Wirbelstrafe aus, die aus einer Folge von sich in
regelmdfigen Absténden abldsenden Wirbeln besteht [11]. Die
Energie zur Aufrechterhaltung der Wirbel wird nach [11] als
Energieverlust angegeben

2
ad Wy

Ahy = konst——F——— ™ (3.18).
a t,rsinB, 2

d ist darin die Hinterkantendicke, t, die gemittelte Schaufel-
teilung am Laufradaustritt und B, der mittlere relative Abstrém-

winkel. Der laminare Bereich wird durch die Reynoldszahlen
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Re = Wzd von 500 und 1000 abgegrenzt.
In der Radialturbine ist in erster Linie der Bereich turbulenter

Umstrdmung von Bedeutung.
Nach {11] 1&Rt sich eine Verlustkorrelation angeben, wenn

unmittelbar an die Hinterkante ein Kontrollvolumen wie in Ab-
bildung 3.10 gelegt wird.

u

A

P\\\\ ANNNN

‘ﬂ\)\\\\\\\\\\wf

Abb. 3.10 Kontrollvolumen an der Hinterkante

Man erhdlt dann aus der Massen- und der Impulsbilanz folgende

Beziehung flr die Verlustenthalpie

~
™)

d d__|.¥
t,r sing, ’ P | 2 (3.19) .

Ah,; = (€

Physikalisch kann man obige Gleichung so interpretieren, dafl die
turbulente Umstrémung der Hinterkante einerseits zu einem Verlust
infolge eines Hinterkantenunterdruckes ( erster Term in eckiger
Klammer ) und andererseits wegen der pldtzlichen Querschnittser-
welterung zu einem Carnot‘schen StoRverlust fihrt ( zweiter Term
in eckiger Klammer ).

Unmittelbar nach der Hinterkante bildet sich ein Gebiet aus, in
dem ein gegeniiber der ungestérten Abstrdmung verminderter stati-

scher Druck herrscht. Das gilt prinzipiell auch fir die laminare
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Umstrdmung, nur geht diese Tatsache aus der Modellbildung dort
nicht hervor. Die sich ergebende Druckdifferenz Ap kann man

folgendermaflen ausdricken

2
oW (3.20) .

Darin 1liegt e nach Angaben von BAMMERT {11] und DENTON [12]
zwischen 0.15 und 0.2 . Die unterschiedlichen Werte ergeben sich
u.a. aus unterschiedlichen Hinterkantengeometrien.

3.2.1.4 Verluste infolge Reynolds- und Machzahleinflufl

Die Reynoldszahl ist einer der wichtigsten Parameter zur Be-
schreibung der reibungsbehafteten Strdémung. Sie gibt an, ob es
sich um eine laminare oder turbulente Strdmung an.

Betrachtet man konkret die Durchstrémung eines Rohres, dann
findet auch hier bei einer bestimmten Reynoldszahl in der
Grenzschicht ein Umschlag von laminarer zu turbulenter Strdémungs-
form statt ( Abbildung 3.11 ).

Die Reynoldszahl ist flr ein Rohr mit hydraulischem Durchmesser Dy
und mittlerer Geschwindigkeit w folgendermafen definiert

y | rey, - 1 (5.21)

Abb. 3.11 Grenzschichtprofile laminar/turbulent
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Einen groflen Einflufl auf die HO&he des Reibungswiderstandes hat
die Oberfléchenrauhigkeit. Entscheidend ist dabei die relative
Rauhigkeit, worin die absclute Rauhtiefe k auf eine charakteri-
stische Lange bezogen wird, z.B. Dy .

Dazu kann man von der Uberlegung ausgehen [15], dafl jede Ober-
fldche von einer laminaren Schicht Uberzogen ist, bei turbulenter
Grenzschicht von einer Unterschicht. Durchstofen Rauhigkeits-
spitzen diese laminare Unterschicht, dann flhrt deren Formwider -
stand zu einem Uberhdhten Reibungswiderstand des gesamten Rohres.
Dieser Formwiderstand kann bei groRer relativer Rauhigkeit so
weit fihren, daR der Widerstandsbeiwert dann nur mehr von «%i
abhdngt ( Abbildung 3.4 ).

Es 14Rt sich also fir den Fall des hydraulisch glatten Rohres der
Reibungsbeiwert C; im laminaren und im turbulenten Fall als eine
Funktion C, = C, (Re) angeben, flir geringe relative Rauhigkeiten im
turbulenten Fall als Cf(Re,éé) und fir groRe relative Rauhig-
keiten als Cf(-é; ). i

In Radialturbinengittern befindet man sich in der Regel im
Bereich der turbulenten Strdmung bei geringer Rauhigkeit. Es ist
jedoch darauf zu achten, daR sich die Oberflédchenrauhigkeit im
Betrieb vergréfRert, wenn sich Partikel an den Schaufeln ablagern
{ Abgasturbolader ).

Verluste infolge hoher Machzahlen kommen zustande, wenn z.B.
Verdichtungsstéfe auftreten. Diese Verdichtungsst&éfe haben
einerseits eine direkte Auswirkung in Form einer Entropiezunahme
tiiber den StoR, andererseits kénnen sie Ablésungen in der Grenz-
schicht verursachen wegen des plétzlichen Druckanstieges. Dies
fihrt wiederum zu einer Erhéhung des Profilverlustes.

In Radialturbinen ist aus bereits genannten Grinden in der Regel

keine Machzahlkorrektur notwendig.

3.2.2 Randverlust

3.2.2.1 Randreibungsverlust

Der Randreibungsverlust entsteht analog zum Profilverlust durch
Reibung an Naben- und Gehdusewand. Dabei bewegen sich die Fluid-
teilchen an der Nabe mit der Relativgeschwindigkeit w auf einer

Relativbahn, die dieselbe Richtung hat wie eine Relativbahn in
einem Mittelschnitt ( Abbildung 3.12 ).
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Abb. 3.12 Bahn eines Fluidteilchens relativ zum Laufrad

An der Gehdusewand wirden sich die Fluidteilchen mit der Absolut-
geschwindigkeit ¢ entlang einer Absolutstrombahn wie in Abb. 3.13
bewegen, wenn keine stérende Wirkung der Schaufeln vorhanden

ware.

Abb. 3.13 Bahn eines Fluidteilchens relativ zum Gehduse
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Da jedoch Uber den EinfluR der Schaufelspalte auf die Absolut -
strombahn keine Aussage gemacht werden kann, kann hier auch die
wahre Linge dieser Bahn nicht bestimmt werden.

Fir die Anwendung des Rohrmodells ist jedoch die Kenntnis dieser
charakteristischen GréRe von Bedeutung. Eine mdgliche Abhilfe
schafft folgende Vorgangsweise. Man betrachtet das Laufrad
abgedeckt und zieht wie bei der Bestimmung des Profilverlustes
die Gleichung fur die Rohrreibung mit relativen Gréfien heran,
wobei der hydraulische Durchmesser ein anderer ist

Ly . witw; (3.22) .

Ahe = Crpang * D, i

3.2.2.2 Sekunddrverlust

Die Ursache fur den Sekunddrverlust in Schaufelgittern sind
Sekundédrstrémungen. Die Sekunddrstrémungen umfassen jene Strdmun-
gen, die abweichend von der Hauptstrémungsrichtung im Schaufel-
kanal auftreten. Sie entstehen, wenn durch die Wandreibung auf
die langsameren Fluidteilchen in Wandndhe ein Druckgradient
normal auf die Hauptstrémungsrichtung wirkt. Die Ursache fur
diesen Druckgradienten, der den Teilchen eine Beschleunigung
normal auf die Hauptstrémungsrichtung erteilt, ist bei Radialtur-
binenleitrddern allein durch die Umlenkung gegeben. Im Turbinen-
laufrad kommt der Druckgradient einerseits durch die Umlenkung,
sowohl von der radialen in die axiale Richtung als auch in
Umfangsrichtung, und andererseits durch die Coriolisbeschleuni-
gung d. = 2-G%w zustande.

zundchst wird versucht, die auftretenden Sekunddrstrdémungen zu
erfassen und in méglichst Ubersichtlicher Form darzustellen.

7u diesem Zweck wird das Laufrad in drei Regionen unterteilt

{ Abbildung 3.14 ), da sich die Sekunddrstrdémungen aufgrund von
Rotations- und KrlUmmungseinfluR im Verlauf der Strdémung durch den
Kanal veré&ndern. In der Radialturbine sind dabei die Radial -
Axial - KriUmmung und die Kriummung des Strémungskanales in die

Umfangsrichtung zu unterscheiden.
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2Abb. 3.14 Unterteilung des Strémungskanales
- Radial beschaufelter Eintrittsbereich:

Im radialen Eintrittsteil ist die Tangentialkomponente der
Corioclisbeschleunigung sehr grof. Diese Komponente allein erzeugt
einen Druckgradienten, da noch keine Umlenkung erfolgt ( Abbil-
dung 3.15 ).

Abb. 3.15 Laufradeintritt

3. = 20w (3.23)
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Abb. 3.16 Sekunddrstrdémung im Eintrittsbereich

Der Druckgradient wirkt zwischen den Schaufeloberfldachen und
treibt daher die nabenwandnahe Strémung von dexr Druck- zur
Saugseite { Abbildung 3.16 ). Zusdtzlich wird die Sekunddrstzd-
mung an der Gehdusewand durch die Relativbewegung der Wand

verstdrkt.
- Bereich der Radial - Axial - Krimmung:

In dem Bereich II treten Sekunddrstrdémungen aufgrund von Rota-
tions- und Krimmungseffekten auf. Die Sekunddrstrdmung aus der
Radial - Axial - Krimmung treibt die Fluidteilchen von derx
Nabenwand zur Gehdusewand, da diesmal ein Druckgradient von der
Nabe zum Gehduse wirkt. Gleichzeitig wird diejenige Sekundar-
strémung abgeschwécht, die Medium von der Druck- zur Saugseite
transportiert, da die radiale Komponente von W sich verringert

und somit die Coriolisbeschleunigung abnimmt ( Abbildung 3.17 ).

-y o
N 1—//
O
N

b+ ! —

(U}

Abb. 3.17 Sekunddreffekte im Bereich II
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Aus der Uberlagerung dieser beiden Sekunddreffekte entsteht im
wesentlichen folgende resultierende Sekunddrstrdmung (Abb. 3.18).

Gehsuse

Druckseite
Saugseite

Nabe
Abb. 3.18 Sekundérstrdmung im Bereich II [24]
- Laufradaustrittsbereich:
Die Sekunddrstrdmungen erfolgen wieder wegen Krimmungs- und
Rotationseffekten. Einerseits wird durch einen Druckgradienten

zwischen Naben- und Gehdusewand wandnahes Medium transportiert
{ Abbildung 3.19 ),

]

Qv

- R

y “
—— : ./
77 Ve

Abb. 2,19 Sekundédreffekte im Bereich III
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andererseits wird Fluid aufgrund der Umlenkung in Umfangsrichtung
von der Druck- zur Saugseite bewegt.

Die zweite Sekunddrstrémung lberwiegt.

Das Zusammenwirken dieser beiden wesentlichen Strémungen inklusi-

ve der Spaltstrdmung zeigt Abbildung 3.20
Gehiuse

=
™

Druckseite
Saugseite

=
Nabe

Abb. 3.20 Sekunddrstrémungen im Bereich III [24]

Es kénnen diese Erscheinungsformen summarisch in entsprechenden
Korrelationen zusammengefaflt werden.

Daher wird in Folge versucht, einzelne Effekte durch verschiedene
Korrelationen zu erfassen und daraus den gesamten Sekunddrverlust
zusammenzusetzen. Dazu werden auch Verlustkorrelationen aus dem
Axialturbinenbau herangezogen.

Der Laufradeintrittsbereich I kann ndherungsweise als ein rotie-
render Teil eines geraden Rohres modelliert werden.

Es gibt Untersuchungen, die Uber die Sekunddrverluste in rotie-
renden Rohren Auskunft geben [31]. Allerdings ist ihre Anwendung
hier problematisch, da sie alle ausgebildete Strémung im Rohr
voraussetzen. Der Laufradeintrittsbereich ist aber zu kurz, um
eine voll ausgebildete Strémung zuzulassen. Auferdem decken die
Reynoldszahlen aus Versuchen, z.B. nach [31], nicht den Bereich
ab, der in Radialturbinen von Bedeutung ist. Eine mdgliche
Ursache kénnte in erschwerten Versuchsbedingungen liegen.

Flr den Bereich II wird die Korrelation von WHITE [18] herangezo-
gen, die den Widerstand eines gekrUmmten Viertelkreisrohres
infolge der Sekunddrstrémungen wiedergibt (siehe Kap. 4.3.6.2).
Der Laufradaustrittsbereich III 14Rt sich wahrscheinlich am
besten mit Korrelationen aus dem Axialturbinenbau beschreiben.
Eine umfassende Zusammenfassung von Sekunddrverlustkorrelationen,
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die dort Anwendung finden, stammt von WATZLAWICK ([13]. Darin sind
einige bew&hrte Beziehungen enthalten.

Es wird hier jene von TRAUPEL [16] ausgewdhlt, die auch eine
Abhdngigkeit vom Profilverlust beinhaltet.

Sie lautet

(3.24) .

Darin steht £, flir den Profilgrundverlust,§, fir den gesamten
Profilverlust, §~ ist das Verhdltnis von Schaufelteilung zu

Schaufelldnge und F ein Umlenkfaktor, der aus folgendem Diagramm
hervorgeht ( aAbb. 3.21 }.

/
4
420
Y.
y a4
/) A
-gIs 3/ /] P
% ALY
a4 7
i A ,/ ,/ //
‘ (“1/ / (\%/ //
JAV. AV V.48 %
l*0,157 1// %1/ P
A VT 2~ el T 117
/ A 35,/4’
IA /'// //‘/: ,J//
/,/ P // “/' i
605 L4 o L 03 L
f//(/w ] 1 g7 L
/;( /’,4 /.—"‘
'/:./]://
v

g
o 0 W s 8 W K
ba, LB~

Abb. 3.21 Umlenkfaktor F nach [16]

Fine empirische Verlustkorrelation fir den gesamten Strdmungs-
kanal gibt RODGERS [14] an. Sie entstand aus Messungen an einex

Radialturbine.
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bl b2
T, 7, | wirwk
AR, = = Lt . L2 (3.25)
r, 2
1-—=
Iy
b, ... Schaufelhdhe am Laufradeintritt
b, ... Schaufelhdhe am Laufradaustritt
r, ... Radius am Laufradeintritt
r, ... mittlerer Radius am Austritt

Diese Beziehung wurde von WHITFIELD [19] abgeschwédcht zu

r, I, wi+wi

1

(3.26).

3.3 Spaltverlust

Radialturbinen fUr Abgasturbolader, einem der Hauptanwendungs-
gebiete, werden aus schon genannten Uberlegungen meistens mit
freiendenden Schaufeln ausgefihrt.

Aus Grinden der Betriebssicherheit ist eine bestimmte Spaltweite
zwigschen Laufradschaufel und Gehduse einzuhalten. Dieser Kkon-
struktiv gegebene Spalt ist nun Ursache fir Spaltstrémungen und
daraus resultierenden Spaltverlusten ( Die Spaltverluste, die bei
verstellbaren Leitschaufelreihen auftreten kdénnen, werden in
Folge vernachldssigt. Aufgrund der geringen Relativbewegung kann
die Spaltweite entsprechend klein gehalten werden. )

Unter verschiedenen Spaltverlustmodellen erscheinen jene Modelle
fir die Anwendung in Radialturbinen am geeignetsten, die einen
Zusammenhang zwischen der Abnahme an innerer Leistung AP, und dem
Spaltmassenstrom s, herstellen.

Wenn man davon ausgeht, daR der Spaltmassenstrom keinen Beitrag

zur Umfangsleistung liefert, 18Rt sgich folgender Zusammenhang
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angeben

AP _ Mg (3.27) .
= m

Die Aufgabe der Bestimmung der Spaltverlustarbeit(-enthalpie)
beschrénkt sich damit auf die Bestimmung des Spaltmassenstromes

Aa

:au'ﬁe (3.28).
m

sp

Zur Bestimmung des Spaltmassenstromes werden nun mehrere Modelle
herangezogen. Das einfachste Modell ist folgendes ( Abb. 3.22 )

ayd
e //// ’

On

- - - - 4 —

Abb. 3.22 Einfachstes Spaltverlustmodell

Der Spaltmassenstrom Mg wird genauso wie der Hauptmassenstrom
umgelenkt, verrichtet jedoch keine Arbeit. Dann ergibt sich mg, zu

m

oo = P22y, T Wy (3.29),



m = (1 emrf ) Ty, (3.30).

Also ist
mspjd - 2 . T
m 14+ F2.n b, (3.31).
Iy, e

Ein zweites, feineres Modell stammt von BAMMERT [11], Abb. 3.23

i

und muff erst auf die Verhdltnisse in einer Radialturbine abge-
stimmt werden.

Wint

Tt

:::% wmzsp

Wn2 b, Py
an
Abb. 3.23 Verfeinertes Spaltverlustmodell
Er trifft zwei wesentliche Voraussetzungen.
1. Annahme:
W;%v i e ? ?
W2 o W ‘w )
C1 BZ w? é ‘ i
th G \_i__w'nZSp
Uy
i:23;3 \"’25‘3

Uzt

Abb. 3.24 CGeschwindigkeitsdreieck mit Spalt (Radialturbine)



In der Axialturbine bleibt das Impulsmoment ( Drall ; und somit,
wenn der Radius r als Abstand von der Drehachse konstant angenom-
men wird, die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit ¢, bzw.
der Relativgeschwindigkeit w, im Spalt erhalten, da die Spalt-
strémung keine Umfangsarbeit a, verrichtet. Ebenso kann man in dex
Radialturbine annehmen, daR der Drall im Spalt konstant bleibt,
wobei r hier nicht konstant bleibt.

Il-cuzsp = rz,t.cuzsp (3.32)

Darin ist Cy,, = Cu -

2. Annahme:

Die Zustandsénderung der Fluidteilchen im Spalt erfolgt unter dem
gleichen Druckverhdltnis wie jene der Hauptstrdmung und soll auf
den gleichen Zustandsendpunkt fihren.

Mit diesen beiden Annahmen sind die Geschwindigkeitsdreiecke fir
den Radialspalt bestimmt.

Die Expansion in der Radialturbine 148t sich folgendermafSen
darstellen ( Abbildungen 3.25 und 3.26 ).

h | s
1
%1 2
uf-us
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F)%Zrel
P,
v
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e
S

Abb. 3.25 h - s - Diagramm der Hauptstrdmung
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Abb. 3.26 h - s - Diagramm der Spaltstrdmung

Mit der Durchflufzahl ¢, = 335 erhdlt man fir den Spaltverlustbei-

2
wert

z

., ! r, % W r w,
spig -2 Lo L L) eotta Mg D cotay oL (3 33
i 14 f2.n by N sin®B, ¢i Iz we, Lz Wz P2
7, .

™~

B

Der tatsdchliche Spaltmassenstrom ist noch abhdngig von derx
Geometrie der Schaufelspitze, der Relativbewegung der Wand und
der Reynoldszahl der Spaltstrdémung. Diese Abweichung vom wahren

Spaltstrom wird hdufig in der Form eines DurchfluRbeiwertes
angegeben

Cg:‘T“fa‘ (3.34; .

spid

BAMMERT [11] schldgt einen Wert von C,= 0.5 vor.

Lay
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3.4 Zusatzverluste im Laufrad

3.4.1 Radgeitenreibungsverlust

Der Radseitenreibungsverlust zahlt ebenfalls =zu den inneren
Verlusten. Da sich Fluid im Spalt zwischen Laufradrickseite und
Gehduse befindet, wverursacht es an der Radoberfldche Reibungs-
verluste.

Im vereinfachten Modell kann man den Reibungsverlust ermitteln,
wenn man eine Scheibe in einem feststehenden Gehduse rotieren
148t ( Abbildung 3.27 )

Abb. 3.27 Scheibe in Gehduse

Es ist zu berlcksichtigen, daR im Radialturbinenliaufrad nur eine
Seite benetzt wird.

Aufgrund der inneren Reibung des Fluids ergeben sich Schubspan-
nungen. Das Fluid kann dabei als ein Newton'sches Fluid betrach-
tet werden. An der Wand herrscht demnach eine Schubspannung
tW::u-L%g)h . Fir ein kreisringférmiges Oberfldchenelement ergibt
sich folgende resultierende Kraft

dF = Tpdo (3.35)

mit dO = Z-rndr
Die Reibungsschubspannung wird nun folgendermaRen angesetzt

T, = Cp prn (3.36)

mit w = rw als Tangentialkomponente der értlichen Geschwindigkeit
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an der Scheibe. Die Radialkomponente wird vernachlédssigt.

C," ist der &értliche Reibungsbeiwert. Damit wirkt ein &rtliches
Reibungsmoment von dM = dFx

RBildet man das Moment an der gesamten Scheibenseite durch In-
tegration von Wellenradius r, bis AuRenradius r, ,dann erhdlt man

¢ Twys
R [l (fl) ] < (3.37)'
M = Cf’O‘O) T z Iy
Fir r, << r, ergibt sich
y - Crowtmry (3.38) .
5

Die Reibleistung ergibt sich zu P; = Mw
Haufig wird statt des Reibungsbeiwertes C, der Momentenbeiwert C,
angegeben, der sich wie folgt ergibt

c, = 2%.c, (3.39).

" u vr -
Der Wert von C, hdngt nun von der Reynoldszahl Re = e o e |

von der relativen Spaltweite ~§? ab. Bildet man die Verlustlei-

. . et I . .
stung mit P, = #rAk,, dann ergibt sich die Verlustenthalpie zu

1.Gpw’ Ty (3.40) .

Ah, =
£ 2 m

DAILY und NECE [25] unterscheiden vier verschiedene Strdmungs-
zusténde ( flow regimes ) im Spalt, nach denen sich dann auch die
Bildung von C, ausrichtet.
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- Regime I:

Es herrscht laminare Strdémung in einem engen Spalt, d.h. die
beiden Grenzschichten an Gehdusewand und Radrlckseite sind
zusammengewachsen. Somit ergibt sich ein anndhernd linearer
Tangentialgeschwindigkeitsverlauf Uber den Spalt ( Abb. 3.28 ).

- 21T
CM— m (3.41)

—~
_—
Gehduse / Laufrad

Abb. 3.28 Geschwindigkeitsprofil zu Regime I [25]
- Regime II:

Es herrscht laminare Strdmung vor, aber die axiale Spaltweite ist
gréfder als die Gesamtdicke der beiden Grenzschichten. Ein ‘“rei-
bungsfreier® Kern bewegt sich mit halber Winkelgeschwindigkeit —%
zwischen den beiden Randschichten ( Abbildung 3.29 ). Der Momen-

tenbeiwert ergibt sich zum Teil aus dem Experiment zu

3.70(e/ )%t (3.42) .

G = Re0-5

_
Gehduse 77 Laufrad

1 Kern lauft mit W2 um

i
{
i
b
{
1
Lh
¥
L
i

W L

Abb. 3.29 Geschwindigkeitsprofil zu Regime II [25]
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- Regime III:

Die Strémung ist turbulent in einem engen Spalt. Sie stellt im
wesentlichen das Gegenstlck zum Regime I dar ( Abbildung 3.30 ).

0.080
Cy = 3.43)
M (S/rl)l/S.Rell4 (

e <
Gehduse Laufrad
~
i § W
L
£
iy o

Abb. 3.30 Geschwindigkeitsprofil zu Regime ITI
- Regime IV:

Die Strémung ist turbulent und die Grenzschichten sind aufgrund
der gréReren Spaltweite getrennt, sodaf sich in der Mitte wieder
eine rotierende Kernzone ausbildet. Die Ausbildung der Kernzone
in dieser speziellen Form hat ebenso wie im laminaren Fall

Ursachen im r&umlichen Charakter der Spaltstrdémung ( Abb. 3.31 ).

. ¢.1
c, - 0.102+(e/ry) (3.44)
ReO‘Z
Fan <
Gehduse ‘ Laufrad
; Kern lduft mit W2 um ‘
: N
i !
i N W
S/ ~
E N
\\
A" G

abb. 2.31 QGeschwindigkeitsprofil zu Regime IV [25]
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Liegt bei gegebenem Spalt eine Strdémung mit bestimmter Reynolds-
zahl vor, go kann dieser Strémung eindeutig ein Regime bzw. ein
Momentenbeiwert zugeordnet werden. Dies geht auch aus folgendem
Diagramm hervor { Abbildung 3.32 .

£
T?‘

1

I IV

0,11

0,01+ I
I
T ; T T T T T ¥

10’ 10? 103 10 10° 10° 107 108

Abb. 3.32 GuUltigkeitsbereich der verschiedenen Regime

Die Grenzkurven ergeben sich, wenn man aus den Diagrammen von

DAILY et. alt. [25] die Knickpunkte, denen eine bestimmte Rey-

noldszahl und ein Verhdltnis von i? zugeordnet ist, Ubertrigt.

1
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3.5 Verluste im Leitrad

Die Verluste im Leitrad werden mit 4&hnlichen Korrelationen
beschrieben wie jene im Laufrad. Ein wesentlicher Unterschied
besteht darin, dafl die Relativgrdéfen durch Absclutgréfen ersetzt
werden.

Im Leitrad treten folgende Verluste auf, wenn man wieder von
instationdren Effekten absieht:

Profilverlust: - Profilgrundverlust
- Inzidenzverlust
- Hinterkantenverlust

Randverlugt: - Randreibungsverlust
- Sekundarverlust

Der Inzidenzverlust wird mit einer Korrelation beschrieben, die
aus einem anderen Modell als im Laufrad hervorgeht. Der Verlust-
mechanismus ist, da keine Rotationseffekte auftreten, ndmlich ein
anderer.

Zur Bestimmung des Sekunddrverlustes wird wieder die Korrelation
von TRAUPEL [16] verwendet, wobei sie nach WATZLAWICK [13]

abgeschwdcht wird ( vgl. Kapitel 4.3.6.2 }.

Der Spaltverlust kann angesichts der Ublichen relativen Spalt-

weiten vernachldssigt werden.
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3.5.1 Inzidenzverlust

Das Leitgitter einer Radialturbine hat etwa folgendes Aussehen
( Abbildung 3.33 ). B

-------

Abb. 3.33 Leitgitter einer Radialturbine ( schematisch )

Da das Leitrad ruht und auch keine Fdcherung aufweist, l4Rt es
sich £fUr eine theoretische Behandlung in ein ebenes Gitter
transformieren.

Daher sind auch die Verlustkorrelationen, die man aus Tests an
ebenen Schaufelgittern erstellte, direkt anwendbar.

Umfassende und aktualisierte Korrelationen stammen von MOUSTAPHA
et alt. [28]. Sie verbesserten die ( weitverbreiteten ) Beziehun-
gen von AINLEY und MATHIESCN [29] anhand von Versuchsdaten aus
Uber 30 Turbinenkaskaden und gaben schlieflich zwei Korrelationen
fir den Profilinzidenzverlust und den Sekunddrinzidenzverlust an.
Hier wird daven ausgegangen, daf® die Sekund&rinzidenzverlustkor-
relation keine hdhere Genauigkeit bringt. Daher wird in weiterer
Folge nur die Inzidenzverlustkorrelation angewandt, die nach [28]
den Einflufd auf den Profilverlust wiedergeben soll. Mit den
eingefihrten geometrischen GrdéRen lautet sie

d, "t¢ sinB,, "2 ds. 732 sinB,, "t
= 1-F (25 . oy . — N 4 . 0 . - 2 .4
E,a B( [:! <Sinﬁ1, {ao iBO,M}+C< S) <Sin,31j [GQ 50[1»;] (3 5)
B = 5,1734 x 10°
C = 7.6902 x 10°°

Als zusdtzlicher Parameter geht der Schaufelgpitzendurchmesser d,
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ein. Es wird hier als Mafd fir die Abweichung der Anstrdmung die
Differenz zwischen absoclutem tats&chlichen Anstrdmwinkel o, und
Metallwinkel f,, gewdhlt. ‘
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4. MODIFIZIERUNG DER VERLUSTKORRELATIONEN

Eine Verédnderung der Verlustkorrelationen ist in der Hinsicht
sinnvoll, daR ein einheitliches Verlustmafl gefunden werden soll.
Dies ermdglicht erst einen Vergleich der H&he der Verluste
untereinander .

Eine dimensionslose Darstellung erscheint im Endeffekt sinnvoll
und sogar notwendig, um die Anzahl der Variablen zu reduzieren.
Es sollen zundchst die verschiedenen VerlustmaRe, die in Verwen-
dung sind, definiert und beschrieben werden. Es wird sich dann
zeigen, daR nur wenige zur Beschreibung der Verluste in Radial-

turbinen geeignet sind.

4.1 Haufig verwendete Verlustmafe

4.1.1 Der Totaldruckverlust:

- In einem feststehenden Schaufelgitter bleibt bei adiabater

Expansion die Totalenthalpie h, konstant. Aufgrund von Rei-
bung, etc. kommt es zu einem Totaldruckverlust ( Abb. 4.1 )

Po/ Py Py

N
<o

2bb. 4.1 Totaldruckverlust



In dimensionsloser Form 1&Rt er sich als Totaldruckverlustbeiwert

darstellen.
Z Pro Pey
ci inkompressibel (4.1)
2
¢ = Peo”Pu kompressibel (4.2)
Pei=b

- Im bewegten Gitter kommt es ebenfalls zu einer Totaldruck-
dnderung. Allerdings kann diese nicht zur G&nze den Verlusten
zugeschrieben werden ( Abbildung 4.2 ).

2
/
1w 2 2
*1 L Uj -UZ
2 Prarel 2
1
7 Py
W
A =
V////Z
/23

S
Abb. 4.2 h - s Diagramm der Totaldruckdnderung im Laufgitter

Es kommt schon allein durch die Anderung der Umfangsgeschwin-
digkeit zu einer Anderung des relativen Totaldruckes Dese; -
Daher ist in Radialmaschinen die Differenz pD.,., = Dirre: DZW.

dimensionslos

7 = Prirei Prorer
W inkompressibel (4.3)

2

P
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¢ = Reirel Prerel kompressibel (4.4)
Prare1 P>

kein geeignetes MafR zur Beschreibung der Verluste.
4.1.2 Die statische Verlustenthalpie Ah,
Die statische Verlustenthalpie ist die Differenz aus der stati-

schen Enthalpie am Ende einer allgemeinen und derjenigen nach
einer isentropen Zustandsdnderung. FlUr das ruhende Gitter gilt

2 2
Ahy, = by-h, = Clsz < (4.5).
yd
h § A [
Co
z
2 2
| A\ o
2 2

e

|

4hy

Abb. 4.3 h - s Diagramm der Expansion im Leitgitter

In dimensionsloser Form lautet der Verlustenthalpiebeiwert

fi; (4.6) .
2
Fir das Laufgitter gilt
Wi~ Wi
Ah, = hy-h, = 222 (4.7) .

2
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Abb. 4.4 h - s Diagramm der Expansion im Laufgitter ( Relativ-
system )

Die Verlustenthalpie ist zwar nicht direkt mefbar wie etwa der
Totaldruckverlust, sie ist jedoch in diesem Fall ein direktes Maf
fir die Verluste.

4.1.3 Die Entropiezunahme AS

Die Entropiezunahme 1&8t sich im Leitgitter folgendermaflen
angeben: As = s, - 5, ( Abbildung 4.5 )

"

4as s

Abb. 4.5 h - s Diagramm der Expansion im Leitgitter

Analoges gilt fur das Laufgitter: As = g, - s,
Die Entropiezunahme ist ebenfalls nicht direkt mefbar.



4.2 Festlegung eines einheitlichen VerlustmaRes

Da das VerlustmaR Totaldruckverlust aus bereits genannten Grinden
ungeeignet erscheint und die Entropiezunahme als Verlustmafl eher
selten verwendet wird, wird das Mafl Verlustenthalpie beibehalten.
Die Darstellung der Verluste sollte, wenn méglich, dimensionslos
erfolgen. Daher werden alle folgenden Verlustkorrelationen
einheitlich in Form von Verlustenthalpiebeiwerten { angegeben.
Flir das Laufrad gilt dann beispielsweise

£ - Ahy, 1- sz
szs szs (4.8).

In dieserxr Foxm.ger Darstellung werden die einzelnen Verlustent-
halpien auf hgs bezogen, da diese Gro6fle, unabh&ngig wvon den
Verlusten, kogstant bleibt. Einige Verlustkorrelationen werden
jedoch mit ~%% gebildet, wobei die Grinde dafir in der Modell-
bildung liegen { z.B. Profilgrundverlust ). Man kann aber anneh-

men, dafl die einzelnen Verluste klein gegen 1 sind und daher in

diesen Korrelationen

— ] (4-9}

setzen, wenn man sie dimensionslos macht. Entsprechendes gilt flr
das Leitrad.

Andere Verlustmafle koénnen in obiges umgerechnet werden. Eine
Unmrechnung erfordert die Kenntnis der Machzahl ([21]. Unter
Unstanden kann ihr Einflufl aber vernachldssigt werden.



4.3 Abhingigkeit der Verlustkorrelationen von wichtigen
geometrischen und aerodynamischen Kenngréfien

4.3.1 Geometrische Kenngréfen

. . . r r r
- Radienverh&ltnisse =% , L, 2.4
Iy Iy ¢ Iy ¢

- Schaufelwinkel o ,B;.B;

- relative Hinterkantendicke a
2

- relative Spaltweiten.-éi zwigchen Schaufel und Gehduse und 'fé

. .. . 2 “ 1
zwischen Radrlckseite und Gehduse

- Schaufelzahl Z

- das Sehne/Teilungsverhdltnis ,% kann aus der Schaufelzahl und
den Radienverhdltnissen abgeleitet werden, wenn man folgende

Schaufelgeometrie vorgibt ( Abbildung 4.6 )

b b=l

-

F.2, h E

S DN SRS SR

Ebb. 4.6 Laufradgeometriemodell nach GLASSMAN [2]

53



Im Stadium der FErstauslegung sind nur die Hauptabmessungen der
Turbine bekannt und man behilft sich mit einexr Projektion der
Schaufel in die Meridianebene. Die Schaufelkonturen werden dabei
an der Nabe durch eine Ellipse und am Gehduse durch einen Kreis-
bogen exrsetzt.

Es wird zwar die rdumliche Krimmung der Schaufel nicht mitbertck-
sichtigt, das Verhédltnis von.-Eg ,auf das es ankommt, wird sich
aller Voraussicht nach nur wenfé veradndern, da sich Lyund s beil
der Projektion verkirzen {( Abbildung 4.7 ).

Abb. 4.7 Projektion der Laufradschaufel in eine Meridianebene

4.3.2 Aerodynamische Kenngréfien

- Arbeitszahl A = -2¢ bzw. Druckzahl Y = ag
o4) Uy
2

- DurchfluRzahl ¢



Geschwindigkelitxcharakteristische Linge
kinematische Zdhigkeit

- Reynoldszahl Re =

Man unterscheidet im Laufrad

wDy

Re, = —F& Kanalreibung (4.10)
Dy v
w,d .
Re, = S Hinterkante (4.11)
Uty . .
Re, = ——= Radseitenreibung (4.12).
v

Fir das Leitrad sind die Relativgeschwindigkeiten durch Abso-
lutgeschwindigkeiten zu ersetzen.

- Machzahl M: Man unterscheidet hier die relative Machzahl M,
und die absolute Machzahl M. . Die hdchste absolute Machzahl
ist am Laufradeintritt, die hochste relative am Laufradaus-

tritt zu erwarten.

- Reaktionsgrad R, oder R, bzw. isentropes Geschwindigkeitsver-
hdltnis é} , wobeli ¢, sich ergibt, wenn man das isentrope
statische %tufengefélle in Geschwindigkeitsenergie umsetzen

kénnte.

Stimmen bei zwei Maschinen die geometrischen Kenngrdfen Uberein,
dann sind sie geometrisch 4&hnlich, sind die aerodynamischen
Kenngrdfen Uberdies die gleichen, dann sind sie auch aerodyna-

misch &hnlich.



4.3.3 Profilgrundverlust

Ausgangspunkt war die Beziehung

Ly wirw (3.8) .

Den Reibungsbeiwert erhdlt man in Abhdngigkeit von dexr Cberfld-
chenrauhigkeit und der Reynoldszahl aus dem Moody - Diagramm

( Abbildung 3.4 ).

Es kann angenommen werden, daR die Schaufeloberfldchen im Neu-
zustand technisch glatt sind, d.h. k = 0.001 + 0.0015 mm nach
SIGLOCH [27]. Es wird in welterer Folge das Geometriemodell von
GLASSMAN [2] Ubernommen, worin die Schaufelkontur sich aus dex
Projektion der Schaufeloberfldche auf eine Meridianebene ergibt
( Abbildung 4.6 .

Darin ist die Meridianstromlinie im wesentlichen Teil einer
Ellipse und ihre Ldnge ergibt sich nach [2] zu

'[(Il—rz/t+€_}:)2+(r1-_z’2,m)2] (4.13) s

(]
%
{
nlR
-
[N

Die Sehnenldnge s der Schaufelprojektion ergibt sich laut Skizze
U

; 2
5= Q <r1’f2,c+'%‘) +(r,-r, )¢ (4.14).

& Bt

Die charakteristische oder hydraulische Lénge L, der Projektion
1488t sich nun in Abhéngigkeit der Sehnenldnge darstellen.

2
. [n. . 111 - (4.15)
Ly=4fg's=1.11"s ‘



Der mittlere hydraulische Durchmesser des Strdmungskanales wird

wie folgt gebildet,

p,= 2t P (3.5)
2
mit Dy, = 2°t; und Dy, = 2:t, .
P o
Eingesetzt in Gleichung (3.5) ergibt das mit ¢ = taé
Dy = 2°t (4.15) .

SchlieRlich soll der gesamte Ausdruck flur die Verlustenthalpie
dimensionslos gemacht werden. Dies geschieht unter den zusdtzli-
chen Annahmen w, = w,, und w,= K, w, . K gibt das Geschwindig-
keitsverhdltnis an. Daher folgt aus Gleichung (3.8) mit (4.8) und
(4.9)

”2~.§f{1+gi) (4.16) .

Er = Cr oy
\ 128 i
&  0.010 ppp ey E '
0.008 o
C; = 0.02
0.006 |-
C, = 0.01%
0.004 - : G, =-0.01C
0.002 .
OOOO : { i i i 1 i ] i l i
00 02 04 06 08 10 1.2

Abb. 4.8 Profilgrundverliust £ir K, = 2
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4.3.4 Inzidenzverlust

Die Korrelationen fir den Inzidenzverlust wurden empirisch aus
Versuchsergebnissen abgeleitet. Die erste wichtige Beziehung
lautet

wis sin?i

Ahy = ———= [20] (3.15).

Da die Verluste unterschiedlich ausfallen, abhdngig davon, ob die
Laufradanstrémung unter positiver ( i > 0 ) oder negativer
Inzidenz ( i < 0 ) erfolgt, werden in der Praxis auch folgende
Beziehungen benutzt.

AR, = fﬁ:i%égfé [26] (3.16)
fir
n=2fiar 1 < 0
n=23far i > 0
und
2, _ .
AR, - Wy (lzcosnl> (8] (3.17)
flar
n=2.5 fir 1 < 0

i

n 1.75 fr i > 0

Alle diege Korrelationen lassen sich nun wieder dimensionslos
darstellen. Fihrt man abermals den Faktor K, ein, so erhdlt man
untexr Zuhilfenahme der Gleichungen (4.8) und (4.9)
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£, = -~ -sin?i

e (4.17),
_ 1. s oo
£i0 = = sin®i (4.18),
Ky
und
§ip = L. (1-cos”i) (4.19).
K
& [-1 o055
0.04 |
0.03 £
2bb. 4.9 = 2
Die beiden Korrelationen (4.18), {(4.19) befriedigen das Modell

von SCHOLCH [7], wonach eine Anstrémung unter positiver Inzidenz
zu vergleichsweise geringeren Verlusten fihrt als unter negativer
Inzidenz, was auch experimentell bestdtigt werden konnte [9].
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4.3.5 Hinterkantenverlust

Formt man die Verlustenthalpie Ah,mit den Gleichungen (4.8} und

(4.9) wieder in einen Verlustbeiwert um, dann ergibt sich

d 2
B d t,* sing, e
= : + +sin (4.20}) .
Sd tZ‘ Sln,32 l‘_w‘__g:’____ BZ
¢, sing,

Der erste Term auf der rechten Seite stellt den Hinterkanten-
unterdruckverlust dar. Der Wert fur s héngt von der Hinterkanten-
form und von der Umlenkung ab. Er liegt aber nach Angaben von
DENTON [12] und BAMMERT [11] in der Regel zwischen 0.15 und 0.20.
Der zweite Term auf der rechten Seite stellt den Carnot'schen
Stofverlust dar, der aufgrund der Querschnittserweiterung auf-
tritc. Fir %{ < 0.05 ist er klein im Verhdltnis zum Unterdruck-

2 . . .. .
verlust, fuir grofe Hinterkantendicken Uberwiegt er ( Abb. 4.11 ).

€ [-1 018
0.14 .
5, =| 120
0.12 £
/
0.10
/
0.08 = 4 .
2 // /2/- %%
0.06 A v .
VAW TTE
A NV 1A
0.04
//i //
0.02 et

0.00 -
000 0.05 0.16 015 020 025 03
d
(-]

tzsirﬁz
Abb. 4.10 Hinterkantenverlust flir ¢ = 0.15
£ = 0.15 = 0.20 ( Hinterkantenform, Umlenkung )
B, ... relativer mittlerer Laufradaustrittswinkel
t. Teilung im Mittelschnitt
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4.3.6 Randverlust
4.3.6.1 Randreibungsverlust

Verwendet man das Rohrmodell, so 1lé&Rt er sich in der Form an-
schreiben

Ly | W:LZJ‘sz

Ahg = Crpapg * D, 7

(3.22).

Der Verlustenthalpiebeiwert 148t sich angeben, wenn man den
hydraulischen Durchmesser D, kennt.

Wenn man wieder von gemittelten GeometriegrdéRen ausgeht, ergibt
. . by +b,
sich mit b:—~§-

Dy= 282t .5y (4.21) .

Diesen hydraulischen Durchmesser kann man 2zu demjenigen des
Profilverlustes in Beziehung setzen.

D“’:D”’*"'"_t}b (4.22).

Damit ergibt sich der Randreibungsverlustbeiwert zu

_ 1
§ trana = 0-278‘(1+?>'Cfﬁana’"§°£ (4.23) .
W
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€trans L] 0.015
0.012
b/b £ 1.5
0.009 %
/ /h $
0.006 - i 7
/ // t/b + 0.8
e e
0.003 :j e
/
//
/
0.000
00 02 04 06 08 1.0 1.2

s/t [-]

Abb. 4.11 Randreibungsverlust flr K, = 2; Cipua = 0.02

Er unterscheidet sich vom Profilgrundverlustbeiwert durch die
Hbéhe des Reibungsbeiwertes Cip.a (Repy ,%?) und des Verhdltnisses
t H

%
4.3.6.2 Sekundidrverlust

Flir den Teil der Radial-Axialkrimmung und der Umlenkung in die
Umfangsrichtung steht einerseits eine Korrelation fir gekrimmte
Rohre zur Verflgung, andererseits Korrelationen aus dem Axialtur-
binenbau.

WHITE [18] gibt eine Verlustkorrelation fUr ein um 90° gekrimmtes
Rohr mit Kreisqguerschnitt bei turbulenter Durchstrdmung an. Sie
lautet, dargestellt als Verhdltnis von Verlustbeiwerten,

ESW - 1*0.075'.1?@0'25’( DH}O.S (424) .
Er 2r

Dy ... mittlerer hydraulischer Rohrdurchmesser

r ... mittlerer Krimmungsradius des Rohres

Der Sekundédrverlustbeiwert &, beinhaltet auch den Randreibungs-
verlust des gekrimmten Rohres.

Da die Korrelation streng nur fir Rohre mit Kreisquerschnitt
gilt, ein Radialturbinenkanal jedoch Rechteckguerschnitct auf-
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weist, ist es zweckmidRig, die Beziehung mit dem Kanalseitenver-

h&dltnis zu erweitern. Nach SIGLOCH [27] ist fir ~§ > 1

o = Eoyf2 (4.25)

und fur ‘% < 1
£ = 50-:%_? (4.26)
zZu setzen.
Danach ergibt sich
D 0.5
- 71 075 R 0.25,( =H .\/E (4.27)
Eaw = £ [1+0.075Re (570 14y =%
bzw.
N D 0.5 b
= . 075" G.25., __E P (4.28) .
e = £E.[1+0.075°Re <2r> ] .

Der hydraulische Durchmesser ergibt sich darin zu

D, = 28¢L (4.29).

Den Krummungsradius r kann man ndherungsweise aus den Scheitel-
krtGmmungsradien einer Ellipse mit den beiden Halbachsen a und b
ermitteln (Abb. 4.12), wenn man das Geometriemodell aus Abb. 4.6
zugrundelegt.



%1_% BTy

Abb. 4.12 Geometrie zur Bestimmung des mittleren KriUmmungsradius
. . . , . az? b?
Die Scheitelkrimmungsradien ergeben sich zu r, = 5 und r, = 5
Aus einer arithmetischen Mittelung und Abbildung 4.6 erhdlt man

den Krimmungsradius

(4.30) .

Aus dem Axialturbinenbau stammen Verlustkorrelationen, die auf
den Teil des Radialturbinenlaufrades angewandt werden kd&énnen, der
eine Umlenkung in Umfangsrichtung aufweist. Man kann annehmen,
daf3 im Austrittsteil die Sekundidrstrdémungen dominieren, die von
der Umlenkung in Umfangsrichtung herriUhren.

Eine bewdhrte Beziehung stammt von TRAUPEL [16]

oL (3.24) .

Es wird hier §,= &, + &, + &, gesetzt, wdhrend fur £, = £, einge-
setzt wird. Der Sekunddrverlust hdngt maRgeblich vom Umlenkpara-
meter F ab, den TRAUPEL [16] in Diagrammform angibt (2Abb. 3.21).
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Das Kanalseitenverh&ltnis t wird hier dem Verhdltnis im Aus-

b
trittsqguerschnitt gleichgesetzt

- b

t
= 4.31) .
55 (4.31)

Da die Umlenkung in Umfangsrichtung dem Bereich IIT in Abb. 3.14
zugeordnet wird, und auch in der Praxis in der N&he des Laufrad-
austrittes erfolgt, ist diese Annahme gerechtfertigt.

Nach [16] ist eine Trennung von Profilverlust und Sekunddrverlust
nur so lange sinnvoll, als die beiden Schaufelrandzonen nicht
zusammengewachsen sind. Traupel gibt diesen Grenzfall mit

(B/E) grse = 7+10° JT, (4.32)

an. Die untere Grenze gilt fir stark beschleunigende Gitter, die
obere flr Gleichdruckgitter.

Gleichung (3.24) gilt fir (b/t) > (b/t) . Wird (b/t) < (/L) e,
dann gilt nach [2] folgende Beziehung

{(4.33).

ot

LY
(E)krjt_g

lta

A erhielt man aus Versuchen und gab den Wert 0.02 f£f{r stark
beschleunigende Gitter bzw. 0.035 fir Gleichdruckgitter an.

Fir ruhende Gitter schldgt WATZLAWICK [13] wvor, den Verlustbei-
wert f,.wie folgt abzumindern

.= 0.2054 - p

(4.34} .
€ o

o ler

Die Annahme der Abhdngigkeit des Sekunddrverlustes vom Profil-

verlust ist bei Turbinen aufgrund der starken Wechselwirkung von
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Profil- und Seitenwandgrenzschicht gerechtfertigt und findet auch
bei anderen Korrelationen Anwendung, die aber hier nicht auf die

Radialturbine Ubertragen werden konnten.

4.3.7 Spaltverlust

\ m . " .
Mit dem Spaltverlustbeiwert ¢, = —gﬁ aus Kapitel (3.3) 1laRt sich
nun auch ein Verlustenthalpiebeiwert ableiten. zundchst ist die
spezifische Spaltverlustarbeit zu bilden

:Ah - mSp.au (4.35).

Aa 0 >

sp

Mit &, = fg%E ergibt sich fir die gefundenen Spaltverlustkorrela-

. W
tionen 25
2
§ -y 4 T
sp
1+ 528 b, w2, (4.36)
e
und
_ 4 T . 4y 1 1 I\ * 2 Wm21 Iy Wyz, 1
Esp = Cp e S | e - ) cotioy T #2 Tt COtay e
# ’ 1+ Lz by w;f‘s\J sin®B, ¢ Iz, : W Ly YW ¢, (4.37) .

La.e

BAMMERT [11] schldgt vor, den DurchfluRbeiwert C,= 0.5 zu setzen.
Cp s0ll all die Gréfen zusammenfassen, die die verwendeten Spalt-
verlustmodelle nicht erfassen kénnen (siehe Kapitel 3.3).

Als relevanter Spaltparameter geht lediglich die relative Spalt-
weite fg ein. Der Spaltverlust wdchst, unter sonst festgehaltenen

Bedingungen, linear mit der Spaltweite <
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4.3.8 Radseitenreibungsverlust

Die Verlustkorrelationen bauen im wesentlichen alle auf demselben
Modell auf. Unterschiede bestehen bei den Geschwindigkeitsprofi-
len in der Grenzschicht und darin, ob der »abstand zwischen
Gehdusewand und Laufrad miteinbezogen wird oder nicht.
Ausgangspunkt der weiteren Berechnungen ist die Beziehung

2 (3.40) .

Daraus wird nun der Verlustbeiwert abgeleitet

>R 2 (4.38) .

Unter Verwendung der Kont.gl. m = Oy Wy Ay = Oy * Wy 2° Iy 1T by,

weiters

U, = I (4.39)

ergibt sich

. . ,.3
g, - Tl (4.40) .

200Dy W W .

Eine maflgebliche GréRe fir den Radseitenreibungsverlust ist die
Spaltweite é? . Abhdngig von f? und von Re verdndert sich C,, da

. 1, . . 1 " .
sich unterschiedliche Strdmungszusténde einstellen.
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Daher ergeben sich folgende Verlustbeiwerte:

Regime I:
2°7
Cy =
£ pe (3.41)
I
3
fp- — L (4.41)
R
b, "Re'w,, ' wis & )
Iy
Regime II:

3.70(e/r) %1

- 3
Cw = Re0-5 (3.42)
3
1.850, 0.1
E, = 85ryvu;r e (4.42)
ﬂ'bl'RGO‘S’WmI'Wézg I,
Regime III:
_ 0.080
Cy = (8/11)1/6.1381/4 (3.43)
£, = O.O4~r1‘uf 1
b, Re-5 1w, wh, ié (4.43)
I
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Regime IV:

0.102-(e 0.1
- /1) (3.44)

Re@.2

- O.OSl'Il‘u13 g 0.1
Ep = . £ (4.44)

N 0.2. e
b Re® 2w, wss L1

[o
W



5. UBERPRUFUNG DER KORRELATIONEN AUF IHRE ZUVERLASSIGKEIT

5.1 Versuchsmaschine 1 [2]

Bei der ersten Turbomaschine handelt es sich um eine Radialturbi-
ne der NASA, die 1965 von KOFSKEY und HOLESKI [22] speziell fur
die Anwendung in der Raumfahrt untersucht wurde. Es wurde Argon
als Arbeitsmittel eingesetzt und ein Total - Statisch - Wirkungs-

grad von
Nie-g = 0.83
gemessen.
5.1.1 Auslegungsdaten
Wellenleistung P, = 23 kW
Nennmassenstrom m = 0.2771 kg/s
Nenndrehzahl n = 38500 U/min
Totaldruck Turbineneintritt Do = 0.91 bar
i Totaltemperatur TE T, = 1083.33 K
Stoffwerte:
Gaskonstante R = 208.111 J/kgK
Isentropenkoeffizient K = 1.667
Dynamische Z&higkeit n = 0.5804x10* Pas

7
/



5.1.

Geometriedaten

Leltrad

Laufrad

I, = 0.09775 m

r, = 0.0777 m

r, = 0.0794 m

0.0194 m

o, = 34.4° I, .= 0.0554 m
o, = 18° o, = 18 °
Bouw = 34.4° o, = 0°
B, = 121.5° B, = 121.5°
Z = 16 B, = 145°
b,= 0.0185 m zZ = 12
b, = 0.0185 m d/b, = 0.04

d/b, = 0.05

/b, = 0.0071

g/r, = 0.0129

Es wird die Laufradgeometrie nach Abbildung 4.6 verwendet.

Leitradgeometrie ist aus Abbildung 5.1 ersichtlich.

Nach

werden darin die Leitgchaufeln als Kreisbdgen modelliert.

Abb.

.1 Leitradgeometrie [2]
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In Abbildung 5.1 ergibt sich die Sehnenldnge s zu

2 2

! 2 Ig—I
§ = (| rirri- (rd+rf) - (=1
\ COSQy

wobel

180 -a,-ay
T Tz

ist.

5.2 Versuchsmaschine 2 [23]

g (5.1),

(5.2)

Bei der zweiten untersuchten Maschine handelt es sich um eine
kommerzielle Radialturbine, die 1965 von FUTRAL und WASSERBAUER
[23] im Lewis Research Center Teillastversuchen unterworfen

wurde. Als Arbeitsmittel wurde Luft verwendet. Es wurde ein Total

- Statisch - Wirkungsgrad von

Ni e-s = 0.75
gemessen.
5.2.1 Auslegungsdaten
Druckverhdltnis Peo /D2 = 3.25
Nennmassenstrom m = 0.421 kg/s
Nenndrehzahl n = 51500 U/min
Totaldruck TE Do = 3.25 bar
Totaltemperatur TE T, = 328.9 K
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Stoffwerte:

Gaskonstante

R = 287.2 J/kgK

Isentropenkoeffizient

K = 1.4

Dynamische Zahigkeit

n = 0.2x10* Pas

5.2.2 Geometriedaten

Leitrad

Laufrad

r,= 0.0592 m

r, = 0.0592 m

o, = 26.25°

0.0173 m

o, = 26.25°

0.0375 m

[t
o
er

1

Dy, = 0.00635 m

r,= 0.0292 m

L= 0.035 m o = 26.25°
Zoteo = 23 B, = 143°
Z = 13

Die Leitradgeometrie ist in Abbildung 5.2 dargestellit.

aAbb. 5.2 Leitradgeometrie [23]




Die Laufschaufelgeometrie wird mit Abbildung 4.6 festgelegt. Beil
dem verwendeten Laufrad ist jedoch zu beachten, daBl die Laufrad-
scheibe zwischen den Schaufeln Ausnehmungen besitzt, wodurch sich
die Radseitenreibungsverluste verringern, die Randreibungsverlu-
ste und Spaltverluste erhdhen.

Da keine Angaben zu den relativen Spalthéhen und zur Hinterkan-

tendicke vorlagen, wurden die entsprechenden Werte der Versuchs-
maschine 1 Ubernommen.

5.3 Ergebnisse der Verlustrechnung

Leitrad VM 1 VM 2
Profilgrundverlust £, = 0.0064 £, = .05
Inzidenzverlust £, = 0 €, = 0
Hinterkantenverlust Eq= 0.023 £Ea= 0.122
Randreibungsverlust Eepang = 0.014 &erana = O
Sekundédrverlust . = 0.045 £, = 0

Laufrad
Profilgrundverlust £, = 0.0107 £.= 0.008
Inzidenzverlust £, =0 £, = 0.035
Hinterkantenverlust £s = 0.0288 £s = 0.0232

Randreibungsverlust

€trana = 0.012

Srana = 0.014

Sekunddrver luste

£, = 0.183 £, = 0.315
Spaltverlust Eep = 0.027 €sp = 0.018
Radreibungsverlust £z = 0.035 Ex= 0.0016

Ni,e.s = 0.85

Ny,e.s = 0.793
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6. ZUSAMMENFASSUNG

Die aus der offenen Literatur bekannten Verlustkorrelationen f£Ur
Radialturbinen wurden zusammengestellt und zum Teil durch Korre-
lationen aus dem Axialturbinenbau ergénzt. Einige Korrelationen,
die z.B. Grenzschichtparameter wie die Impulsverlustdicke enthal-
ten, wurden nicht in Betracht gezogen, da diese Parameter im
Stadium einer Erstauslegung nicht bekannt sind. Andere Korrela-
tionen 1liefern wvon Maschinen =2zu Maschine stark abweichende
Resultate (z.B. Sekunddrverlustkorrelationen [14,19]).

Daher wurde zundchst ndher auf die physikalischen Ursachen dex
einzelnen Verluste eingegangen. Die detaillierte Aufspaltung in
viele Einzelverluste erwies sich dabei als durchaus brauchbar.
Die Sekunddrverluste ergaben sich nach eingehender Untersuchung
der Laufradsekund&rstrdédmung aus der Summe mehrerer Verlustkorre-
lationen. Dabei bestédtigte sich zwar, daR die Sekunddrverluste
den gréfiten Anteil an den Verlusten haben, sie wurden jedoch
nicht Uberschatzt, was fir die gewdhlte Vorgangsweise spricht.
Die getrennte Modellierung der einzelnen Verluste hat den Nach-
teil, daff Einfllsse untereinander nicht beschrieben werden
kénnen, d.h. das eine bestimmte Parameteré&nderung in der Rechnung
nur zur Anderung eines bestimmten Verlustes fihrt. Eine Anderung
der relativen Spaltweite flhrt z.B. hier nur zur Erhdhung des
Spaltverlustes, obwohl sie auch einen Einfluf auf den Sekundér-
verlust hat.

Aufgrund der getroffenen Modellannahmen muff man davon ausgehen,
daff die gefundenen Verlustkorrelationen, besonders flr das
Laufrad, nur eine Ndherung fir die tatsdchlich auftretenden
Verluste darstellen kénnen, was aufgrund des komplizierten
rdumlichen Charakters der Strémung von vornherein klar war. Die
Rechnungen liefern in Anbetracht dessen jedenfalls relativ gute
Ergebnisse.

In den Modellen wurde eine vereinfachten Schaufelgeometrie [2]
verwendet, die sich aus der Projektion einer Laufradschaufel in
eine Meridianebene ergibt, wobeil die Konturen durch Ellipsen
ersetzt wurden. Da die Laufradschaufeln rédumlich verwunden sind
und im allgemeinen im Stadium der Erstauslegung keine Auftriebs-
beiwerte bekannt sind, wird der Bereich zwischen den Laufschau-
feln als Kanal modelliert. Aus bekannten Querschnitten und
Geschwindigkeiten an Laufradeintritt bzw. austritt werden mitt-
lere GréRen errechnet. Die Art der Mittelung ist von unterge-
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ordneter Bedeutung. Da der Kanal Rechteckguerschnitt hat, ist es
vorteilhaft, mit hydraulischen Durchmessern zu rechnen.

Eine wesentliche Vereinfachung bringt die Annahme einer inkom-
pressiblen Laufradstrdémung, die aber in der Radialturbine recht
genau zutreffen wird. Es werden hydraulisch glatte Schaufelober-
fl&chen vorausgesetzt, die auch in der Praxis realisierbar sind.
Natlrlich wird es im Betrieb einer Radialturbine, z.B. in einem
Abgasturbolader, zu Ablagerungen an den Schaufeloberfldchen und
damit vor allem zu einer Erhdéhung der Profilverluste kommen.

Die Randreibungsverluste wurden so berechnet, als wirde es sich
um abgedeckte Laufradschaufeln handeln.

In den Rechenergebnigsen tritt die grofle Bedeutung der Sekunddr -
verluste hervor. In der Versuchsmaschine 2 tritt aufgrund des
schroffen Uberganges ein verhdltnismidRig grofer Hinterkanten-
verlust auf. Man kann davon ausgehen, daff bei einer, hinsichtlich
des Inzidenzverlustes, optimalen Laufradauslegung der Hinterkan-
tenverlust aufgrund der relativ grofen Hinterkantendicke einen
sehr groflen Anteil hat, wéhrend der Reibungsverlust an den
Schaufeln relativ gering ausfallt.
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