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Kurzfassung

Da die Vorschriften zum Schutz der Umwelt immer strenger werden, wird die Effizienz ein immer
wichtigeres Kriterium bei der Auswahl einer Pumpe. Die Zuverlassigkeit bleibt dabei jedoch ein
Hauptaugenmerk fur den Anlagenbetreiber.

Einstufige Pumpen mit spezifischen Drehzahlen n, = 40-50 min™ erreichen bereits sehr hohe Wir-
kungsgradniveaus. Fur Pumpen mit einer spezifischen Drehzahl n, < 10 min™ gilt das noch nicht.
Im Zuge dieser Masterarbeit wird ein neues Design fir Pumpen mit einer spezifischen Drehzahl
4 < ny < 6 min™ vorgestellt.

Im ersten Teil dieser Masterarbeit werden verschiedene Pumpentypen (auch abseits klassischer
Kreiselpumpen) im Bereich niedriger spezifischer Drehzahlen beschrieben. Im Anschluss wird die
Neugestaltung eines Laufrades einer Pumpe mit Spiralgehduse dargestellt. Diese Pumpe soll die
Anforderungen der APl 610-Norm [1] erfullen.

Die Auslegung der Pumpe erfolgt zuerst klassisch eindimensional mit Hilfe analytischer Methoden.
Unter Zuhilfenahme von CFD wird die Stromung im Inneren der Pumpe simuliert, und abschlie-
Bend werden die Ergebnisse mehrerer Varianten verglichen.

Abstract

Since the environmental regulations are becoming increasingly strict, the efficiency of pumps is a
more and more important selection criterion. However, reliability still remains a key priority for the
facility operator.

Single stage pumps with a specific speed nq = 40-50 rpm already achieve very high efficiency lev-
els. This does not apply to pumps with a specific speed nq < 10 rpm. As part of this master thesis,
a new design for pumps with specific speed 4 < ny < 6 rpm is presented.

In the first part of the thesis, different pump types (even of classical centrifugal pumps) with low
specific speeds are described. Then, the redesign of an impeller of a pump with volute casing is
shown. These pumps are designed to meet the requirements of the API 610 standard [1].

The pump design starts in the classic way one-dimensional and is realized by means of analytical
methods. With the help of CFD, the flow inside the pump is simulated, and finally the results of
several variants are compared.
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1 Einleitung

Pumpen mit niedriger spezifischer Drehzahl haben einen grofen Anwendungsbereich, speziell in
der Ol- und Gasindustrie sowie in der Kohlenwasserstoffe verarbeitenden Industrie. Diese An-
wendungen sind oftmals system- und prozessrelevant. Aus diesem Grund liegt das Hauptaugen-
merk nicht auf dem erreichbaren Wirkungsgrad sondern, auf der Einsatzsicherheit. In Abbildung 1
ist die Verteilung der einzelnen Pumpenbauarten einer Raffinerie am Standort Deutschland darge-
stellt. Mit mehr als zwei Drittel der installierten Pumpen (831 Sttick) sind Kreiselpumpen der domi-
nierende Typ. Dabei machen klassisch fliegend gelagerte Pumpen, mit 467 Stlick, mehr als die
Halfte aus. Mehrstufige Pumpen finden sich in dieser Aufstellung nur versteckt wieder: Pumpen mit
Spaltrohrmotor vertikal und horizontal sowie mittelgeteilte Kreiselpumpen sind oft mehrstufig aus-
gefuhrt. Andererseits sind hochtourige Kreiselpumpen (diese haben Drehzahlen von n =
15000 min™* und mehr) versteckte Anwendungen fiir ,low flow — high head* also Ultralow-Specific-
Speed-Anwendungen.

Betriebsdaten fiir, in einer Raffinerie typische, Pumpen finden sich in Abbildung 2. Das Diagramm
enthalt auch Linien konstanter spezifischer Drehzahlen (bei verschiedenen Drehzahlen fur eine
einstufige Pumpe). Es ist leicht zu erkennen, dass viele Anwendungen im Bereich niedriger spezi-
fischer Drehzahl liegen, wenn eine einstufige Pumpe verwendet wird.

B MGKE - Kreisel-fliegend gelagert

m MGD - Dosier-/Kolben-

0 MGKCT - Kreisel-Chemie-Tauch

0 MGKTV - Kreisel-Topf-wertikal

® MGH - Hydraulik Motore

@ MGKA - Kreisel Tauchmotor

467 B MGKCS - Kreisel Spaltrohr horizontal
o MGZ - Zahnrad

m MGKH - Kreisel-zweiseitig gelagert
B MGS - Schraubenspindel

0 MGM - Membran

@ MGE - Exzenterschnecke

m MGW - Wassering

B MGKS - Kreisel-Seitenkanal

8 MGKM - Kreisel-mittelgeteilt

B MGKTH - Kreisel-Barrel

@ MGKO - Kreisel hochtourig

0 MGKR - Kreisel-Axialpropeller

0 MGKCYV - Kreisel-Spaltrohr-vertikal

119
99

Abbildung 1: Pumpenanzahl nach Type, Quelle: Benigni [26]

Im Bereich der spezifischen Drehzahl ng = 1 — 10 min™ kénnen sowohl Kreiselpumpen als auch
Verdrangerpumpen zum Einsatz kommen. Obwohl der Wirkungsgrad von Kreiselpumpen bei ge-
ringer spezifischer Drehzahl ziemlich niedrig ist, weisen sie im Betrieb einige wesentliche Vorteile
auf. Zunachst sind die moglichen Drehzahlen hdher als fur Verdrangerpumpen. Zusatzlich ist die
Konstruktion der Pumpe einfacher, enthalt weniger Verschlei3teile und lasst damit eine kleinere
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Ausfallwahrscheinlichkeit erwarten. Des Weiteren benétigen Kreiselpumpen keine Drucksicher-
heitsventile, welche fir den Betrieb von Verdrangerpumpen unverzichtbar sind. Schlief3lich ist noch
zu erwdhnen, dass Kreiselpumpen nach wie vor in der Anschaffung ginstiger sind als Verdranger-
pumpen und ein einfacheres Dichtkonzept besitzen.
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Abbildung 2: Hauptmerkmale von Pumpen in Raffinerien, als typisches Beispiel fir Mitteleuropa, Quelle: Benigni [26]

Um die von einigen Anwendungen bendtigte Forderhéhe zu erreichen, kénnen Kreiselpumpen mit
Hilfe eines Getriebes auch mit einer héheren Drehzahl als der hdchsten Synchrondrehzahl betrie-
ben werden. Eine hohe Drehzahl geht jedoch auch mit einem hohen erforderlichen NPSH-Wert der
Anlage einher. Somit ist es notwendig, einen sogenannten Inducer (auch Vorsatzlaufer) einzuset-
zen oder Laufrader mit groBem Durchmesser und einer hohen Gussqualitat, speziell im Bereich
der engen Schaufelkandle.

API-Norm:

In der erddlverarbeitenden Industrie hat sich die amerikanische Norm des American Petroleum
Institutes (API) durchgesetzt. Dieses Institut gibt fiir unterschiedliches Equipment Normen heraus,
die relativ exakt und konservativ sind. In diesem Bereich wird der Ausfallwahrscheinlichkeit hchs-
te Prioritat eingeraumt und ein schwingungsarmer Betrieb Gber den gesamten Einsatzbereich er-
wartet.

Erst seit der letzten Fassung sind beispielsweise offene Laufrader maglich, jedoch missen diese
nach wie vor aus einem Teil gefertigt sein. Auch in Mitteleuropa ist dieser Standard in Raffinerien
und verwandten Industrien stark verbreitet, definiert er doch ein exaktes Prif- und Abnahmeszena-
rio. Einige Raffinerien schreiben strikt diesen Standard fir den gesamten Betriebsbereich (bzw.
die gesamten Produktionslinien) vor, andere lassen auch Pumpen mit von der Norm abweichen-
den Auspréagungen zu.

Neben der Normierung von Kreiselpumpen (APl 610-Norm [1]) sind auch die verwendeten
Gleitringdichtungen (API 682) oder hermetisch dichte Pumpen (API 685) genormt.
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1.1 Literaturstudie

Ein grundsatzlicher Uberblick Uber die Gestaltung von Kreiselpumpen mit niedriger spezifischer
Drehzahl wird in Glich [3] dargestellt. GemafR den Ausfihrungen von Gilich kommt fur eine spezi-
fische Drehzahl ny = 8 bis 18 min™ eine einfache zweidimensionale Laufradgestaltung mit zylindri-
schen, nicht verdrehten Schaufeln zur Anwendung. Da die Verluste im Laufrad bei niedrigen spezi-
fischen Drehzahlen vergleichsweise klein und die StoRRverluste am Eintritt, aufgrund des kleinen
Verhaltnisses d,/d,, unerheblich sind, zeigt eine Laufradgestaltung mit zylindrischen Schaufeln
praktisch keinen geringeren Wirkungsgrad. Um allerdings ein gutes Kavitationsverhalten zu errei-
chen, kdénnen auch dreidimensionale, verdrehte Schaufeln verwendet werden. Fir spezifische
Drehzahlen, nq = 6 bis 12 min™, empfiehlt Gilich eine Laufradgestaltung mit geraden radialen
Schaufeln, wobei B, a = B1ia = 90°. In den meisten Fallen wird das Laufrad als halboffenes (ohne
Deckscheibe) oder sogar als komplett offenes Laufrad (ohne Trag- und Deckscheibe) ausgefiihrt,
um die Scheibenreibung auf ein Minimum zu reduzieren. Abhéngig von der Anzahl der Laufschau-
feln muss ein sehr geringer Abstand s,/b, = 0,01 bis 0,02 zwischen den Schaufeln und dem Ge-
hause gefordert werden, um einen akzeptablen Wirkungsgrad zu erreichen. Das Laufrad ist ge-
wohnlich mit 16 bis 24 Schaufeln bestiickt. Ublicherweise besitzen dabei allerdings nur 3 bis 6 ihre
volle Lange von d; bis d,, wahrend die weiteren Schaufeln als sogenannte Splitterschaufeln ausge-
fuhrt werden. Ansonsten wirden Probleme mit der zu grof3en Versperrung am Eintritt entstehen.
Fur noch niedrigere spezifische Drehzahlen kénnen auch einfache Lochscheiben mit Bohrungen
(Lochscheiben-Laufrad, siehe Abbildung 3) eingesetzt werden. Die Bohrungen kénnen radial ge-
fuhrt werden, mit B,.a = Bua = 90°, oder, alternativ, auch wie riickwérts gekrimmte Schaufeln mit
Baia = Bua < 90°, um eine geringere Stromungsumlenkung und damit eine geringere Forderhdhe,
jedoch mit einer steileren Q-H-Kennlinie, zu erreichen.

/

DN

Abbildung 3: Lochscheibenlaufrad, Meridianschnitt und CFD Simulation, Quelle: Benigni [5]

Die letzte von Gllich vorgestellte Variante ist das doppelt wirkende Laufrad mit geradlinigen radia-
len Schaufeln. In diesem Fall besteht das Laufrad aus annahernd identischen Schaufeln auf bei-
den Seiten einer sogenannten zentralen Tragscheibe. Dabei erlauben funf Offnungen in der zent-
ralen Tragscheibe, nahe der Nabe, dem halben Férderstrom zu den Schaufeln auf der Rickseite
des Laufrades zu flieRen. Auf jeder Seite der zentralen Tragscheibe befinden sich 5 lange (voll-
standige) und 20 kurze (Splitter) Schaufeln. Aktuell wird dieses Laufrad fur Pumpen in einem Be-
reich von 1 < n, < 10 min™ verwendet. Dabei wird der héchste Wirkungsgrad von 50 % bei
n, = 9 min™ erreicht, der Wirkungsgrad fallt fir geringere spezifische Drehzahlen jedoch stark ab.

In der Vergangenheit wurden bereits von mehreren anderen Autoren weitere Gestaltungmoglich-
keiten fiir Pumpen mit geringer spezifischer Drehzahl untersucht. Fur eine nq = 15,9 min™ Pumpe
mit neun 60° logarithmischen Schaufeln zeigen Visser, F.C. et al. [6] eine LDV Messung. Die



Masterarbeit Stefan Leithner

Pumpe mit einem Laufraddurchmesser von 800 mm drehte sich mit einer sehr geringen Drehzahl
von n = 32 min™. Es wurde gezeigt, dass die Testergebnisse (fir die Kernstrémung) sehr gut mit
den theoretischen Vorhersagen auf Basis der Potentialstromung im Bereich des Laufrades ver-
gleichbar sind. Die Entwicklung der Grenzschicht entlang der gesamten Saugseite der Schaufel
verdrangt die Kernstromung. Von den Autoren wurde ebenfalls gezeigt, dass die Geschwindigkeit
nahezu gleichm&Rig uber die gesamte Laufradbreite verteilt ist — fur ein Laufrad des untersuchten
Typs. Eine numerische Simulation und eine experimentelle Untersuchung einer Pumpe mit nq =
4,92 min™ und einem geschlossenen Laufrad ohne Spiralgehduse wurde von Cui, B., et al. [7] ver-
offentlicht. Die Abhandlung enthalt die Ergebnisse flur ein Laufrad mit vier langen Schaufeln (Ein-
trittswinkel o; = 18°, Austrittswinkel a, = 38°, D; = 42 mm, D, = 196 mm und b, = 4,3 mm) gefolgt
von einem Laufrad mit acht Schaufeln (vier Hauptschaufeln / vier Splitterschaufeln) und einem mit
16 Schaufeln (vier Hauptschaufeln / vier Splitterschaufeln / acht kurze Schaufeln) und endet bei
einem Laufrad mit 24 Schaufeln (vier Hauptschaufeln / vier Splitterschaufeln / acht kurze Schau-
feln / acht sehr kurze Schaufeln). Die Gestaltung der Splitterschaufeln basiert auf den langen
Hauptschaufeln. Die Ergebnisse zeigen, dass ein Laufrad mit vielen Schaufeln am Austritt eine
kleine Instabilitét bei Kreiselpumpen mit niedriger spezifischer Drehzahl verhindert und die Forder-
hohe durchgehend steigt.

Bezugnehmend auf die Ergebnisse bei Laufradern mit Splitterschaufeln zeigen Kergourlay, M., et
al. [8] in ihrer Veroffentlichung eine detailliertere Untersuchung. Die Autoren zeigen, dass die For-
derhdhe eines Laufrades mit Splitterschaufeln ungefahr 10-15 % hoher ist als sie mit einem Stan-
dardlaufrad erreicht werden kann, egal bei welchem Fd&rderstrom. Es wurden hierzu CFD-
Berechnungen zwischen 50 % und 120 % des optimalen Foérderstroms durchgefihrt, im instationa-
ren Modus mit unstrukturierten Netzen fur ein Laufrad mit 5 Schaufeln.

Ein grol3er Bereich von spezifischen Drehzahlen wurde von Kurokawa, J., et al [9] untersucht. Die
Autoren haben drei Laufrader, gestaltet nach Stepanoff [10], mit verschiedenen Austrittsbreiten
und funf LaufrAder mit 90° Austrittswinkel (radial) untersucht, angefangen bei einer spezifischen
Drehzahl von nq = 6,46 bis 25,82 min™*. Fir die Untersuchung aller Laufrader wurde ein und das-
selbe Spiralgeh&use verwendet, welches fiir eine spezifische Drehzahl n, = 7,74 min™ entworfen
wurde. Die Autoren weisen nach, dass zur Reduktion der Scheibenreibung die Drehzahl des Fluids
im Raum zwischen Laufrad und Geh&use erhdht werden muss. Dabei erhoht die radial nach innen
gerichtete Leckagestromung die Rotationsgeschwindigkeit des Fluids stark. Die experimentellen
Untersuchungen wurden mit Spiralen mit verschiedenen Querschnittformen durchgefiihrt. Es zeigt
sich eine Instabilitat der Pumpenkennlinie fiir jede der untersuchten Pumpen.

Pedersen, N., et al. [11] und Byskov, K., et al. [12] zeigen eine umfangreiche experimentelle Un-
tersuchung und CFD-Berechnung einer Stufe (Laufrad mit sechs einfach- und rickwartsgekrimm-
ten Schaufeln) einer industriellen Mehrstufenpumpe mit n, = 26,3 min™. Dabei wurden zwei Be-
triebspunkte — bei 100 % und 25 % des optimalen Forderstroms — untersucht. Bei Teillast konnten
die Autoren einen Strémungsabriss an der Eintrittskante und Ruckstromungsgebiete am Austritt
feststellen, jedoch auch eine gesunde schaufelkongruente Stromung ohne auftretende Ablésun-
gen. Fur den Teillastpunkt bei einem Viertel des optimalen Férderstroms zeigen die experimentel-
len Untersuchungen eine Korrelation zwischen jedem zweiten Schaufelkanal, aus diesem Grund
wurde fur die CFD-Berechnung das Modell des Laufrades mit zwei Schaufelkandlen aufgebaut.
Fur die identische Konfiguration wie sie auch in [11] und [12] verwendet wurde, zeigen Zhang, N.,
et al. [13] einen Vergleich von Ergebnissen der Berechnungen mit LES-, SAS- und instationdrem
SST-Turbulenzmodell. Dabei wurde gezeigt, dass das SAS-Modell 9,3 % weniger CPU-Zeit beno-
tigt als die Berechnung mit LES (20,3 % mehr als das instationdre SST-Modell). Die Simulation
zeigt das 2-Kanal-Phanomen der abwechselnd abgeldsten und nicht abgelésten Schaufelkanéle.
Bei Teillast (25 % des Optimums) konnten die Autoren eine stationdre Abldseblase in einem
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Schaufelkanal entdecken (in der Nahe der Deckscheibe auf der Druckseite), welche einen Grol3teil
des Massenstroms durch jeden zweiten Schaufelkanal des Laufrades lenkt, wobei der Massen-
strom durch den Schaufelkanal mit abgeldster Stromung relativ klein bleibt. Guo, P., et al. [14] zei-
gen eine CFD-Berechnung einer Pumpe n, = 18,1 min™ mit sechs Schaufeln und einer Spornmodi-
fikation. Die Kiirzung des Sporns fuhrt zu einer leicht veranderten Pumpenkennlinie. Der Punkt des
optimalen Wirkungsgrades wird dabei zu hoheren Durchflissen verschoben. Der Spiralenquer-
schnitt am Sporn wurde im ersten Schritt um 9 % und im zweiten nochmals um zuséatzliche 9,2 %
verandert. Der minimale Durchfluss fur Teillast wurde mit 60 % des optimalen Férderstroms festge-
legt.

1.1.1 Lochscheibenpumpe

Wartungsfreiheit, Dauerbetrieb und maoglichst einfache Konstruktion wurden als die prinzipiellen
Kriterien fur den Entwurf einer solchen Pumpe festgelegt — nicht der maximal mdgliche Wirkungs-
grad. Laufrdder mit geringen spezifischen Drehzahlen weisen im Allgemeinen relativ lange und
enge Schaufelkanéle auf. Daher, im speziellen bei kleineren Abmessungen, sind die Grenzen des
gieStechnisch machbaren schnell erreicht, Schaufeln aus Sandguss enthalten oftmals Defekte,
genauso wie die Ein- und Austrittsbereiche der Deckscheiben. Diese Defekte sind schwer zu ent-
decken und lassen sich nur mit sehr viel Aufwand reparieren — sofern eine Reparatur Uberhaupt
mdoglich ist. Diese bedeutet, dass der Entwurf einer einstufigen Kreiselpumpe mit méglichst gerin-
gen Fertigungskosten, geringstem Wartungsaufwand und kleinstmoglicher Anzahl von verschiede-
nen Einzelteilen sowie héchster Zuverlassigkeit, angestrebt ist.

Q-H P-eta
— 40 4000 = T 160 40 =
g E = =
2
35 3500 140 35
1) S ——— i ——— LY 120 : 30
25 2500 100 25
A o - ’/ ’
a 7oA
] e B - 80 =
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15 1500 60 7 15
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Abbildung 4: Pumpenkennlinien der Lochscheibenpumpe, Vergleich der Ergebnisse aus CFD-Berechnung und Experi-
ment, Quelle: Benigni [26]

Die Pumpenentwicklung flr eine ,Sub-sea“-Applikation ist in Abbildung 3 zu sehen. Hierbei fungiert
die Pumpe als ein Hilfsorgan und ist gemeinsam mit dem Hauptaggregat (Hydraulischer Wandler,
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Leistung etwa 1 MW) auf einer Antriebswelle untergebracht. Bei dieser Applikation wird schluss-
endlich Ol am Meeresgrund zu Tankschiffen gepumpt.

Die Exponiertheit der Applikation am Meeresgrund erfordert eine wartungsfreien und Schmutzpart-
ikel resistenten Pumpentyp. Aufgrund der Schaltcharakteristik dieses Hilfsorganes ist auch ein
Fordern gegen geschlossenen Schieber nicht vermeidbar.

Die Simulation (siehe Abbildung 3) korreliert sehr gut mit den gemessenen Pumpenkennlinien
(siehe Abbildung 4), wobei der héchste, am Priifstand (siehe Abbildung 5) gemessene Wirkungs-
grad 24 % betragt. Die Messung wurde mit heiBem Ol im Auslegungsbetriebspunkt durchgefiihrt.
Die Messungen wurden bei verschiedenen Drehzahlen und NPSH-Werten durchgefuhrt. Die Er-
gebnisse der Messungen sind in Abbildung 4 dargestellt. Auf der linken Seite ist die Férderhdhe
und auf der rechten Seite der Wirkungsgrad Giber dem Forderstrom aufgetragen.

Die Messung konnte systembedingt nicht zu héheren Mengen durchgefiihrt werden. Es zeigt sich,
dass die Kennlinie instabil ist und zur Nullférderhdhe hin geringfiigig abnimmt. Da sich bei dieser
Anwendung jedoch eine Anlagenkennlinie mit beinahe Nulldurchgang (kein geodatischer Anteil)
ergibt, ist diese Charakteristik nicht weiter tragisch, wenngleich dies in der oben genannten Norm
(API 610 [1]) nicht zul&ssig wére.
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Abbildung 5: Prifstandsaufbau der Lochscheibenpumpe, Quelle: VOITH TURBO Antriebstechnik

1.1.2 Klassische Radialpumpen mit geringem ngq

Die Grenzen fir die Gestaltung einer klassischen Radialpumpe werden in diesem Abschnitt vorge-
stellt. Eine bestehende Pumpe muss fir den Betrieb bei geringen spezifischen Drehzahlen adap-
tiert werden. Als Ziel fiir die Gestaltung der Pumpe wurden ein Durchfluss von 17,5 m*h und eine
Forderhohe von 86 m bei einer Drehzahl von 2900 min™ (ny = 7,2 min™) festgelegt. Die CFD-
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Simulationen wurden mit stationaren Berechnungen und dem SST-Turbulenzmodell sowie tran-
sienten Berechnungen und dem SAS-Turbulenzmodell durchgefiihrt. In beiden Fallen wurde ein
360°-Modell mit allen funf Schaufelkanélen benutzt. Die Netzgrol3e des Modells betragt 4,96 Milli-
onen Knoten, wobei 54 % der Knoten die Radseitenraume der Trag- und Deckscheibe bilden. Das
CFD-Modell ist in Abbildung 6 zu sehen. Die Ergebnisse der Messungen (siehe Abbildung 7) der
Pumpe korrelieren sehr gut mit den Ergebnissen der Simulation und zeigen einen maximalen Wir-
kungsgrad von 40 %. Der gewiinschte Betriebspunkt kénnte erreicht werden, obwohl das Optimum
bei einem leicht hoheren Durchfluss liegt und damit die nominale spezifische Drehzahl der adap-
tierten Pumpe nq = 8 min™ betragt.

Volute Domain

Hub Cavity

Shroud Cavity

Balancing Hole

Impeller Domain )
Axis

Inflow Domain

Abbildung 6: CFD-Modell einer klassischen Radialpumpe mit niedriger spezifischer Drehzahl inklusive der vorderen und
hinteren Radseitenraume, Quelle: Benigni [26]
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Abbildung 7: Férderhéhe und Wirkungsgrad einer klassischen Radialpumpe mit niedriger spezifischer Drehzahl, Quelle:
Benigni [26]
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Hierbei sind der Minimierung der Schaufelbreite bereits Grenzen durch die Fertigung gesetzt. Den
Vorschlag einer noch geringeren Kanalbreite musste der Pumpenhersteller ablehnen, da dies von
seinen Gusslieferanten nicht mehr fertigbar war.

Als DrosselmalBhahme blieb nunmehr nur noch die Spirale Ubrig, welche durch die Verringerung
der Austrittsbreite (also der letzte Teil der Umschlingung der Spiralkontur in Umfangsrichtung) rea-
lisiert wurde.

Im Gegensatz dazu, ist eine oft verwendete Kennlinienstabilisierungsmaflinahme das Anbringen
einer Drosselstelle direkt vor dem Druckstutzenflansch, was mit der Anbringung einer Drossel in
Serienschaltung zur Pumpe gleichgesetzt werden kann. Der mit steigender Menge quadratisch
groRer werdende Verlustanteil fuhrt zu einer Verminderung des oftmals anzutreffenden ,Over-
loops® der Kennlinie, geht jedoch stark zu Lasten des Wirkungsgrades.

1.1.3 Seitenkanalpumpe

Die Seitenkanalpumpe ist der Pumpentyp der Wahl, wenn die spezifische Drehzahl hin zu niedri-
geren Werten gesenkt werden soll. Das Konzept ist allseits bekannt und wurde vor etwa 90 Jahren
entwickelt, mit einer hohen realisierbaren Druckerhdhung mittels eines inneren Mehrstufen-
Effektes. Die Drehzahl entspricht meist der eines vier-bis sechspoligen Drehstrommotors und wird
oft auch als mehrstufige Pumpe ausgefiihrt. Das Laufrad ist ein Stern, und das Gehause verflgt
Uber den bekannten Unterbrecher (siehe Abbildung 8).

Unterbrecher
-geometrie

Abbildung 8: Innerer Aufbau einer Seitenkanalpumpe (links) und Unterbrecher im Detail (rechts), Quelle: Hassert [15]

Der gewdhnliche Bereich der spezifischen Drehzahl einer Seitenkanalpumpe liegt zwischen
5 < nq < 10 (siehe auch Abbildung 16 und [15]). Gasanteile im Férdermedium kdnnen sowohl hoch
als auch niedrig sein und ein geringer erforderlicher NPSH-Wert — all dies sind Schlisselargumen-
te, eine Pumpe dieses Typs einzusetzen. Der Wirkungsrad liegt auf einem Niveau von ca. 30 %
(geringes ng) bis 40 % (hohes ny). Eine Weiterentwicklung einer mehrstufigen Seitenkanalpumpe
wurde aktuell auf den Markt gebracht, mit einem Sauglaufrad vor den eigentlichen Seitenkanal-
pumpstufen (siehe Abbildung 9).
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NPSH-Stufe

Seitenkanalstufen

SEMA-S Block (IEC-Frame)

Abbildung 9: Mehrstufige Seitenkanalpumpe mit Sauglaufrad, Quelle: Hassert [15]

Diese Art von Pumpen wurde fur hohe Férderhéhen und geringe Férdermengen entworfen, spezi-
ell in der Ol- und Gasindustrie. Sie erfiillt nahezu die Anforderungen des API Standards [1], obwohl
dieser Pumpentyp darin nicht aufgefiihrt ist. Hassert [15] zeigt auch Einsatzmdglichkeiten der Sei-
tenkanalpumpen fur tiefkalte Medien (bis -60 °C) und fiir Medien mit abrasiven Bestandteilen.

Bei Seitenkanalpumpen ist es ublich, dass sich die Laufréder selbst frei einzentrieren, und das
Forderprinzip an sich lebt von den Spalten: Je enger die Spalte, desto hdher die Férderleistung.
Hier finden sich nunmehr die Grenzen bei der Anwendung von partikelbeladenen Medien. Diese
fuhren zu Beschadigungen der Spalte und schlie3lich zum Versagen der Pumpe

1.1.4 Pitotrohrpumpe

Das Fluid tritt vom Saugstutzen (siehe Abbildung 10 rechts unten) her mittig durch einen Kreisring-
querschnitt in das drehende Geh&use ein. Infolge von Reibung rotiert das Fluid mit dem Gehéause.
Aufgrund der Zentrifugalkrafte steigt zu grélReren Durchmessern hin der Druck im Fluid.

In das Gehéause hinein ragt ein mit dem Stator verbundenes Pitot-Rohr, mit seiner Offnung genau
entgegengesetzt dem rotierenden Fluid. Durch diese Offnung kann das Fluid zum Druckstutzen hin
abflieBen. Kurz nach der Offnung ist ein, in das Pitot-Rohr integrierter, Diffusor angebracht, um die
kinetische Energie in statischen Druck umzuwandeln. Das Férdermedium wird anschlieRend durch
den stationaren Druckstutzen abgefuhrt (siehe Abbildung 10 rechts oben)
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Abbildung 10: Pitotrohrpumpe, Quelle: Giilich [4]

Pitotrohrpumpen werden von mehreren namhaften Herstellern (Ruhrpumpen, Sterling) gebaut.

In Abbildung 11 wurden die Katalogkennlinien von Ruhrpumpen néher untersucht. Die Daten von
Durchflussmenge Q, der Férderhéhe H und der Leistung P wurden digitalisiert und daraus ein Wir-
kungsgrad berechnet. Zusatzlich wurde in Abbildung 11 eine Linie konstanter spezifischer Schnell-
laufigkeit durch das jeweilige Optimum eingezeichnet. Die Pumpen werden mit verschiedenen
Drehzahlen dann fir unterschiedliche Betriebspunkte angeboten wobei es sich dabei nicht um
Synchrondrehzahlen handelt und auch Drehzahlen iiber 3000 min™ (bzw. 3600 min™ fiir 60 Hz) im
Sammelkennfeld zu finden sind.

Es sind bei niedrigsten spezifischen Drehzahlen recht respektable Wirkungsgrade zu finden. So ist
being = 3,42 min™ immerhin ein Wirkungsgrad von knapp 60 % veréffentlicht.
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Abbildung 11: Pumpenkennlinien verschiedener Pitotrohrpumpen einer Pumpenserie des Herstellers Ruhrpumpen, Quel-
le: Ruhrpumpen [36]

1.1.5 Neuartige Pumpe eines Herstellers aus Japan

Eine zuletzt am Institut gemessene Pumpe eines neuen japanischen Herstellers konnte einen pas-
sablen Wirkungsgrad von 40 % erzielen, bei einer spezifischen Drehzahl von n, = 8,3 min™ im
Bestpunkt. Das Forderprinzip ist dhnlich, dem einer Seitenkanalpumpe, und auch das Kavitations-
verhalten war zufriedenstellend.
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2 Anforderungsprofil an eine Pumpe

Der Zweck einer Pumpe/eines Verdichters ist es, die totale Energie in einem Fluidstrom zu erho6-

hen (Arbeitsmaschine). Der Begriff ,Pumpe® wird im Zusammenhang mit Fluiden im fliissigen Ag-

gregatzustand verwendet (n&herungsweise druck-inkompressibel - anndhernd druckunabhangi-

ges Volumen) und der Begriff ,Verdichter” bei Fluiden in gasformigem Aggregatzustand (druck-

kompressibel - druckabhéngiges Volumen).

In der vorliegenden Arbeit wird der Entwurf einer Pumpe fir einen speziellen Anwendungsfall be-

handelt. Fur die Auswahl einer vorhandenen oder den Entwurf einer neuen Pumpe mussen grund-

satzlich nur zwei GroRen bekannt sein:

- Forderstrom Q [m3/s]
- Foérderhéhe H [m]
In den meisten Fallen gibt es allerdings noch weitere Anforderungen an eine Pumpe:
I.  Das Kavitationsverhalten

Diese Eigenschaft einer Pumpe ist vor allem fir ihre Betriebssicherheit und Zuver-
lassigkeit von grof3er Bedeutung. Das Phanomen der Kavitation wird im weiteren
Verlauf dieser Arbeit ndher erklart. Grundsatzlich lasst sich festhalten, dass jede
Pumpe ein Mindestmal3 an statischem Druck am Eintritt in das Laufrad bendtigt, um
das Verdampfen der Flussigkeit in Grenzen zu halten oder aber bei sehr empfindli-
chen Stoffen ein Verdampfen voll und ganz zu verhindern. Das Verdampfen an sich
andert an der Betriebssicherheit und Zuverlassigkeit noch nichts, sofern es von
vornherein mitbertcksichtigt wird. Es bricht lediglich die Forderhdhe ein, da der
Dampf eine, um mehrere GroéRenordnungen, kleinere Dichte besitzt. Erst das Im-
plodieren einer Dampfblase in der Néhe einer Wand kann zu Schadigungen fihren,
welche innerhalb nur weniger Betriebsstunden die Zerstérung der Pumpe herbeiflih-
ren kénnen. Daher sollte fir die Auswahl einer Pumpe neben den beiden oben ge-
nannten Eigenschaften (Forderhohe H und Forderstrom Q) auch die Einbausituation
bekannt sein.

IIl.  Die Drehzahl der Pumpe

Die Drehzahl der Pumpe ist meist nicht ganzlich frei wahlbar, sondern hangt von der
Art des Antriebsaggregates ab. Fir stationar aufgestellte Pumpen wird aufgrund der
Robustheit in vielen Fallen ein Asynchronmotor verwendet der direkt gekuppelt ist.
Dies ergibt eine maximale Drehzahl von 3000 bzw. 3600 min™ (50 bzw. 60 Hz-
Netz). Im Gegensatz dazu werden fir mobile Pumpen haufig Verbrennungsmotoren
eingesetzt, wobei sehr viel héhere Drehzahlen verwendet werden kdnnen. Die
Drehzahl wiederum wirkt sich besonders stark auf den Wirkungsgrad und das Kavi-
tationsverhalten aus. Mit steigender spezifischer Drehzahl (diese ist direkt proporti-
onal zur Drehzahl) verschlechtert sich das Kavitationsverhalten. Der Wirkungsgrad
findet ein Optimum in einem bestimmten Bereich (ny = 40-50 min™), wobei die in der
gegenstandlichen Arbeit behandelte Pumpe sich stets bei kleineren spezifischen
Drehzahlen als der optimalen spezifischen Drehzahl einer Kreiselpumpe befindet.

1. Die Anzahl der Stufen, um die erforderliche Forderhdhe zu erreichen
Prinzipiell kann eine Pumpe immer so ausgelegt werden, dass die Forderhohe mit
nur einer Stufe erreicht wird. Diese Aussage ist ungeachtet der daraus resultieren-
den Fordermenge und Drehzahl und des flir einen kavitationsfreien Betrieb notwen-
digen Vordruckes.
Doch je nach Anwendungsfall kann es notwendig sein, aus Grinden die die Be-
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triebseigenschaften, die Wirtschaftlichkeit oder die praktische Umsetzung betreffen,
zum Erreichen der Férderhbhe mehrere Pumpstufen in Serie zu schalten. In der
Praxis geschieht dies haufig, indem alle Pumpstufen in einem Geh&use zu einer
mehrstufigen Pumpe zusammengefasst werden.

(Anmerkung: Es gibt auch Losungen wo der Forderstrom aul3erhalb des Gehauses
von einer Seite der Pumpe auf die andere Seite gefiihrt wird, jedoch sind stets alle
Laufrader auf einer Welle montiert, Back to Back Anordnung)

V. Die Anzahl der Fluten, um den erforderlichen Forderstrom Q zu erreichen

Ebenso die Férderhdhe, kénnte auch der Forderstrom durch nur eine Pumpstufe er-
reicht werden. Aus oben genannten Griinden (Betriebseigenschaften, Wirtschaft-
lichkeit, praktische Umsetzung) kann es notwendig sein, mehrere Pumpstufen pa-
rallel zu betreiben. Dies geschieht haufig in zwei Varianten. Ein moéglichst flexibler
Betrieb wird erreicht, indem voneinander unabhangig arbeitende Pumpen benutzt
werden. Die kompakteste Bauweise wiederum ergibt sich durch die Kombination
mehrerer Pumpfluten in einem Geh&use.

(Anmerkung: Hier gibt es auch Bauformen wo lediglich die erste Stufe doppelflutig
ausgestaltet ist, jedoch wird dies flr ein besseres Kavitationsverhalten so realisiert.)

V.  Das Arbeitsprinzip: Verdrangerpumpe vs. Strémungspumpe
Diese Unterscheidung ergibt sich aus der hauptséchlichen Art der Energiezufuhr in
das Fordermedium, entweder direkt als Volumenanderungsarbeit (Verdrangerpum-
pe) oder durch die Erhdhung der kinetischen Energie (Stromungspumpe).

VI.  Die Art des Férdermediums
Bei besonders schonendem Transport des Mediums sind Scherkrafte moglichst zu
vermeiden (z.B. Blut, Marmelade etc.) Bei besonders schmutzbeladenen Medien ist
auf ,Mindestdurchgangsgrofien® besonderes Augenmerk zu legen.

VII.  Weitere konstruktive Merkmale
Diese betreffen den detaillierten Aufbau der Pumpe innen wie aul3en sowie Eigen-
schaften, welche den Betrieb der Pumpe betreffen. Diese kann der Betreiber direkt
oder indirekt, durch Verweise auf zu beachtende Entwurfsvorschriften (z.B.: Normen
oder Merkblatter anerkannter Institute etc.), vorgeben. Beispiele hierfir sind: Spalt-
weiten, Lagerung, Mindestabstand des Sporns, Aufbau des Laufrades und andere.
Als bekannteste Urheber gelten hier die Norm der amerikanischen Erddl-
erzeugenden und -verarbeitenden Industrie API, aber auch diverse Werksnormen
(wie BASF, Bayer oder Hochst bzw. Vorgaben von weltweit agierenden Planungs-
firmen wie Bechtel, Foster Wheeler oder Technip).
Zu guter Letzt kann sogar der zustandige Bereichsleiter fir Rotating Equipment in
der Raffinerie entsprechende Modifikationen oder Auspréagungen einfordern.
(Anmerkung: In Deutschland, Osterreich und der Schweiz sind diese Personen
durch jahrlich stattfindende, gemeinsame Seminare besonders stark vernetzt.)

Es besteht auch die Moglichkeit, mehrere der oben angefiihrten Kenngréf3en zu Kennzahlen zu-

sammenzufassen und diese in das Anforderungsprofil aufzunehmen. Die wichtigste Kennzahl wird

aus den KenngroéRen Férderstrom Q [m3/s], Férderhéhe H [m] und der Drehzahl n [min™] berechnet
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— die spezifische Drehzahl n, [min™].

J V. (e=1m%)

nq=n' =n-

[/ = 1mol’

Die Kennzahl beschreibt jene Drehzahl, die eine &hnliche Pumpe haben muss, welche eine Menge
von Q = 1 m%/s auf eine Férderhthe von H = 1 m bringen muss und ist NICHT dimensionslos.

Unterschieden wird auch, ob die spezifische Drehzahl fiir die gesamte Pumpe oder nur fir ein ein-
zelnes Laufrad berechnet wird. Bei Betrachtung eines einzelnen Laufrades bestimmt die spezifi-
sche Drehzahl maf3geblich die Bauform desselben (siehe Abbildung 12, Abbildung 13 und Abbil-

@)

Tl

dung 14).

Radialrad Halbaxialrad  Propellerrad

Ng bisca.: 25 bis ca.: 40 bis ca.: 70 bis ca.: 160 ca.: 140 bis ca.: 400 mint

Abbildung 12: Verschiedene Laufradbauformen bei zunehmender spezifischer Drehzahl, Quelle: https://www.ksb.com
(28]

Abbildung 13: Einflutige, einstufige Kreiselpumpen mit Einfachspirale, links — nq = 14 min'l, Mitte — nq = 46 min'l, rechts
ng =80 min'l, halboffene Laufrader, Quelle: Holzer [29]
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Abbildung 14: Axialpumpe nq= 210, 5-fligelig, messtechnisch bedingt mit groBem Nabenverhaltnis (Grundlage fur [31])

Abbildung 13 zeigt ein dreidimensionales Bild von Pumpen unterschiedlicher spezifischer Dreh-
zahl. Es ist deutlich zu sehen, dass bei niedriger spezifischer Drehzahl das Laufrad in radialer Er-
streckung dominiert, wahrend bei hoheren spezifischen Drehzahlen (siehe Abbildung 12 rechts)
die radiale Erstreckung beinahe keine Bedeutung hat, jedoch die Spirale (hier sogar besonders
gedrungen und volumenoptimiert) die dominierende Komponente wird. Diese Feststellung sollte
sich jedoch nicht auf die notwendige korrekte hydraulische Auslegung und Design des Laufrades
auswirken.

In Abbildung 14 ist eine Axialpumpe dargestellt bei der, bei gestiegener spezifischer Drehzahl (ge-
genlber Abbildung 13) nun die Strémung rein weil axial gefihrt wird und die Spirale meist durch
einen Leitapparat (dem Laufrad nachgeschaltet und in Abbildung 14 nicht dargestellt) ersetzt wird.

Die nachstehend besprochenen Pumpen mussen folgende Anforderungen erfullen:

- n=3600 min™ (Synchrondrehzahl bei einer Netzfrequenz von f = 60 Hz)

- Q=20mh

- ng=6min" und ng =4 min™*

- Die Pumpen missen in ihren Eigenschaften laut APl 610 zulassungsfahig sein:
Damit beschrankt sich das Gebiet der moglichen Bauformen auf Kreiselpumpen.

- Bauart OH1 laut API 610 (siehe Abbildung 17):
Diese Bauart ist auf einstufige, einflutige Kreiselpumpen beschrankt.

Mit der Synchrondrehzahl n = 3600 min™ ergibt sich eine Antriebsdrehzahl fiir einen Asynchronmo-
tor von 3480 min™. Die Wahl fallt auf einen Asynchronmotor, da dieser fiir stationare Pumpen die
wirtschaftlichste Antriebsart darstellt. Es werden weder zusatzliche Einrichtungen zum Anlauf oder
Schutzeinrichtungen bei Lastabwurf benétigt. Ein grofRer Nachteil bleibt jedoch, da die Drehzahl
nicht frei einstellbar ist, sondern von der Bauart des Motors abhangt. Die Motordrehzahlen sind
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des Weiteren, bedingt durch das Wirkprinzip des Motors, auch nur in festgelegten Stufen verflg-
bar.
Durch ein Umstellen der Gleichung fur nq (1) lasst sich die erforderliche Forderhéhe berechnen.

H= <l . @)g @

Ng

Damit liegen alle KenngroRRen fest, und die beiden Pumpen kénnen entworfen werden.

2.1 Eckdaten der neugestalteten Pumpe

Das in dieser Arbeit untersuchte Konzept ist eine Pumpe mit niedriger spezifischer Drehzahl, wel-
che mit geringen Abstrichen die Norm API 610 [1] erfullt. Seit der letzten Uberarbeitung dieser
Norm sind auch offene Laufrader zulassig. Die Verwendung eines geschlossenen Laufrades bei
geringen spezifischen Drehzahlen ist durch die dabei vorhandenen Radseitenrdume (zwischen
Trag- und Deckscheibe und dem Gehause) begrenzt, welche die Verluste mehr und mehr dominie-
ren, je weiter die spezifische Drehzahl sinkt. Die entwickelte Pumpe besteht aus einer Tragscheibe
in der Mitte und Schaufeln auf beiden Seiten, welche auf beiden Seiten ein offenes Laufrad bilden
— siehe Abbildung 15. Im Bereich des Eintritts wird das Medium durch die Tragscheibe in zwei
Strombahnen geteilt, welche am Eintritt mehr oder weniger einen Zylinder darstellt, mit derselben
Hauptachse wie die Drehachse der Pumpe. Dieses Laufrad kann héchstwahrscheinlich in einem
Stlick gegossen werden ohne die gesamte Oberflache im Nachhinein bearbeiten zu missen, um
so die Fertigungskosten zu senken (siehe Abbildung 15b).

Abbildung 15: Neugestaltete Pumpe, Querschnitt der beiden Varianten, Quelle: Benigni [26]

Eine zweite Variante der Gestaltung zielt darauf ab, eine einfache spanabhebende Fertigung zu
ermdglichen (z.B. Frasen). Zu diesem Zweck wird die Verbindung zwischen Tragscheibe und Nabe
mit einer extra angeordneten Beschaufelung ausgefiihrt (siehe Abbildung 15c). Die Position am
Umfang ist fur die eigentliche Laufradbeschaufelung gleichbleibend. Um jedoch Pulsationen durch
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die Interaktion der Schaufeln mit dem Spiralensporn zu reduzieren, ist es ein Leichtes, die vorde-
ren gegen die hinteren Schaufeln versetzt anzuordnen. Aufgrund der Tatsache, dass die Krim-
mung der Schaufeln an der Vorder- und Rickseite des Laufrades nahezu identisch ist, sind die
Axialkrafte beinahe ausgeglichen, und es ist kein separater Axialschubausgleich notwendig. Das
Spiralgehause ist eine sehr bedeutungsvolle Komponente. Das aktuelle Konzept sieht einen tan-
gentialen Diffusor und einen seitlichen oder zentralen Druckflansch vor (siehe Abbildung 15a und
Abbildung 15d). Fir die Prototypenfertigung ist die Querschnittsflache des Spiralgehduses recht-
eckig und in der Mitte geteilt. Die Pumpe ist mit einem gegossenen Laufrad ausgestattet, mit ei-
nem Eintrittsdurchmesser von D; = 0,066 m und einem Austrittsdurchmesser von D, = 0,247 m.
Die Drehzahl wurde mit n = 3480 min™ festgelegt (Drehzahl eines zweipoligen Asynchronmotors
an einem 60 Hz-Drehstromnetz). Der grof3e Abstand zwischen Aulendurchmesser des Laufrades
und Spiralensporn ist den Anforderungen der Norm API 610 [1] geschuldet.

Die Eckdaten der Pumpe sind in Tabelle 1 zusammengefasst und sind bewusst so gewahlt. Einer-
seits wurden seitens Pumpenhersteller mehrere Anfragen fur diesen Bereich der spezifischen
Schnelllaufigkeit gestellt, andererseits sind all diese Anfragen in Landern mit 60 Hz zu realisieren.
Die Durchmesserwahl geht mit der Fertigungsmaoglichkeit fir Laufrad und Spirale in der institutsei-
genen Werkstatte einher und basiert andererseits auf einer groben Berechnung der Druckziffer y.
Die Forderziffer ¢ und die Druckziffer y kénnen aus den bekannten Ahnlichkeitsgesetzen fir
Stromungsmaschinen abgeleitet werden und berechnen sich nach den folgenden Formeln (3) und

(4):

Q
P = . e ®3)
(DZo”)'(D 676 n)
Y

2 (4)

Tabelle 1: Eckdaten der neugestalteten Pumpe

Drehzahl n | 3480 min™
spez. Drehzahl | n, | 4und6 min™
Durchmesser D, | 325 und 250 mm
Forderziffer (0] 0.00113 und 0.00248 | -
Druckziffer 0] 1.46 und 0.85 -
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3 Entwurf (Analytische, eindimensionale Auslegung)

3.1 Grundlagen der Auslegung

Nachdem alle Anforderungen festgelegt worden sind, kann der Prozess des eigentlichen Entwur-
fes beginnen. Fir den Entwurf einer Pumpe sind, je nach Problemstellung, verschiedene Metho-
den anzuwenden. Im ersten Schritt kann durch die Variation der Stufen- und Flutenanzahl eine
Matrix der in Frage kommenden Pumpen erstellt werden. Es wird fur jede Kombination nun die
spezifische Drehzahl eines Laufrades berechnet. Mit Hilfe eines Diagrammes, welches auf langjéh-
rigen Erfahrungswerten beruht (siehe Abbildung 16), lasst sich zunéchst der energetisch beste
Pumpentyp eingrenzen. In weiterer Folge kann fir Kreiselpumpen auch eine Laufradform festge-
legt werden.

Wahrend des Entwurfsprozesses spielen jedoch letztendlich nicht nur die Energieaufnahme, son-
dern auch andere, das Betriebsverhalten bestimmende, Eigenschaften eine Rolle. Dieser Einfluss
kann dazu fihren, dass die gewahlte Anzahl an Stufen und Fluten geé&ndert werden muss, um den
geforderten Eigenschaften Rechnung zu tragen.
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100 - i . f - ,
I-lluL}lollllaenpumpen \ L [_ / radial halbaxial | ‘
ot | LT | e
o e D *“:“" ‘é// 7 //y;,,—"- T 1
Dosierkolbenpumpen_| &4+ | LT N é LT i >
pumpen, L Lt ] ’>:>< N /< / A //éz -..,\\h\ ~, Joer 2500 mvh
y 80 el TR r" /’/,’-- \‘\kll\‘ |
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& T 4 ?--..___" ry P | ‘
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Abbildung 16: Optimale Pumpenwirkungsgrade flr verschiedene Pumpentypen tber der spezifischen Drehzahl, Quelle:
Grabow [30]

Es stellt sich nun noch die Frage: ,Was bedeutet es, den energetisch besten Pumpentyp zu wah-
len?*
Hierzu dient im Allgemeinen der Begriff des Wirkungsgrades.
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Wirkungsgrad

Der Wirkungsgrad einer Arbeitsmaschine ist das Verhaltnis aus der Differenz zwischen den, mit
dem Fluidstrom, ab- und zugefuhrten Arbeiten bzw. Leistungen (Anydrautisch, Phydrautisch) ZU der Sum-
me aller Uber die Systemgrenzen, dem Fluidstrom, zugefihrten Arbeiten bzw. Leistungen (Amecha-

nischy Pmechanisch)-

_ Ahydraulisch _ Phydraulisch (5)

Amechanisch Pmechanisch

Der Pumpentyp mit dem hochsten zu erwartenden Wirkungsgrad ware demnach fir ny = 6 min™
und n, = 4 min™ eine einspindelige Schraubenpumpe bzw. eine Hubkolbenpumpe.

Der erhaltene Pumpentyp konnte fir den Entwurf Verwendung finden, falls keine weiteren Anforde-
rungen an die Bauart der Pumpe gestellt werden.

Das gegebene Anforderungsprofil (It. API 610 [1]) OH 1 lasst jedoch nur eine einstufige, einflutige
Stromungs- respektive Kreiselpumpe zu (siehe Abbildung 17).

Auch die API sieht mehrere Arten von mehrstufigen Pumpen oder von einstufigen High-Speed-
Pumpen (OH 6) vor.

Abbildung 17: Pumpentyp OH1, Quelle: ISO 13709 [1]
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Abbildung 18: Sammelkennfeld einer Spiralgehausepumpen — Baureihe als Ubersicht der Kennfelder aller BaugréRen im

QH-Diagramm fiir n = 2900 min™, Quelle: KSB [28]

Um eine Pumpe nach den Anforderungen des Betreibers zu erhalten gibt, es drei grundséatzliche
Varianten. Im Folgenden werden diese nach der Haufigkeit inrer Anwendung aufgefuhrt:

Im Portfolio des Pumpenherstellers KSB findet sich in seinem Sammelkennfeld (siehe Ab-
bildung 18) fiir das gegebene Q-H eine Pumpe. Hierbei ist es mdglich, dass die Pumpe di-
rekt so verwendet werden kann oder das Laufrad angepasst, also abgedreht, werden
muss. Auch Konzepte mit unterschiedlichen Laufr&dern fir das gleiche Geh&use finden

sich.

Im Portfolio des Pumpenherstellers ist ein Laufrad mit der erforderlichen spezifischen
Drehzahl vorhanden. In diesem Fall muss dieses Laufrad lediglich, mit Hilfe der Ahnlich-
keitsgesetze fir Stromungspumpen so skaliert werden, dass die Fordermenge Q bzw. die
Forderhéhe H den erforderlichen Werten entsprechen.

Das Laufrad muss neu konstruiert werden:

O

Fur Laufrader mit einer spezifischen Drehzahl zwischen ny = 10 — 300 min™ sind in
der Literatur (z.B. Gdlich [3], Stepanoff [10] u.a.) Diagramme mit sogenannten An-
haltswerten (siehe Abbildung 19) angeben, um die Hauptabmessungen des Laufra-
des im Grundriss und im Meridianschnitt zu bestimmen. Da diese Diagramme die
Analysen einer Vielzahl von Pumpen mit gutem Wirkungsgrad zusammenfassen,
kann dies auch fir eine Neukonstruktion erwartet werden.

Befindet sich die spezifische Drehzahl des Laufrades auf3erhalb des Bereichs der
Diagramme mit Anhaltswerten, so muss das Laufrad in einer volligen Neukonstruk-
tion entstehen.

Die Neukonstruktion eines Laufrades stellt eine groRe Herausforderung dar, da es
durch die Vielzahl von unabhéangigen Parametern mehrere ahnlich gute Losungen
geben kann.
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Vollstandige Neudesigns bendtigen auch eine entsprechende Vorlaufzeit und wer-
den in der Regel nur auftragsbezogen vom Hersteller durchgefihrt, das heif3t ein
entsprechender Auftrag wurde bereits von einem Kunden erteilt.
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Abbildung 19: Anhaltswerte fur Pumpenl, Quelle: Stepanoff [10]

Bei Betrachtung der Moglichkeiten fur den Entwurf eines Laufrades lasst sich feststellen, dass nur
eine Neukonstruktion genug Spielraum flr eine optimale Gestaltung der gesamten Pumpe zulasst.
Der erste Fixpunkt in der Auslegung einer Stromungsmaschine ist die Turbomaschinenhauptglei-
chung (6) nach Euler (1707-1783) mit den dazugehérigen Geschwindigkeitsdreiecken (siehe Ab-
bildung 20):

1
— . . _ . (6)
H = g (uAustritt Cu,Austritt UEintritt Cu,Eintritt)

Diese Gleichung leitet sich aus der Anwendung des Drallsatzes auf ein Laufrad ab. Nach der Be-
rucksichtigung der Randbedingungen an einem Laufrad, kann der Drallsatz in die oben genannte
Form umgeformt werden. Die Erhéhung der Totalenergie, in Form der Energiehdhe H (Forderho-
he), hdngt nur vom Zustand der Strébmung an Ein- und Austritt abhangt. In welcher Art und Weise

! In diesem Diagramm ist K, die dimensionslose Umfangsgeschwindigkeit (K, = u, /,/2gH), K, die dimensi-
onslose Meridiangeschwindigkeit wobei K,; fir den Eintrittsquerschnitt und K, fiir den Austrittsquerschnitt

gilt (K12 = Cm 1,2 /+/29H).
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die Stromung vom Ein- zum Austritt gefuhrt wird, ist in dieser Betrachtung unerheblich, da weder
die Verluste durch Reibung im Fluid noch die an den benetzen Wéanden einflieRen.

In Abbildung 20 sind die Geschwindigkeitsdreiecke fur den allgemeinsten Fall fir eine Pumpe fur
Eintritt (links) und Austritt (rechts) dargestellt. Die Dreiecke werden gebildet aus der Umfangs-,
Relativ- und Absolutgeschwindigkeit, wobei hier die Absolutgeschwindigkeit die vektorielle Summe
von Umfangs- und Relativgeschwindigkeit ist. Die Winkeldefinition fur Eintritt und Austritt folgt der
mitteleuropéischen Definition. Die Stromung muss, um mdglichst verlustarm in die Beschaufelung
zu gelangen, eine Pumpeneintrittsgeometrie anfinden, die der Umfangsgeschwindigkeit und der
Meridiangeschwindigkeit ¢, gerecht wird.

Dies soll moglichst schaufelkongruent erfolgen, um Falschanstromung zu vermeiden, welche Wir-
kungsgrad- und Kavitationseinbuf3en hervorruft.

Am Austritt muss der Term Uaustitt*Cuaustrit €iN€ entsprechende GréRe ausweisen. Dieser Term
muss zumindest gréRer als Ugingit*Cu eintie S€IN, UM nach Gleichung (6) Forderhdhe zu erzeugen.

Bei Pumpen niedriger spezifischer Drehzahl erfolgt der Férderhéhenaufbau hauptsachlich Gber die
Umfangsgeschwindigkeit, also den Durchmesser.

Austrittskante

Co i gt Cu,Austritt
u,Eintritt

/

CEintritt

UEintritt Ugustritt

XEintritt

|
IC
I m,Eintritt BEintritt Cm,Austritt
| o Qaustritt
I WEintritt
Caustritt

Eintrittskante

Abbildung 20: Geschwindigkeitsdreiecke fir ein Pumpenlaufrad an Eintritt und Austritt

Minderleistung

Damit das Fluid im gewiinschten Zustand (entsprechend Gréf3e und Richtung des Geschwindig-
keitsvektors) das Laufrad am Austritt verlasst, muss ein Zwang ausgeiibt werden. Diesem Zwang,
welcher durch die Schaufeln aufgepragt wird, versucht das Fluid moglichst auszuweichen. Dies
bedeutet, das Fluid wird nur durch eine unendliche/infinite Anzahl an Schaufeln diesen auch exakt
folgen. In der Turbomaschinenhauptgleichung kann der Unterschied auch in folgender Weise dar-
gestellt werden:

Theoretische Forderhéhe:

1 @)

HSchaufel,oo = E (uAustritt * Cy,Austritt,o — UEintritt " Cu,Eintritt,OO)

Reale Forderhohe:

y = L (s vt — Wstneriee  Cupinerice) (®)
Schaufel _g Upustritt Cu,Austrltt UEintritt Cu,Elntrltt

Pfleiderer [24] gibt eine Definition fir die Gré3e der Minderleistung als Faktor p an:

_ HSchaufel © 1 9)
HSchaufel
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Zur Berechnung dieses Faktors wahrend des Entwurfs der Pumpe gibt Pfleiderer [24] noch folgen-
de Formel an:

p =1 rAftfr;ttz (10)

wobei

- p den Minderleistungsfaktor,

- ' einen Faktor zur Beriicksichtigung der Art der Leiteinrichtung?,

- Taustie den Austrittsradius der Schaufel,

-z die Schaufelanzahl

- und S das Statische Moment der mittleren Stromlinie im Meridianschnitt
darstellt.

Aus dem Zusammenhang der Geschwindigkeitsdreiecke mit der Turbomaschinenhauptgleichung
ergeben sich diese beiden Einflussfaktoren auf die Férderhdhe:
- Die Forderhohe steigt mit dem Produkt aus Umfangsgeschwindigkeit uaysyix mit der Um-
fangskomponente der Absolutgeschwindigkeit ¢y austrit-
- Die Forderhohe sinkt mit dem Produkt aus Umfangsgeschwindigkeit Ugiix Mit der Um-
fangskomponente der Absolutgeschwindigkeit Cy ginrit-
Diese Aussagen gelten fir jeweils positive Produkte aus der Umfangsgeschwindigkeit u mit der
Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit c,. Eine Uberlegung kénnte nun sein, am Eintritt
ein negatives Produkt anzustreben, um eine moglichst grof3e Forderhdhe zu erreichen.
Dies wirde am Eintritt ein Geschwindigkeitsdreieck ergeben, wie es in Abbildung 21a zu sehen ist.
Der Vergleich der Geschwindigkeitsdreiecke aus Abbildung 21a und Abbildung 21b ergibt, dass
die Absolutgeschwindigkeit ¢ grof3er sein muss, um die Forderung gleicher meridionaler Absolut-
geschwindigkeiten c,, einzuhalten.
Die Betrachtung der einzelnen Terme der Energiegleichung (Bernoulli-Gleichung) am Eintritt
ergibt, dass sich eine groRere Absolutgeschwindigkeit ¢ nur realisieren lasst, wenn gleichzeitig der
statische Druck sinkt.

Dstat c? 11
sta
—— 4+ ——+ z = konst. 11
pg 29
a) Drallfreier Eintritt b) Eintritt mit Gegendrall
Cu,Eintritt
UEintritt Ugintritt
|
|
|
|
Cri i | Cri "
Eintritt Weintrite : Eintritt Weintrite Cm,EL'ntrL'tt
|
|

Abbildung 21: Vergleich drallfreier Eintritt und Eintritt mit Gegendrall

% Der Faktor y* ist fir Radialrader im Bereich von:

0,6-(1+Austrittswinkel[°]/60°) in Kombination mit einem beschaufelten Leitrad,

(0,65 bis 0,85)-(1+Austrittswinkel[°]/60°) fur die Kombination mit einem Spiralgeh&use und

(0,85 bis 1,0)-(1+Austrittswinkel[°]/60°) bei Verwendung eines glatten Leitringes als Leitvorrichtung.
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Kavitation

Gulich gibt dafur eine Begriffsbestimmung an:

L,Unter Kavitation (,Hohlraumbildung®) versteht man die teilweise Verdampfung von Fliissigkeit in
einem durchstromten System. Ein dampferfillter Hohlraum entsteht, wenn der statische Druck in
einer Stromung infolge Ubergeschwindigkeiten értlich auf den Sattigungsdruck des Fluids absinkt,
so dafd etwas Flussigkeit verdampft und in einem kleinen Gebiet des Stromungsraumes eine Zwei-
phasenstrémung entsteht. Der Dampf kondensiert schlagartig (,implodiert®), sobald er stromab-
warts in Zonen transportiert wird, wo der statische Druck den Sattigungsdruck wieder Ubersteigt.
Mit zunehmendem Ausmall der Kavitationszonen, bzw. der Gebiete mit Zweiphasenstromung,
werden Foérderhohe und Wirkungsgrad der Pumpe beeintrachtigt, Larm und Schwingungen ange-
regt und u.U. Bauteile durch Kavitationserosion beschéadigt. Bei Verwendung des Begriffes ,Kavita-
tion“ ist zwischen der ,Kavitationsstromung® — d.h. dem Auftreten lokaler Gebiete mit Zweiphasen-
stromung — und ,Kavitationserosion“ bzw. Kavitationsschdden zu unterscheiden.”, [sic], Gilich,
Kreiselpumpen — Handbuch fir Entwicklung, Anlagenplanung und Betrieb [3] Seite 259.

Es gibt zu dieser Problematik, welche nicht nur bei Pumpen sondern auch bei Turbinen auftritt,
sehr viele Untersuchungen. Eine davon zeigt den Vorgang des Implodierens sehr deutlich (siehe
Abbildung 22). Die Schadigung erfolgt dann durch die in Abbildung 22 rechts sichtbaren Microjets.
Diese erzeugen durch ihre hohe, lokal eingebrachte Druckkraft zuerst Kaltverformungen, anschlie-
Rend Risse in der Oberflache und einen damit einhergehenden Materialabtrag.

Abbildung 22: Implosion einer Blase in Wandnahe, Quelle: Gulich [3]

Zur Vermeidung von Kavitation, wird fur die Auslegung von Pumpen der drallfreie Eintritt bevor-
zugt, um am Eintritt einen moglichst hohen statischen Druck zu erreichen.

Durch diese Forderung ergibt das Produkt aus Umfangsgeschwindigkeit Ugnie Mit der Umfangs-
komponente der Absolutgeschwindigkeit c,einriv NUull. Die Turbomaschinenhauptgleichung nimmt
damit folgende Form an:

1
— 12
H = E *Ugustritt * Cu,Austritt (12)
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Abbildung 23: Kavitationserosion an einem Stahllaufrad, Quelle: http://www.processindustryforum.com [37]

In Abbildung 23 ist ein Stahllaufrad mit deutlich sichtbaren Spuren von Kavitationserosion an der
Laufradeintrittskante zu sehen.

Net Positive Suction Head — NPSH

Zur Beurteilung des Kavitationsverhaltens wirde es ausreichen, fiir jeden gewlnschten Betriebs-
punkt eine Grenze fur den statischen Druck an einem beliebigen Punkt in der Saugleitung der An-
lage anzugeben. Wird diese Grenze nicht unterschritten, so gewdahrleistet der Pumpenhersteller
dem Betreiber einen zuverlassigen Betrieb.

Die dabei zur Beurteilung herangezogenen Grof3en sind jedoch immer vom gesamten Aufbau der
Anlage abhangig und entsprechen zudem nicht den Ahnlichkeitsgesetzen fiir Strémungsmaschi-
nen.

Als einheitlicher Bezugspunkt wird deshalb in ISO 17769-1 [2] der Bezugspunkt S an einem Pum-
penlaufrad definiert (siehe Abbildung 24). Des Weiteren wird in ISO 17769-1 [2] der Wert ,Net Po-
sitive Suction Head” kurz NPSH als Kennzahl fir das Kavitationsverhalten definiert. Der NPSH-
Wert wird auf Basis der Differenz zwischen der Totaldruckhdéhe und der Dampfdruckhéhe des For-
dermediums an der Stelle S berechnet:

NPSH = ptot,S - pDampf (13)

pg

Der Vorteil des NPSH-Wertes ist, dass dieser nicht vom Férdermedium abhangig ist und eine Ahn-
lichkeitsgrofl3e darstellt.
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Abbildung 24: Bezugsebene fir den NPSH-Wert an verschiedenen Laufradbauformen (Stelle S mit schwarzem Punkt
markiert), Quelle: 1ISO 17769-1 [2]

Als Bedingung muss nun gelten, dass der NPSHanage-Wert, welcher von der Anlage zur Verfugung
gestellt wird, immer grof3er ist als der von der Pumpe geforderte NPSHesorgericn-WWert:

NPSHAnlage > NPSHerforderlich (14)

Eine weitere KenngroRRe fir die Kavitationseigenschaften lasst sich nach Thoma definieren — die
Thomazahl o:
_ NPSH (15)

9= "H

Fur diese Kennzahl existieren ebenfalls Anhaltswerte, um die Kavitationseigenschaften bei der
Konstruktion der Pumpe abschéatzen zu kdnnen. Nach Stepanoff [10] ergibt sich folgender Zu-
sammenhang:

4 16
g=C ngs (16)
wobei fir C folgende Werte gelten:
C =1,33-10"% fireinflutige Laufriader (17
C =0,77-10"3 fiir zweiflutige Laufrader (18)

Aus internen Statistiken von Pumpenherstellern konnte Folgendes bestimmt werden (vgl. Pal3ler
[34)).

C =0,690-10"3 fir einflutige Laufrider (19)
C =0,556-1073 fiir zweiflutige Laufrader (20)

In Abbildung 25 sind diese Anhaltswerte flr einflutige Laufrader eingezeichnet. Die neuen Werte
fur o liegen dabei tiefer als von Stepanoff [10] angegeben.
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Abbildung 25: Anhaltswerte fiir die Thomazahl o aus Stepanoff (rot) und aus Statistiken eines Pumpenherstellers (blau)

Laut Gleichung (12) kdnnen nun folgende Parameter festgelegt werden:

- die Forderhthe der Pumpe H

- die Umfangsgeschwindigkeit am Auliendurchmesser Uaysyit

- die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am Austritt Cy austrit
Dabei stellt die Forderhéhe H den einzigen Fixpunkt dar, der als einer der Hauptmerkmale der
Pumpe vorgegeben ist.
Anschaulichere Parameter fir die Gestaltung des Laufrades kénnen nach Einfiihrung der im Fol-
genden angefiihrten Beziehung festlegt werden:
Mit den Beziehungen aus dem Geschwindigkeitsdreieck am Austritt (siehe Abbildung 20) lasst sich
durch den Winkel Baustit €in Zusammenhang zwischen der Umfangskomponente ¢, ausrie Und der

Meridiankomponente ¢y austritt herstellen:

— . 21
Cu Austritt — UAustritt — Cm,Austritt COtﬁAustrl’tt (21)

Nachdem die oben genannte Beziehung flr ¢y austit in der Turbomaschinenhauptgleichung bertck-
sichtigt wurde, enthalt diese folgende Parameter:

- Foérderhéhe H

- Umfangsgeschwindigkeit uaystit

- Meridiangeschwindigkeit am Austritt Ci austritt

- Austrittswinkel Baustitt

1

- _. . . 22
H = 5 Upgustritt (uAustritt — Cm,Austritt COt.BAustritt) (22)

Der Aulendurchmesser D, [m] l&asst sich mit Hilfe der Drehzahl n [1/s] und der Umfangsgeschwin-

digkeit Uaystrie [M/S] ausdriicken:

D. = Upustritt (23)
= —
T 'n
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Da die Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt so gewahlt wurden, dass das Produkt aus Ugigiy Und
Cueintite iIdentisch Null ergibt, hangt keine der Haupteigenschaften Forderstrom Q und Foérderhéhe H
von der Gestaltung des Laufradeintritts ab.

Dies gestattet auch eine mdglichst optimale Gestaltung hinsichtlich des Kavitationsverhaltens (sie-
he oben).

Bisher unerwéhnt geblieben ist die Tatsache, dass die Geschwindigkeitsvektoren am Ein- und
Austritt Uber den gesamten Querschnitt am Ein- und Austritt im Allgemeinen nicht identisch sind.
Sie gelten nur an einem Punkt im Stromungsfeld. Der Zusammenhang zwischen Ein- und Austritt,
dargestellt in der Turbomaschinenhauptgleichung, gilt somit auch nur zwischen zwei Punkten ver-
bunden durch einen gedachten ,Stromfaden” (siehe Abbildung 26 links). Die gréf3ten Unterschiede
ergeben sich bei der Betrachtung zweier Punkte mit unterschiedlichem radialem Abstand zur
Drehachse (siehe Abbildung 26 rechts).

Austritt

Stromfaden

Eintritt rd4

Drehachse Drehachse

Abbildung 26: Theoretischer Stromfaden vom Ein- zum Austritt (links), Stromfaden eines Pumpenlaufrades, beginnend
an unterschiedlichen Radien (rechts)

Um dieser Erkenntnis Rechnung zu tragen, ist es notwendig Uber die gesamte Schaufelhbhe am
Ein- und Austritt die Turbomaschinenhauptgleichung zu l6sen. Diese kontinuierliche Betrachtung
Uber die Schaufelhthe ist jedoch in der Praxis kaum anwendbar. Deshalb bietet sich eine Diskreti-
sierung der Schaufelhthe in eine endliche Anzahl von Teilabschnitten an, sog. Teilflutrader (siehe
Abbildung 27). Es gibt zur Aufteilung der Schaufelh6he mehrere Konzepte. Teilflutrader mit :

- identischer Teil-Schaufelhdhe

- konstanten Querschnittsflachen am Ein- und Austritt

- gleicher Leistung je Teilflutrad

- etc.
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Drehachse

Abbildung 27: Bildung von Teilflutrddern am Beispiel eines radialen Laufrades

Es wird nun fir jede Grenzflache zwischen den Teilflutrddern die Turbomaschinenhauptgleichung
gelost. Daraus ergeben sich die Eintrittswinkel — fur drallfreien Eintritt — an den unterschiedlichen
Eintrittsdurchmessern der Teilflutrader. In Kombination mit der noch festzulegenden Form des Me-
ridianschnittes kann mit Hilfe der (spater erlauterten) Kaplanschen Abwicklungsmethode die drei-
dimensionale Form der Schaufel bestimmt werden. Dabei liegen die die Schaufelform bestimmen-
den, Schnittkurven auf den oben genannten Grenzflachen. Mit Hilfe der Kaplanschen Abwick-
lungsmethode kdnnen die Eintritts- und Austrittswinkel aus einer zweidimensionalen Abbildung in
den dreidimensionalen Raum ubertragen werden.

Nachdem alle Schnittkurven bestimmt sind, kann die Form der Schaufel dazwischen interpoliert
werden.

3.2 Wahl der Parameter

3.2.1 Die Drehzahl n

Diese sollte so hoch wie mdglich gewahlt werden, da somit der Durchmesser des Laufrades so
klein wie moglich wird. Es gibt zu dieser Forderung jedoch auch eine Gegenforderung in Bezug auf
das Kavitationsverhalten. Letzteres verschlechtert sich mit zunehmender Drehzahl und begrenzt
diese damit nach oben hin.

Kavitation und Drehzahl

Wie oben bereits angefiihrt, kann mit einer bestimmten Auslegestrategie ein Pumpenlaufrad ent-
worfen werden, ohne dass dabei die Bedingungen am Eintritt eine Auswirkung auf dessen Haupt-
merkmale (H und Q) haben. Diesen Uberlegungen entstammt auch der Wunsch nach einer mog-
lichst hohen Drehzahl um den Durchmesser des Laufrades klein zu halten.
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Die GroRRe der Eintrittsflache (respektive des Eintrittsdurchmessers) am Laufrad bestimmt sich aus
den Anhaltswerten fir die dort gewiinschte GréRRe der Meridiankomponente der Absolutgeschwin-
digkeit C eintie. WUNSchenswert ware eine kleine Geschwindigkeit cm ginei, denn daraus wirde ein
niedriger erforderlicher NPSH-Wert folgen.

Jedoch wachst mit der Grol3e der Eintrittsflache auch der Eintrittsdurchmesser und somit die Um-
fangsgeschwindigkeit (fur n = konstant) an dieser Stelle, und der zu erwartende erforderliche
NPSH-Wert steigt wieder.

3.2.2 Umfangsgeschwindigkeit Uaustit, Meridiangeschwindigkeit am Austritt Cm austritt
und Austrittswinkel Baustrit

Caustritt

Waustritt u ,
Austritt

CAustritt

Cm,Austritt Waustritt

u ) ﬁAustritt
Austritt

 J

Cu,AuStritt

Abbildung 28: Geschwindigkeitsdreieck am Austritt eines Pumpenlaufrades

Diese drei Parameter sind Uber die Turbomaschinenhauptgleichung verknipft. Fir die Gestaltung
des hier besprochenen Laufrades werden der Austrittswinkel Bausyit Und die Meridiangeschwindig-
keit am Austritt i austrit VOrgegeben.

Die Vorgehensweise, den Austrittswinkel und die Meridiangeschwindigkeit vorzugeben und nicht,
wie Stepanoff es vorschlagt, die Umfangsgeschwindigkeit und die Meridiangeschwindigkeit, be-
grundet sich mit der, in diesem Fall, anschaulicheren Beeinflussung der Gestalt der Laufradschau-
feln.

Die Wahl der Meridiangeschwindigkeit am Austritt ¢y, austrite €rfolgt nicht nach Anhalten, da dies ein
Verhaltnis von LaufradaulRendurchmesser D, zu Laufradaustrittsbreite b, jenseits von 100 ergeben
wuirde. Die Austrittsbreite wirde, fur ein offenes Laufrad, in der GrolRenordnung des Spaltes zwi-
schen Laufrad und Geh&use liegen. Damit klar ersichtlich sind die Grenzen der Anhaltswerte (vgl.
Gulich[3], Stepanoff [10])

AbschlieRend wird durch die Variation der Umfangsgeschwindigkeit uasyi die Forderhéhe mit dem
geforderten Sollwert abgestimmt.

35



Masterarbeit Stefan Leithner

3.2.3 Der Meridianschnitt

Der Meridianschnitt wird sehr stark von der spezifischen Drehzahl beeinflusst, es existieren jedoch
keine analytischen Beziehungen zwischen der Form des Meridianschnitts und der spezifischen
Drehzahl. Die Ausbildung der Form ist in der Regel von der Vielzahl bereits existierender Pumpen
vorgegeben und kann an diese angelehnt werden. Im Vergleich der Konturen fir hohe und niedri-
ge spezifische Drehzahlen stellt sich eine sukzessive Zunahme des Verhaltnisses Aul3endurch-
messer zu Austrittsbreite ein. Dieser Umstand ist bedingt durch die Abnahme des Forderstromes
und die Zunahme der Forderh6he hin zu niedrigen spezifischen Drehzahlen (siehe Abbildung 12).
Um weitere Effekte bei der Gestaltung des Meridianschnittes festzustellen, bietet sich ein Vergleich
von radialen Laufrddern an. Die Laufrader besitzen unterschiedliche spezifische Drehzahlen, je-
doch missen sie folgende Bedingungen erflillen (siehe Abbildung 29, spezifische Drehzahl fallend
von rechts nach links):

- identische Drehzahl n,

- identischer Austrittwinkel Baustitt,

- konstanter Aulendurchmesser D,

- konstanter Eintrittsdurchmesser D,

- und drallfreier Eintritt (Ugintitt * Cu.gintrit = O)-

Laufrad

P, Scheibenreibung

Phydraulisch Radseitenraume

Gehausewande

Abbildung 29: Vergleich von Laufradern mit identischer Forderh6he und zunehmendem Férderstrom

Damit gilt, dass die Geschwindigkeitsdreiecke am Austritt ident sind, die Férdermenge sich linear
mit der Austrittsbreite verhalt und der Eintrittswinkel zunehmend gréer werden muss, um die
Menge durch das Laufrad zu bringen und drallfreien Eintritt zu realisieren.

In diesem Zusammenhang bleibt die Férderhdhe der verschiedenen Laufrader gleich. Bei abneh-
mender spezifischer Drehzahl nehmen jedoch der Foérderstrom und damit die hydraulische Leis-
tung ab, bei oben genannten Vorbedingungen:

Phydraulisch =p g Q-H (24)

Da der Eintrittsdurchmesser ebenfalls konstant bleibt, sind die Geometrie der Radseitenraume
(Raum zwischen Laufrad und Gehausewand) und der Dichtspalte (in Abbildung 29 nicht darge-
stellt) bei allen vier Laufradern identisch.
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In den Radseitenraumen und aufgrund der Leckage durch die Dichtspalte treten Verluste auf, wel-
che fur jedes der vier Laufrader denselben Wert annehmen. Diese sind in den Radseitenraumen
die Scheibenreibung und Uber die Dichtspalte die Leckageverluste.

Diese Verluste, die beim Antrieb des Laufrades zuséatzlich zur hydraulischen Leistung aufgebracht
werden mussen und in der Turbomaschinenhauptgleichung nicht erfasst werden, kdnnen wie folgt
abgeschatzt werden:

1. Die Scheibenreibungsleistung, welche im Spalt zwischen den Gehausewanden und

dem Laufrad auftritt, lasst sich durch folgenden Zusammenhang abschatzen (siehe
auch Abbildung 30):

Drehmoment:
Gz . .2.75 (25)
M =¢p-p-n®-D>[Nm]
Leistung:
P=M'2'7T'n (26)

Reynoldszahl (zum Ablesen von &,in Abbildung 30):

Re = DZ n (27)

v

wobei p [kg/m?] die Dichte des Mediums, n [1/s] die Drehzahl und D [m] den AuRen-
durchmesser darstellt.

2. Die Leistung des Forderstroms durch die Dichtspalte, welche als berthrungsfreie Dich-
tung zwischen Druck- und Saugseite fungieren.

Preckage =P 9" Z Hspaitx * Ospaitx (28)
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Abbildung 30: Diagramm zur Abschétzung der Scheibenreibungsleistung, Quelle: BWK [25]
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Durch die optimale Gestaltung des Meridianschnitts kann ein Teil dieser, zusatzlich aufzubringen-
den Leistungen verringert werden.

Die weit verbreitete Form von radialen Laufradern mit Laufradboden und -deckel (siehe Abbildung
31), lasst zwar nur einen sehr geringen Anteil des Forderstromes durch die Dichtspalte flieRen,
bendtigt aber im Gegenzug eine Uberproportional hohe Scheibenreibungsleistung.

Abbildung 31: Klassisches Laufrad einer Radialpumpe

Diese Umstande kénnen lediglich durch Anderung des geschlossenen auf ein halb- oder ganz of-
fenes Laufrad geandert werden, wobei einige Umstande besonderer Betrachtung unterliegen.
Halboffene (oder offene) Laufrader kdnnen fertigungstechnisch so gestaltet werden, dass die hyd-
raulisch benetzten Oberflachen bearbeitet werden kénnen®. Gussfehlstellen kénnen auf diese
Weise so einfach und effizient nicht nur repariert, sondern die Oberflachenqualitat kann signifikant
verbessert werden. Der Laufradspalt ist eine sensible GrofRe und muss sorgféltig bearbeitet sein
und den vorgegebenen Konturen exakt folgen.

Der axiale Schubausgleich muss jedoch nach wie vor tGber entsprechende Lager aufgefangen oder
mittels Ausgleichsbohrungen kompensiert werden.

Durch die Mdglichkeit der Verwendung einer Ruckenbeschaufelung erféhrt die Druckverteilung im
hinteren Radseitenraum nochmals explizit eine Veranderung.

Dieser Ruckenbeschaufelung kénnen sogar Zusatzfunktionen wie eine Separierfunktion Ubertra-
gen werden (Benigni [35])

Wird diese Ruckenbeschaufelung nun in eine vollstandige, mit der Hauptbeschaufelung nahezu
identen Beschaufelung, Uberfahrt, fuhrt dies zu Tragscheibenkonzepten. Abbildung 32 zeigt eine
solches Konzept der Firma Flowserve, wobei hier die Beschaufelung des hinteren beschaufelten
Raumes durch Bohrungen in der Tragscheibe realisiert wird und so ein Teil des Férdermediums in
den hinteren Radseitenraum gebracht wird. Diese Bohrungen flhren auch zu einem identen
Druckaufbau auf beiden Seiten der Tragscheibe.

® Fur geschlossene Laufréder ist dies nur bei sehr gro3en Abmessungen mdéglich.
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Abbildung 33: Radialer Schaufelstern, Quelle: Glich [3]

Durch Weiterverfolgung dieses Konzeptes und Kombination mit der Idee des radialen Schau-
felsterns (siehe Abbildung 33) erhélt das Laufrad die in Abbildung 34 gezeigte Form.

Dabei einsteht der Nachteil, dass hier die Dichtspalte Gber die gesamte Lange der Schaufeln ver-
laufen und ein groRRerer Forderstrom Uber diese erwartet werden muss. Der Uberwiegende Vorteil
ist jedoch die stark verringerte Scheibenreibungsleistung.
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Abbildung 34: Laufrad mit zentraler Tragscheibe

Bei den Laufréadern der hier behandelten Pumpen wird die Auf3enkontur zum Austritt hin anna-
hernd radial ausgefiuihrt. Die AuRenkontur am Eintritt entspricht einem Kompromiss zwischen einer
mdoglichst hohen Drehzahl und einem optimalen Kavitationsverhalten (siehe oben). Die Schaufeln
werden untereinander Uber eine zentrale Tragscheibe verbunden. Die Verbindung zur Antriebsna-
be erfolgt entweder Uber eine, die Stromung nicht beeinflussende, axiale Beschaufelung (siehe
Abbildung 35a) oder Uber die, weiter nach innen gezogenen, inneren Bereiche der hinteren Be-
schaufelung (siehe Abbildung 35b).

Abbildung 35. Mdglichkeiten der Verbindung von Tragscheibe und Nabe

Die beiden Varianten unterscheiden sich grundséatzlich nur in den einsetzbaren Fertigungsmaéglich-
keiten. Dabei kann die erste Variante durch rein mechanische, spanabhebende Fertigungsverfah-
ren hergestellt werden. Fir die zweite kommen, vor allem im Bereich der Antriebsnabe, nur noch
urformende Fertigungsverfahren (Giel3en, Rapid Prototyping) in Frage.
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3.3 Die Schaufelform

Zu ihrer Bestimmung wird die von Viktor Kaplan gefundene und nach ihm benannte Kaplan‘sche
Abwicklungsmethode angewandt. Der Meridianschnitt in Kombination mit dem noch festzulegen-
den konformen Abbild bildet die Grundlage fiir die dreidimensionale Form der Schaufel.

Konformes Abbild nach Kaplan

Das konforme Abbild stellt die winkel- und langentreue Abwicklung der dreidimensionalen Form
der Stromfaden entlang einer Schaufel dar. Konkret ist der Verlauf der Stromfaden dabei in Um-
fangsrichtung (Umschlingung) und Meridianrichtung (meridiane Lange) dargestellt. Fir den Ent-
wurf einer Schaufel (der Meridianschnitt und die Winkel am Ein- und Austritt sind vorgeben) wird
einer der beiden Winkel als erste Randbedingung eingezeichnet und im Abstand, entsprechend
der maximalen meridianen Lange, der zweite Winkel vorgegeben. Zwischen den beiden Punkten
lasst sich nun eine Kurve beliebiger Form einzeichnen, unter der Bedingung, dass die Endtangen-
ten mit den eingezeichneten Winkeln Ubereinstimmen. Fir den Entwurf einer optimalen Schaufel
ist ihre Form respektive die des konformen Abbilds jedoch entscheidend. In Abbildung 36 sind zwei
Beispiele fur schlechte Formen zu finden (gestrichelt) wie auch eine der optimalen Form sehr na-
hekommende (durchgezogen).

_Mt Umschlingung h=[r d
; S

Meridiane Ldnge g

\ BEintritt

Abbildung 36: Konformes Abbild mit mehreren Varianten bei gleichem Ein- und Austrittswinkel, Bezeichnung von meridi-
onaler Lange g und Umschlingung h im Meridianschnitt und Grundriss

Da die Schaufel eine endliche Dicke besitzt, gibt es fir die Gestaltung von Saug- und Druckseite
zwei Herangehensweisen:
1. Fir Saug- und Druckseite wird jeweils ein konformes Abbild erstellt, oder
2. das konforme Abbild wird fur die Schaufelmittenflache gezeichnet und die Schaufel wird
durch Aufdicken auf Saug- und Druckseite der Mittenflache gebildet.

Die erste Mdglichkeit erlaubt eine einfache Gestaltung von Schaufeln mit stromungsginstigem
Profil, bei Laufrddern mit niedriger spezifischer Drehzahl ist dies jedoch nicht notwendig und es
reicht aus, die Mittenflache darzustellen.

Das konforme Abbild erlaubt es nun, die Form der Schaufel (dreidimensional) im zweidimensiona-
len Raum zu beeinflussen. In der vorliegenden Arbeit wird das konforme Abbild auf Grundlage
eines Polynoms dritter Ordnung erstellt. Die Festlegung eines solchen Polynoms erfolgt durch die
vier Polynomkoeffizienten a,, a;, a, und as.
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Zur Bestimmung der Koeffizienten sind folgende Randbedingungen gegeben:

- Die beliebige Festlegung, dass das Polynom durch den Punkt (h = 0 / g = 0) verlaufen
soll.

- Die maximale Umschlingung h..« = Diese Bedingung wird hier ersetzt durch die Forde-
rung, dass die Krimmung am Austritt (h=0/g = 0) null sein soll.

- Der Eintrittswinkel B, = Dieser ergibt die Steigung des Polynoms im Punkt (Nmax / Omax)-

- Der Austrittwinkel B, -> Dieser ergibt die Steigung des Polynoms im Punkt
(h=0/g=0).

Krimmung

Umschlingung
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25

0.02

0.04

0.06

o
]
meridiane Lange

meridiane Lange

0.1

0.12 0.12

Abbildung 37: Konformes Abbild der Pumpe mit einer nominalen spezifischen Drehzahl ng = 6 min™

Wie oben erwahnt, bildet das konforme Abbild nicht die gesamte Flache einer Schaufel ab, son-
dern nur die Schnittkurven mit den Grenzflachen der Teilflutrader (siehe Abbildung 37). Aus die-
sem Grund ist es notwendig, eine hinreichende Anzahl von Teilflutrddern zu erstellen und im kon-
formen Abbild deren Schnittkurven darzustellen. Fir die hier behandelten Laufrader ergeben sich
zwei Teilflutréader, jeweils ein Teilflutrad vor und hinter der zentralen Tragscheibe (siehe Abbildung
38). Jedes dieser Teilflutrader hat zwei Grenzflachen. Diese sind im konformen Abbild in Abbildung
37 links als die 2x2 Kurven dargestellt (weit strichliert und strichpunktiert die Grenzkurven der Lauf-
radvorderseite bzw. durchgezogen und eng strichliert die der Laufradhinterseite).

Hat das konforme Abbild aller Teilflutrader eine zufriedenstellende Gestalt (siehe Abbildung 37), so
liegt unter Einbeziehung des Meridianschnittes die dreidimensionale Form der Schaufel fest. Zur
besseren Darstellung kann die Schaufel auch im Grundriss dargestellt werden (siehe Abbildung 38
rechts). Die Forderung einer zufriedenstellenden Gestalt sollte nicht willkiirlich wirken, jedoch ha-
ben in den meisten Fallen mehrere verschiedene konforme Abbilder dieselben Pumpeneigenscharf-
ten zur Folge. Es bleibt daher dem Konstrukteur tGberlassen, wie die Gestaltung im Detail aussieht.
Da die Form des Meridianschnittes und der Schaufel festliegt, kann daraus ein fertiges Laufrad
erstellt werden. Im Zuge der Erstellung des Laufrades werden die Schaufelmittenflaichen aufge-
dickt und mit einer stromungsgunstigen Eintrittskante versehen (z.B. eine Ellipse mit dem Achsen-
verhéltnis drei zu eins, siehe Abbildung 39).
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Abbildung 38: Darstellung der Laufradbeschaufelung im Meridianschnitt und Grundriss (dargestellt sind nur die Schnitt-
kurven der Schaufel mit den Teilflutrédern)

Der Profilierung der Schaufel wird bei spezifisch schnelllaufigeren Maschinen mehr Aufmerksam-
keit geschenkt, wo vielfach aerodynamische Profile (u.a. NACA) verwendet werden. Fir langsam-
laufige Maschinen haben konstante Dicken Ergebnisse gebracht, die auch durch komplizierte
Formen nicht verbessert werden. Es finden sich jedoch (hier der Quervergleich zur gebohrten
Scheibe) Konzepte, wo sich die Flache des Schaufelkanal nicht rein mit zunehmendem Radius
vergroRert und gegebenenfalls die Austrittsbreite gegenkompensiert wird.

Dabei wird die Schaufel mit zunehmender meridianer Lange deutlich dicker und hat die dickste

Stelle am Laufradaustritt.

Anstromungsrichtung

Abbildung 39: Eintrittskante der Schaufel
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3.4 Die Leit- und Sammeleinrichtung

Eine Pumpe besteht nicht nur aus einem Laufrad, sondern auch einem Geh&use, welches die Auf-
gabe hat, das Fluid dem Laufrad moglichst stromungsgunstig zuzufiihren und auch wieder davon
abzuleiten. Fir die Gestaltung des Gehauses ergeben sich wiederum mehrere Mdglichkeiten:

- Vor dem Eintritt in das Laufrad eine Disenform, um etwaige auftretende instabile Zu-
stande in der Stromung zu egalisieren und eine moglichst drallfreie und rotationssym-
metrische Anstrémung zu gewabhrleisten. (Diese Forderung steht im krassen Wider-
spruch zum geforderten, moglichst hohen statischen Druck am Eintritt).

- Direkt nach dem Austritt aus dem Laufrad ergeben sich mehrere Mdglichkeiten fir eine
Leiteinrichtung:

o Ein schaufelloser Ringraum (siehe Abbildung 40 und Abbildung 41)
o Ein Leitapparat (siehe Abbildung 42)
o Ein Spiralgehause (siehe Abbildung 48 und Abbildung 49)

- Nach dem Austritt aus der Leiteinrichtung muss das Fluid in den meisten Féllen entwe-

der:
o in axiale Richtung umgelenkt werden (z.B. um es dem Laufrad der nachsten
Pumpenstufe zuzufiihren = Umlenkeinrichtung; fur die hier behandelten Pum-
pen nicht notwendig)
o oder gesammelt und in tangentiale Richtung umgelenkt werden (z.B. in die
druckseitige Rohrleitung > Spiralgehause, siehe auch Abbildung 48).
Fur den Entwurf einer Pumpe sind die druckseitigen fluidfiihrenden Apparaturen von immer grof3e-
rer Bedeutung, je kleiner die spezifische Drehzahl ist. In dem hier behandelten Fall (n = 6 min™
und 4 min™) muss deshalb der Gestaltung der fluidfilhrenden Teile des Gehauses besondere Auf-
merksamkeit geschenkt werden.

3.4.1 Der schaufellose Ringraum

Der schaufellose Ringraum stellt die einfachste Form einer Leiteinrichtung dar. Das Fluid tritt durch
eine Mantelflache mit kleinem Radius ein und tritt an einer Mantelflache mit gréRerem Radius wie-
der aus. Durch die Veranderung der durchstromten Querschnittsflache ergibt sich entweder eine
Zu- oder eine Abnahme der Meridiangeschwindigkeit. Meist wird der Ringraum mit zwei parallelen
Wanden und damit konstanter Breite ausgefihrt (siehe Abbildung 41). Diese Gestaltung ergibt mit
zunehmendem Radius eine lineare Flachenzunahme und folglich eine hyperbolische Abnahme der
Meridiangeschwindigkeit. Da in einem rotationssymmetrischen Stromungsfeld das Gesetz der
Drallerhaltung gilt:

¢, T = konst. (29).

nimmt die Komponente der Absolutgeschwindigkeit in Umfangsrichtung c, ebenfalls mit zuneh-
mendem Radius ab.

Das Fluid folgt somit (bei stationarer Strémung) der Bahn einer logarithmischen Spirale. Im Allge-
meinen ergibt sich die Form der Stromlinie wie in Abbildung 40 zu sehen ist.

Hierbei ist mit Index 3 der Eintritt in den unbeschaufelten Raum indiziert, und die Absolutge-
schwindigkeiten werden in eine Umfangs- und eine Meridiankompente zerlegt und als solche dar-
gestellt.

Der Stromungswinkel spannt sich zwischen Umfangs- und Absolutgeschwindigkeit auf. Die gleiche
Nomenklatur gilt fur Abbildung 41, jedoch wird der Index 4 ganz allgemein als schaufelfreier Raum
bezeichnet (konstante Breite bs).
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Abbildung 40: Schaufelloser Ringraum im Meridianschnitt und allgemeine Form der Stromlinie, Quelle: Pfleiderer [24]

| ! I J

Abbildung 41: Bahnkurve (dick und strichpunktiert) eines Flussigkeitsteilchens in einem schaufellosen Ringraum kon-
stanter Breite, Quelle Schulz [23]
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3.4.2 Das Leitrad

Ein Leitapparat ahnelt in seiner auf3eren Gestalt dem schaufellosen Ringraum, im Inneren liegt
jedoch der Unterschied. Es befinden sich im Raum zwischen den axialen Begrenzungsflachen am
Umfang regelmafig verteilte Schaufeln (siehe Abbildung 42). Die Gestalt der Schaufeln dient dem
Zweck, den Kanalen zwischen ihnen entlang des Stromungsverlaufes das Fluid aus dem Laufrad
abzuleiten, hin zu einem Diffusor, um einen Anteil der kinetischen Energie im Fluid in statische
Energie umzuwandeln. Dies bietet den Vorteil, im weiteren Verlauf die Umwandlung kinetischer
Energie in Warme zu verringern.

Breite Leitapparat

\

Stromungsrichtung

Diffusor

Iy, -

Austrittsbreite Laufrad

Abbildung 42: Leitapparat einer Radialpumpe im Grundriss und Meridianschnitt, Quelle: Stepanoff [10]

Um das aus dem Laufrad austretende Fluid mdglichst wenig zu beeinflussen, soll die au3erste
Stromlinie (fir stationdre Strémung ident mit den Teilchenbahnen) als Begrenzung dienen. Diese
ergibt in diesem Bereich die Form einer logarithmischen Spirale (siehe Abbildung 42). Bei der Be-
rechnung der logarithmischen Spirale ist darauf zu achten, dass die Leitschaufeln bereits an der
vordersten Kante eine endliche Dicke besitzen. Dadurch verringert sich der Kanalquerschnitt vom
Laufradaustritt zum Leitapparateintritt um die Flache der gesamten Leitschaufel-Vorderkanten.
Durch die Verringerung wird die Meridiangeschwindigkeit erhéht und die logarithmische Spirale
wird steiler (siehe Abbildung 43).
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Abbildung 43: Vergleich zweier logarithmischer Spiralen bei hohem und niedrigem Wert fiir cm

Der anschlieBende Diffusor ist im Falle radialer Kreiselpumpen meist als divergenter Kanal mit
rechteckigem Querschnitt ausgeftihrt. Fir Diffusoren gelten nach Truckenbrodt [22] Wirkungsgra-
de, die von der Lange und dem Offnungswinkel der Seitenwande abhangen (siehe Abbildung 44).
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Abbildung 44. Diffusorwirkungsgrade, Quelle: Truckenbrodt [22]

Mit Hilfe dieses Diagramms l&sst sich eine optimale Gestalt fir die Diffusoren finden um — wie
oben erwahnt — die Umwandlung kinetischer Energie in Warme zu verringern.
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Abbildung 45: Einzelner Kanal eines Leitapparates, Quelle: Stepanoff [10]

3.4.3 Das Spiralgehause

Die Form des Austrittquerschnitts eines Laufrades mit kleiner bis mittlerer spezifischer Drehzahl
stellt allgemein den Mantel eines Kegelstumpfes dar. Das Fluid soll jedoch in den meisten Fallen
nach dem Durchstrémen der Pumpe wieder in einer Rohrleitung transportiert werden. Es bietet
sich im ersten Schritt an, einen schaufellosen Ringraum zu verwenden, diesen am &uf3eren Um-
fang zu verschlieRen und radial eine Offnung fiir das austretende Fluid vorzusehen.

Die genauere Betrachtung zeigt, dass bei Verwendung eines schaufellosen Ringraumes die abso-
lute Stromungsgeschwindigkeit, direkt nach dem Austritt des Laufrades, Uber den gesamten Um-
fang nicht konstant bleiben kann. Damit einher geht die Druckverteilung am Umfang, welche die
Geschwindigkeitsunterschiede ausgleichen muss.

Durch eine solche, nicht rotationssymmetrische Druckverteilung werden hohe Kréfte freigesetzt,
welche in den Pumpenwellenlagern aufgenommen werden miissen.

Eine Mdoglichkeit, das austretende Fluid zu sammeln und eine rotationssymmetrische Geschwin-
digkeitsverteilung zu erreichen, stellt das Spiralgehause dar.

Fur den Entwurf eines Spiralgehauses ist es notwendig, die zu Grunde liegende Form des Spi-
ralenquerschnittes in Abhéngigkeit des Radius festzulegen und die Gestalt des Geschwindigkeits-
profils zu kennen.

Die Gestaltung der Querschnittsform bietet eine Vielzahl von Moéglichkeiten (z.B. Kreise, Trapeze,
Bézierkurve etc., siehe auch Abbildung 46). Das Geschwindigkeitsprofil bildet sich (ohne die Be-
trachtung wandnaher Bereiche) allerdings immer nach dem Gesetz der Drallerhaltung aus (siehe
Abbildung 47). Da der Drall am Austritt des Laufrades von der Kombination aus Durchfluss Q und
Forderhdhe H (Betriebspunkt der Pumpe) abhéngt, kann ein Spiralgehause immer nur fir einen
Betriebspunkt (z.B. den Punkt des hdchsten Wirkungsgrades oder gréRten Durchflusses) ausge-
legt werden! Bei verdndertem Betriebspunkt kann das Spiralgehduse seine Aufgabe nicht mehr
vollstandig erfillen: Das Fluid wird vom Laufradaustritt, zum weiteren Transport, einem Hohlprofil
zugefuhrt, die Geschwindigkeitsverteilung ist jedoch nicht mehr rotationssymmetrisch. Die Radial-
krafte auf die Welle steigen sowohl nach Teil- als auch nach Uberlast.
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Rechteckspirale

Trapez Kreisformig

Asymmetrisch

Abbildung 46: Querschnittsformen von Spiralgeh&dusen, Quelle: Gulich [3]

rSpiraleneintritt

Abbildung 47: Geschwindigkeitsprofil im Querschnitt einer Spirale
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Zur Bestimmung der GroRRe des Querschnittes an einer bestimmten Stelle x, wird fir den Durch-
fluss an der Stelle x ein Soll- und Ist-Wert aus zwei unabhangigen Gleichungen ermittelt:

Umfang an Stelle ¢ Toin " @

Qsoll(‘ﬂ) = Umfang gesamt " Usoll,gesamt = rm::l”_l 21 ' Qsoll,gesamt (30)
Tmax

Qistx = f c,(r)-b(r)-dr (31)
r=Tmin

Im Allgemeinen wird rn,x Solange variiert, bis Qistx Mit Qsonx Ubereinstimmt.
Fiar sehr einfache Querschnittformen, beispielsweise einen Rechteckquerschnitt mit konstanter
Breite Uber den gesamten Umfang, kann eine analytische Losung fur rm.x angegeben werden:

Cm,Spiraleneintritt (32)
— . pC i intri
Tmax (¢) Tmin * € u,Spiraleneintritt

Die Position des sog. Sporns (siehe Abbildung 48) bildet den Abschluss der Spirale und den Uber-
gang auf das geschlossene Hohlprofil. Die Form und Lange des Sporns beeinflusst das Betriebs-
verhalten der Pumpe Uber den gesamten Einsatzbereich, wie Schulz [23] zeigt (siehe Abbildung
48).
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Abbildung 48: Einfluss der Spornléange auf die Form der Pumpenkennlinie, Quelle: Schulz [23]
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Es ist zu bemerken, dass die Kennlinie in Abbildung 48 instabil ist. Eine stabile Kennlinie nach
Norm hat bei standig verringertem Durchfluss eine steigende Férderhéhe. Die Kennlinie hat jedoch
ein Maximum und sinkt bei geringerem Durchfluss wieder.

Hier kann ein Drallbrecher eine stabile Kennlinie bewirken und den eintretenden Teillastwirbel bre-
chen.

Zudem ist vielfach auch ein messtechnisches Problem vorhanden, das heil3t, an der Messstelle
selbst ist ein zu hoher Druck vorhanden. Die Norm I1SO 9906 [3] bietet hier eine Korrekturmaoglich-
keit an, die jedoch laut API 610 [1] NICHT zul&ssig ist.

Es ist zudem in Abbildung 48 deutlich die Veranderung der spezifischen Schnelllaufigkeit hin zu
kleineren Werten zu sehen, wenngleich sich dann auch das Wirkungsgradoptimum sukzessive auf
niedrigerem Niveau einpendelt

Der Sporn einer Spirale muss immer eine endliche Dicke besitzen, dhnlich den Leitschaufeln. Da
die Dicke des Sporns bei der Ermittlung der Querschnittsgréf3e nicht berticksichtigt wird, entsteht
ohne Anpassung der Querschnitte im Bereich des Sporns eine Geschwindigkeitserhéhung. Damit
die Rotationssymmetrie in der Geschwindigkeitsverteilung erhalten bleibt, wird die GréRe der
Querschnitte kurz vor Erreichen des Sporns um dessen Dicke korrigiert (siehe Abbildung 49, Zun-
genkorrektur).

y. Qungenkorrektur

e,

780° Schory '

MWL

o | 4
7y !.uj" yj'.-us‘.nusi-.es".\uﬁ.u’..\(i‘

|

|

.L:\:E Loufrad
Abbildung 49: Schaubild zur Berechnung eines Spiralgehduses beliebigen Querschnittes inklusive Sporn- bzw. Zungen-
korrektur, Quelle: Pfleiderer [24]
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3.5 Der Pumpenprototyp

Die im Anforderungsprofil definierten Eigenschaften werden mithilfe der analytischen eindimensio-
nalen Auslegung nun im Tabellenkalkulationsprogramm MS EXCEL verarbeitet. Das Ergebnis be-
inhaltet die Geometrie des Meridianschnitts als Bézierkurven und die punktweise Definition der
Schaufelgeometrie (siehe Abbildung 50).

0.13 0.15

-0.15 0.15

G- tzoonts

000 0.01 002 003 0.04 -0.15

Abbildung 50: Ergebnis der eindimensionalen Auslegung: Meridianschnitt (links) und Grundriss (rechts); dargestellt ist
die Pumpenvariante NQ6_V05p5

In Abbildung 51 ist links der Meridianschnitt dargestellt, wobei die Schaufel selbst nicht dargestellt
ist (sondern nur die bestimmenden Punkte (x) der linearen Ein- und Austrittskanten). Die Trag-
scheibe wird somit aus der jeweiligen Nabenkontur (griner und roter Linienzug) gebildet.

Die Position der Eintrittswinkel fir alle vier Teilflutrader ist in Abbildung 51 dargestellt, diese Be-
zeichnungen gelten fur alle drei Varianten des Pumpenprototyps: NQ6_VO05p5, NQ6_VO06p0 und
NQ4_V01p0.

Die Darstellung der beiden Laufradhalften ist im Grundriss so gewahlt, dass die Austrittskanten
Ubereinander zum Liegen kommen. Um auftretende Pulsationen zu minimieren, kdnnen, die vorde-
re und die hintere Laufradhélfte noch gegebenenfalls gegeneinander verschoben werden.
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Laufrad Vorderseite 1

Laufrad Vorderseite 2

R

Abbildung 51: Bezeichnung der Eintrittswinkel (giltig fur alle Prototypen)

Laufrad Riickseite 1
Laufrad Riickseite 2

Die Geometriedaten werden von MS EXCEL halb-automatisiert in die CAD-Software CATIA V5
exportiert und zu einem dreidimensionalen Modell weiterverarbeitet (siehe Abbildung 52).

) Spiralgehaduse
Druckleitung

Laufrad

Saugleitung

Abbildung 52: Dreidimensionales Modell der Pumpe (nur das Fluidvolumen ist dargestellt)

Der Spalt zwischen Laufrad und Gehéause betragt bei allen Varianten 0,1 mm, um die Leckage so
gering wie moglich zu halten. Ein kleineres Malf3 fur den Spalt ware fertigungstechnisch nicht mehr
umsetzbar. Die Spalte missen auch der APl Norm genilgen, die abhéngig vom Absolutmald ein
Spaltmalfd angibt (nicht prozentual). In Anhang A sind in Tabelle 6 die SpaltmaR3e laut APl 610 [1]
angefiuhrt. Die nachfolgenden Zeichnungen fur Draufsicht, Rickansicht und Meridianschnitt zeigen
nur die hydraulische Kontur der Pumpe und des Spiralgehduses (Druck- und Saugleitung sind
nicht dargestellt).
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3.5.1 Pumpe mit spezifischer Drehzahl n, = 6 min* im Auslegepunkt fiir die mechanische
Fertigung (Variante NO6 V05p5)

In Tabelle 2 sind die Spezifikationen des Prototyps NQ6_V05p5 angefihrt.

Tabelle 2: Spezifikationen der Pumpe NQ6_VO05p5 fiir die mechanische Fertigung mit ng = 6 min-1

Volumenstrom Q 20 m3/h
Forderhohe H 151,5 | m
Nenndrehzahl NNenn 3480 | min*
Spezifische Drehzahl Ng 6 min™
Rohrleitungsnennweite am Eintritt DNgin 50 -
Rohrleitungsnennweite am Austritt DNaus 25 -
Laufradeintrittsdurchmesser Dein 66 mm
Laufradaustrittsdurchmesser Daus 247 mm
Eintrittswinkel Bein
Laufrad Vorderseite 1 | 10,7 | deg
Laufrad Vorderseite 2 | 12,8 | deg
Laufrad Ruckseite 1 | 13,0 | deg
Laufrad Ruckseite 2 | 14,0 | deg
Austrittswinkel Baus 45,0 | deg

In Abbildung 53 ist die hydraulische Kontur der Pumpe in der Draufsicht und in der Rickansicht zu
sehen. In der Draufsicht sind die AuRenabmessungen der Spirale eingetragen.

Diffusor

Spirale

133

278

284

Abbildung 53: Draufsicht (links) und Riickansicht (rechts) der Pumpe fur die mechanische Fertigung mit ng = 6 min*
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In Abbildung 54 ist der Meridianschnitt des Prototyps mit den wichtigsten Abmessungen abgebil-
det.

14.5

Spiralenquerschnitt
-
' 2 Laufradbeschaufelung-
N~ g Vorderseite
:-\l / a/j Riickseite
/‘
]
< A .
4% Tragscheibe

Verbindung zw.

Tragscheibe "\
und Nabe

®53

Abbildung 54: Meridianschnitt der Pumpe fir die mechanische Fertigung mit nq = 6 min™ (schraffiert sind die Tragscheibe
und das abgeschnittene Wellenende dargestellt)
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3.5.2 Pumpe mit spezifischer Drehzahl n, = 6 min™* im Auslegepunkt fir die gusstechni-
sche Fertigung (Variante NO6 V06p0)

In Tabelle 2 sind die Spezifikationen des Prototyps NQ6_V05p5 angefuhrt.

Tabelle 3: Spezifikationen der Pumpe NQ6_VO06p0 fur die mechanische Fertigung mit nq = 6 min™*

Volumenstrom Q 20 m?3/h
Forderhdhe H 151,5 | m
Nenndrehzahl NNemn 3480 | min*
Spezifische Drehzahl Ng 6 min™
Rohrleitungsnennweite am Eintritt DNEin 40 mm
Rohrleitungsnennweite am Austritt DNaus 25 mm
Laufradeintrittsdurchmesser Dein 53 mm
Laufradaustrittsdurchmesser Daus 247 mm
Eintrittswinkel Bein
Laufrad Vorderseite 1 | 11,5 | deg
Laufrad Vorderseite 2 | 16,7 | deg
Laufrad Ruckseite 1 | 27,8 | deg
Laufrad Ruckseite 2 | 94,6 | deg
Austrittswinkel Baus 45,0 | deg

In Abbildung 55 ist die hydraulische Kontur der Pumpe in der Draufsicht und in der Rickansicht zu
sehen. In der Draufsicht sind die AuRenabmessungen der Spirale eingetragen.

Diffusor .
Spirale

278

284

Abbildung 55: Draufsicht (links) und Ruckansicht (rechts) der Pumpe fur die gusstechnische Fertigung mit ng = 6 min™
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In Abbildung 56 ist der Meridianschnitt des Prototyps mit den wichtigsten Abmessungen abgebil-
det.
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Abbildung 56: Meridianschnitt der Pumpe fir die gusstechnische Fertigung mit nq = 6 min™ (schraffiert sind die Trag-
scheibe und das abgeschnittene Wellenende dargestellt)
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3.5.3 Pumpe mit spezifischer Drehzahl n, = 4 min* im Auslegepunkt fiir die mechanische

Fertigung (Variante NO4 V01p0)

In Tabelle 4 sind die Spezifikationen des Prototyps NQ4_V01p0 angefuhrt.

Tabelle 4: Spezifikationen der Pumpe NQ4_VO01p0 fur die mechanische Fertigung mit nq = 4 min™

Volumenstrom Q 20 m?3/h
Forderhdhe H 260,0 | m
Nenndrehzahl NNemn 3480 | min*
Spezifische Drehzahl Ng 4 min™
Rohrleitungsnennweite am Eintritt DNgin 50 mm
Rohrleitungsnennweite am Austritt DNaus 25 mm
Laufradeintrittsdurchmesser Dein 66 mm
Laufradaustrittsdurchmesser Daus 323 mm
Eintrittswinkel Bein
Laufrad Vorderseite 1 | 10,7 | deg
Laufrad Vorderseie 2 | 12,8 | deg
Laufrad Rickseite 1 14,1 | deg
Laufrad Rickseite 2 15,1 | deg
Austrittswinkel Baus 45,0 | deg

In Abbildung 57 ist die hydraulische Kontur der Pumpe in der Draufsicht und in der Riickansicht zu

sehen. In der

Draufsicht sind die AuRenabmessungen der Spirale eingetragen.

359

Diffusor

Spirale

3865

Abbildung 57:

Draufsicht (links) und Ruckansicht (rechts) der Pumpe fir die mechanische Fertigung mit ng = 4 min*
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In Abbildung 58 ist der Meridianschnitt des Prototyps mit den wichtigsten Abmessungen abgebil-
det.
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Abbildung 58: Meridianschnitt der Pumpe fir die mechanische Fertigung mit nq = 4 min™ (schraffiert sind die Tragscheibe
und das abgeschnittene Wellenende dargestellt)
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3.6 Anhaltswerte fur erreichbare Wirkungsgrade aus der Literatur

Glilich [3] zeigt fur Kreiselpumpen die erreichbaren optimalen Pumpenwirkungsgrade (siehe Abbil-
dung 59) und die erreichbaren hydraulischen Wirkungsgrade von Radialpumpenlaufradern (siehe
Abbildung 60) in Abhangigkeit von der spezifischen Drehzahl und vom Forderstrom.

1.0

—— Q=10 m3/s
—o—Q=1m3/s
—a—Q=0,3 m3/s
—e—Q=0,1m3/s
—x—Q=0,03 m3/s
—o—Q=0,01 m3/s
—+—Q=0,005 m3/s

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

Abbildung 59: Wirkungsgrad einstufiger, einflutiger Radialpumpen, Quelle: Giilich [3]

—2—Q=03m3/s ——Q=0,1m3/s
—x—Q=0,03m3/s ——Q=0,01m3/s
—+—0Q=0,005 m3/s

0.8 // ——Q=10m3/s —o—Q=1m3/s
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N

Abbildung 60: Hydraulischer Wirkungsgrad einstufiger, einflutiger Radialpumpen, Quelle: Giilich [3]
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Durch die Darstellung von verschiedenen Mengen ist versteckt auch die Reynoldsabhangigkeit
dargestellt, da fur zunehmende Foérdermenge eben ein gréRerer Laufraddurchmesser bendétigt
wird.

Somit steigen bei gleicher skalierter Hydraulik sowohl der Durchmesser als auch die Umfangsge-
schwindigkeit, die beide in die Reynoldszahlbestimmung eingehen.

In Abbildung 61 ist eine Extrapolation des Pumpenwirkungsgrades und des hydraulischen Wir-
kungsgrades fur spezifische Drehzahlen n, < 10 min“dargestellt. Daraus ergibt sich der Pumpen-
wirkungsgrad fiir eine Férdermenge Q = 0,005 m®/s = 18 m%h und eine spezifische Drehzahl Ng =
4 min*und ny =6 Min™ zu Ney = 23 % beziehungsweise Ny = 23 %. Der erreichbare hydraulische
Wirkungsgrad des Laufrades betragt nnyq = 52 % beziehungsweise npyq, = 60 %.
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Abbildung 61: Extrapolation der Wirkungsgradverlaufe laut Gilich [3] fir Q = 0,005 m¥/s

Einfluss auf den Wirkungsgrad und die Forderhthe hat auch die Oberflachengtte aller benetzten
Flachen. Die Pumpenkennlinien in Abbildung 62 zeigen den Vergleich zwischen hydraulisch glat-
ten Oberflachen und rauen Oberflachen im Experiment und in der Simulation (Juckelandt, Bleeck
und Wurm [32]). Stoffel [33] zeigt einen direkten Vergleich des erreichbaren Wirkungsgrades ab-
hangig von der spezifischen Drehzahl ny und der Oberflachenrauheit ks (siehe Abbildung 63).

Es zeigt sich, dass der erreichbare Wirkungsgrad mit zunehmender Rauheit abnimmt, sobald die

Spitzen der Oberflachenrauheiten durch die laminare Wandstrémung hinausragen (Oberflache ist
nicht mehr hydraulisch glatt). Die Férderh6he wird nicht so stark beeinflusst.
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Abbildung 62: Pumpenkennlinien fiir verschiedene Oberflachenguten, Quelle: Juckelandt, Bleeck und Wurm [32]
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Abbildung 63: Abhangigkeit des erreichbaren Wirkungsgrades von der Oberflachengute der Pumpenbauteile, Quelle:
Stoffel [33]
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4 Dreidimensionale Stromungssimulation

Im folgenden Kapitel soll zun&chst auf die Grundlagen und Methoden der numerischen Stro-
mungssimulation (CFD) eingegangen werden. Im Anschluss werden alle Schritte zur Simulation
der Strdomung in einer Pumpe angefuhrt.

4.1 Grundlagen

4.1.1 Grundgleichungen der Stromungslehre

Betrachtet wird ein ortsfestes infinitesimales Element in einem Fluid (siehe Abbildung 64), womit
sich die Grundgleichungen fur die Masse, den Impuls und die Energie ableiten lassen.

z

y
\\x dx dy

Abbildung 64: Ortsfestes infinitesimales Kontrollvolumen

In differentieller Form in einem Kkartesischen Koordinatensystem lauten diese Gleichungen wie
folgt:
Kontinuitatsgleichung:

ap d d 0 (33)
3¢ T3, P + 3y (puy) + 3, Puz) =0
Bewegungsgleichung:
ou, Ju, Ju, aux) _Op O0Tyx  OTyx 0Ty (34)
p(at+”x ax Wy T, )T Taxt\ax Yoy T oz ) TP
du, du,, du,, du,, dp 0Tyy 0Ty, 074, (35)
p<0t+”" ax "Wy T )T "oy T\ "oy T ez ) TP
ou, Ju, ou, ou, op (0T, 0Ty, 01, (36)
p(ﬁ xGx T gy, Tl az)___z+ ax "oy "oz ) TPz
=~ —~ ~ Y = Bngl - Y
Krafte infoge der Anderung des Krafte infolge der
Geschwindigkeitsvektors beziiglich Scherspannungen
der Zeit und der Richtung
Krafte infolge der Krafte infolge eines globalen
Normalkréfte (Druck) Beschleunigungsvektors
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Energiegleichung:

52 =2
% p(e +”7>] + (V-pﬁ(e+v7>> =p(@-f2)+ (V- %) - (V-9) + dq (37)
Wobei
D+ Txx Txy Txz
T= Tyx Pt Tyy Tyz (38)
Tzx Tzy Pt Ty
bedeutet.

Fir diese Grundgleichungen existiert keine geschlossene analytische Losung.

4.1.2 Numerische Methoden — Diskretisierung

Um die Grundgleichungen in der Praxis anwenden zu kénnen, wird keine analytische Losung an-
gestrebt, sondern eine numerische, welche nur noch an diskreten Stellen im zu untersuchenden
Fluidbereich Ergebnisse liefert.
Es gibt hierzu verschiedene numerische Verfahren:

- Methode der finiten Elemente

- Methode der finiten Differenzen

- Methode der finiten Volumen

Fir die Lésung der Grundgleichungen mit den oben genannten Verfahren wird das infinitesimale
Volumenelement (siehe Abbildung 64) zu einem mit endlicher Gré3e. Das Berechnungsgebiet wird
in eine endliche Anzahl von Teilvolumen unterteilt, und jedes Teilvolumen enthalt fir Zustandsgro-
Ren (Masse, Druck, Dichte, Geschwindigkeit, innere Energie) nur noch einen einzelnen Wert.

Die verwendete CFD Software ANSYS CFX benutzt ein zellenzentriertes Kontrollvolumen mit iden-
tischen Knoten fir Geschwindigkeit und Druck. Ein Mischungsfaktor fur die rAumliche Diskretisie-
rung der konvektiven Terme wird lokal berechnet und mit einem hybriden Diskretisierungsschema
implementiert. Diese Kombination ergibt ein Verfahren mit einer Genauigkeit der Ordnung zwei.
Fur transiente Berechnungen wird ein implizites Verfahren zweiter Ordnung benutzt.

4.1.3 Erstellung diskretisierter Volumen der einzelnen Pumpenteile

Zur Erstellung der Teilvolumen im gesamten Berechnungsgebiet existieren verschiedene Metho-
den:

- Strukturierte Netze:
Nur fiur einfache Geometrien anwendbar, diese erlauben jedoch (mathematisch) eine
sehr effiziente Losung der Gleichungen.

- Unstrukturierte Netze:

Fir fast alle denkbaren Formen verwendbar, eine lokale Verfeinerung ist sehr einfach

umsetzbar. Die rechnerische Losung der Gleichungen erfordert mehr Zeit und Ressour-

cen.
Die Anwendbarkeit der einzelnen Vernetzungsmethoden hangt davon ab, welches Programmpaket
benutzt werden soll. Fir die hier behandelten Pumpen wird die Simulationsumgebung ANSYS-
CFX benutzt. Tabelle 5 gibt einen Uberblick tUber die verwendeten Netze der einzelnen Pumpen-
bauteile.
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Abbildung 66: Visualisierung der erzeugten Netze, Vorderseite (links) und Hinterseite (rechts) der Pumpe

Tabelle 5: Uberblick tiber die einzelnen Teilbereiche mit Art und GroéRe der Netze

Strémungsgebiet Vernetzungssoftware Netztyp Anzahl der Knoten
Saugstutzen ANSYS meshing Hexa 54 900
Laufrad Turbogrid / ANSYS meshing Hexa/Tetra 2943 964
Spiralgehause ANSYS meshing Tetra 514 371
Druckstutzen ANSYS meshing Hexa 88 053
Total: 3601 288

Wie in Abbildung 65 dargestellt, ist die Pumpe in mehrere Teilbereiche aufgeteilt, um verschiedene
Vernetzungsmethoden in den einzelnen Bereichen der Pumpe anwenden zu kdénnen. Dies bietet
den Vorteil, strukturierte Netze einsetzen zu konnen soweit die Geometrie dies zulasst.

65



Masterarbeit Stefan Leithner

Diese Vorgehensweise bedingt, dass zwischen den einzelnen Domains Ubergangsbedingungen
(Interfaces) definiert werden mussen.

Fir den Ubergang von stehenden auf bewegte Fluidbereiche wurde hier das Interfacemodell ,Fro-
zen Rotor* verwendet. Dieses Interfacemodell transformiert jeden Knotenwert einzeln vom ruhen-
den in das bewegte Koordinatensystem. Dabei wird die relative Position von Rotor und Stator je-
doch konstant gehalten. Es mussen daher fir einen Betriebspunkt mehrere Rotor-Stator-
Positionen simuliert werden, das heil3t, es muss ein sogenanntes ,Clocking®“ durchgefihrt werden,
um den Einfluss der Schaufelgeometrie zu eliminieren. Dieses Modell hat den Vorteil, gerade diese
Nachlaufeffekte mit aufzulosen.

Das zweite, sehr oft verwendete Verfahren (,Stage“) basiert auf einer Umfangsmittelung.

In Abbildung 67 sind die vier Clocking-Positionen dargestellt. Dabei wurde das Laufrad jeweils um
360 °/ (5 * 4) = 18 ° weitergedreht.
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Abbildung 67: Clockingpositionen zwischen ruhenden und bewegten Domains (0 °, 18 °, 36 °, 54 ° relativ zwischen Aus-
trittskante und Sporn; Spiralgehduse ruhend, Laufrad rotierend)
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In wandnahen Bereichen muss der raumlichen Diskretisierung besondere Aufmerksamkeit ge-
schenkt werden, um die hohen Geschwindigkeitsgradienten abbilden zu kénnen. In der Stro-
mungslehre werden Stréomungsfelder in der Nahe von Trennflachen durch die Grenzschichttheorie
beschrieben. Diese ermdglicht die analytische Beschreibung von Strdomungen in Wandnéahe.

Eine weitere Einschréankung der Diskretisierung betrifft das Auftreten von Turbulenzen in einer
Stromung. Bei experimentellen Untersuchungen konnte Sir O. Reynolds (1842 — 1912) feststellen,
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dass ab einer bestimmten Geschwindigkeit das Fluid nicht mehr einem stetigen Pfad folgt, sondern
sich, mit regellosen Bewegungen Uuberlagert, fortbewegt (Reynold’scher Farbfaden-Versuch,
1883).

Da die turbulenten Bewegungen, im Fall der Durchstrdomung einer Pumpe, eine sehr viel kleinere
GroRenordnung besitzen, als die der Hauptstromung, musste die Diskretisierung im Bereich der
gesamten Stréomung sehr viel kleinere Einzelvolumen umfassen, als dies fur die Abbildung der
Hauptstrémung notwendig ist. Um eine praktische Anwendung von CFD trotzdem zu ermdglichen,
werden im Fall der turbulenten Stromung eine Reihe zusatzlicher Gleichungen bendétigt, sogenann-
te Turbulenzmodelle. Fir viele Anwendungen haben sich 2-Gleichungsmodelle durchgesetzt.

Das SST-Turbulenzmodell von Menter [17] wurde fir die stationdren Berechnungen mit automati-
scher Wandfunktion verwendet.

Fur die transienten Untersuchungen wurden das SST-Turbulenzmodell fir Scale Adaptive Simula-
tions (SST-SAS) in Kombination mit dem Krimmungskorrekturmodell (CC), entwickelt von Smirnov
und Menter [18], und ein Production-Limiter-Modell bezugnehmend auf Kato-Launder [19] gewahlt.
Die globalen Eigenschaften der Pumpe (Fordermenge, Forderhthe und Wirkungsgrad) kénnen mit
der Wahl dieser Turbulenzmodelle gut dargestellt werden.

Das SST-Turbulenzmodell nutzt fur die Berechnungen (wie oben erwahnt) in Wandnahe die auto-
matische Wandfunktion. Dabei unterscheidet der Solver anhand des dimensionslosen Wandab-
standes y*, ob der wandnaheste Knoten noch in der laminaren Unterschicht liegt oder bereits in
der turbulenten AufRenschicht. Davon abhangig wird automatisch entweder direkt die laminare Un-
terschicht berechnet oder es werden ab einem gewissen Wert fiir y* die laminare Unterschicht und
die Transitionsschicht mit empirischen Formeln modelliert. Daher ist es nicht notwendig, an allen
Wanden denselben y*-Wert zu erreichen, denn der Solver behandelt den wandn&hesten Knoten
entsprechend dem y*-Wert. In Abbildung 68,Abbildung 69 und Abbildung 70 sind die y*-Werte (im
Bereich von 0 (blau) bis 100 (rot)) der Vorder- und Riickseite des Laufrades fir die drei Pumpen-
varianten dargestellt.
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Abbildung 68: y*-Werte an der Laufradoberflache der Pumpenvariante NQ6V05p5 (links: Vorderseite, rechts Riickseite)
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Abbildung 69: y+-Werte an der Laufradoberflache der Pumpenvariante NQ6V06p0 (links: Vorderseite, rechts Riickseite)
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Abbildung 70: y*-Werte an der Laufradoberflache der Pumpenvariante NQ4V01p0 (links: Vorderseite, rechts Riickseite)
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4.2 Festlegung der Randbedingungen

Nach der Definition des Rechengebietes durch die rdumliche Diskretisierung und der Festlegung
der zu verwendenden mathematischen Modelle kdnnen die Randbedingungen fir alle Teilbereiche
festgelegt werden.
Zuerst fallt die Entscheidung, ob die Strdmung zeitabhangig (transient) oder in einem stationdren
Zustand untersucht werden soll.
Fir die Randbedingungen am Ein- und Austritt des Modells gibt es zwei grundsétzliche Konzepte:
- Die Vorgabe des Volumenstroms und des statischen Druckes am Eintritt und des stati-
schen Austrittsdruckes.
- Die Vorgabe des Totaldruckes am Ein- und Austritt.

Die erste Moglichkeit entspricht nicht der Realitat, da in einem physikalischen Modell immer die
Potentialgrof3e den Antrieb fir die FlussgroR3e liefert. Die zweite Mdglichkeit besteht nun eben da-
rin diese PotentialgrofRen vorzugeben. Beide Mdglichkeiten kdnnen ineinander Uberfuhrt werden.
Je nach Anwendungsfall ergibt eine davon ein stabileres Verhalten der numerischen Losung.

Bei der praktischen Anwendung fallt die Entscheidung immer zu Gunsten der stabileren Variante,
wenn die interessierenden Grof3en es zulassen.

4.3 Auswertung der Berechnungsergebnisse

Die Losungen der diskretisierten Gleichungen ergeben sich, wie bereits oben angeflihrt, als ein-
zelne numerische Werte fir jede Grof3e pro Teilvolumen. Mit einem entsprechenden Programm
kénnen diese als Vektoren und interpolierte Flachen ausgewertet und dargestellt werden. Fir die
Auswertung globaler Eigenschaften werden die Werte der Teilvolumen numerisch integriert.

Fir die Berechnung der Forderhohe werden zuerst die massenstromgewichteten Totaldriicke am
Ein- und Austritt berechnet, anschlieRend wird die Differenz aus beiden Werten gebildet:

. Dtot , . Dot , 39
H= z m:- / Myustritt — z m: / MEgintritt (39)

Austritt— Py Eintritts— rg
flache flache

Am Prifstand werden, im Gegensatz dazu, der statische Druck an der Rohrwand der Saug- und
Druckleitung, der Durchfluss zur Bestimmung des kinetischen Anteils am Totaldruck und der geo-
datische Hohenunterschied gemessen:

Q/ \ Q/ \
Pstat +( /A) Ly _ | Pstat +( /A) Ly (40)
09 29 pg 29

Austritt Eintritt

H =

Um nun die hydraulische Leistung zu berechnen, kann folgende Beziehung genutzt werden:
Phydraulisch =p-g-Q-H (41)

Die Berechnung von Kraften und Momenten erfolgt in der numerischen Strémungssimulation durch
Integration der Druckwerte Uber die gesamte Flache.

F= Z A(pii + T+ 1) (42)

Apenetzt

69



Masterarbeit Stefan Leithner

M = Z Al X (pR) +7 % (- )] (43)
Apenetzt

Die Messung von Kraften und Momenten erfolgt am Prifstand fast ausschlief3lich an weiterfiihren-
den Bauteilen, da die benetzten Bauteile meist nicht zuganglich sind. Beispielsweise wird das An-
triebsmoment nicht am Ubergang zwischen Laufradnabe und Pumpenwelle gemessen, sondern
erst nach der Pumpenlagerung. Hier muss dann die Lagerreibung herausgemessen werden, und
die Messergebnisse missen anschlieend anhand der Ergebnisse der Lagerreibungsmessung
korrigiert werden.

Andererseits kann aus der CFD nur der hydraulische Wirkungsgrad bestimmt werden. Maximal
sind die Scheibenreibung und Leckage enthalten, wenn die entsprechenden Bereiche mitsimuliert
werden. Nicht enthalten sind in jedem Fall Dichtungs- und Lagerverluste.

Aus dem Moment am Pumpenlaufrad — kann mit der bekannten Winkelgeschwindigkeit — die me-

chanische Leistung ermittelt werden:

.= (44)
Prechanisch =M - @

Der Wirkungsgrad berechnet sich aus dem Verhaltnis der hydraulischen Leistung, welche das Flu-
id aufgenommen hat, zur mechanischen Leistung, welche durch das Pumpenlaufrad zugefihrt
wurde:

_ Phydraulisch (45)

Npumpe = P
mechanisch

Die Beurteilung des Kavitationsverhaltens wird mit Hilfe der Histogrammmethode durchgefiihrt.
Diese Methode wurde von der ASTRO entwickelt und mehrfach gegengepriift [20] [21]. Der Druck
Pristogramm ISt jener Druckwert, wenn ein bestimmter Anteil der Schaufeloberflache Driicke kleiner
als puisiogramm aufweist. Die Idee hinter dieser Methode ist, dass ein einziger Wert fir den kleinsten
Druck nicht real ist, jedoch in einer numerischen Simulation auftritt. Flr die Darstellung der Kavita-
tionseigenschaften werden sowohl die Thomazahl ¢ als auch die Suction-Specific-Speed NSS;
verwendet.

o= NPSH _ PtotEintritt — Ppampf _ Ptot,Eintritt,cCFD — PHistogramm,CFD (46)
H pgH Ptot,Austritt,cFD — Ptot,Eintritt,CFD
Q[m3/min] (47)

_ 17,
NSS; = n[min™"] (NPSHy[m])07

Fur den Betrieb von Pumpen wird in den meisten Fallen als Kriterium fir den erforderlichen NPSH-
bzw. o-Wert ein Forderhdhenabfall von 3 % herangezogen. Dieser Wert entspricht im Durchschnitt
einem NPSH- bzw. o-Wert der Histogrammmethode bei einem Flachenanteil von 1-2 %.

Im Experiment erfolgt die Bestimmung des erforderlichen NPSH-Wertes durch Messung soge-
nannter Abreil3&ste (siehe Abbildung 71). Dabei wird der statische Druck auf der Saugseite der
Pumpe schrittweise gesenkt, wobei die Fordermenge und Drehzahl konstant gehalten wird. Der
statische Druck wird solange gesenkt, bis das entsprechende Kriterium fir Kavitation unterschrit-
ten wurde.
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Abbildung 71: Abreil3aste einer Pumpe mit nqg = 200 min™ bei \{erschiedenen Férdermengen und einer Drehzahl
n = 4000min

4.4 Zusammenfassung der gesamten notwendigen Schritte fir eine Simula-
tion
Die konkrete quantitative Simulation der Strémung in einer Pumpe bedarf nun folgender Schritte
1. Die Eigenschaften des zu verwendenden Fluids missen bekannt sein.
Auch wenn teils von Wasser abweichende Fluide zu pumpen sind, erfolgt eine Auslegung
und Simulation zumeist mit Wasser. Die Stoffeigenschaften hierfiir sind hinlanglich bekannt
und im Programm hinterlegt.
Fur die Umrechnung auf andere Medien bedient man sich verschiedener Methoden, wobei
die wohl bekanntesten folgende sind:
- KSB-Umrechnung auf Medien mit anderer Viskositat (KSB AG [39]),
- HI-Umrechnung auf Medien mit anderer Viskositat (ANSI/HI 3.6 [38]).

2. Die notwendigen Gleichungen mussen definiert werden.
Durch Hinzuschalten des Turbulenzmodells werden im Programmcode die Gleichungen
appliziert. Auf die Erdbeschleunigung wird verzichtet, da der Einfluss von untergeordneter
Bedeutung ist.

3. Die numerische Losungsmethode muss ausgewahlt werden.
Die raumliche Diskretisierungsmethode ist im Programm vorgegeben und basiert auf vorher
bereits erwéahnter zellzentrierter Flachenmethode (cell-centered vertex-based method), die
in der Hybrid-Einstellung erster bis zweiter Ordnung ist.

4. Das Volumenmodell muss in kleinere Teilvolumen aufgeteilt werden > drtliche Diskretisie-

rung.
Der vom Fluid benetzte Raum wurde entsprechend vernetzt. In weiterer Folge wurde eine
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Gitterstudie durchgeflhrt (siehe Abbildung 72). Dabei wurden das gleiche Modell und der
gleiche Betriebspunkt mit 4 unterschiedlichen GittergroBen gerechnet. Der Gesamtwir-
kungsgrad der Pumpe verandert sich mit zunehmender Gitterfeinheit beinahe nicht mehr.
Dabei kommt es jedoch zu einer leichten Verschiebung der Spiralenverluste hin zu Lauf-
radverlusten bei hoheren Knotenanzahlen. Der Einfluss der Gitterqualitéat auf das Ender-
gebnis ist noch vorhanden, jedoch von untergeordneter Grol3enordnung
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Abbildung 72: Gitterstudie

5. Die Entscheidung hinsichtlich einer zeitabhangigen oder stationaren Berechnung muss ge-
troffen werden.
Die Berechnung startet in stationarer Betrachtungsweise. Ausgewdahlte Punkte werden
transient nachberechnet.

6. Die zu untersuchenden Randbedingungen muissen festgelegt werden.
Hierbei handelt es sich um Eintritts- und Austrittsrandbedingungen und zum Grof3teil um
stehende Wéande (bezogen auf die jeweilige Domain) die hydraulisch glatt angenommen
werden®.
Bei einigen (oder wenigen) Flachen handelt es sich um eine rotierende Wand (Nabe) bzw.
um eine gegenrotierende Wand (Mantelbereich im rotierenden Domain).
Des Weiteren werden Frozen-Rotor-Interfaces zwischen stehende und rotierende Domains
(Saugrohr zu Laufrad und Laufrad zu Spirale) verwendet.

7. Fur die Auswertung der Ergebnisse muss bekannt sein, welche Eigenschaften der Pumpe
von Interesse sind (beispielsweise sind es nur die globalen GroR3en Forderhdhe, Wirkungs-
grad und Kavitationsbeiwert oder die Stromung im Inneren der Pumpe im Detail).

Es wurden entsprechende Monitorpunkte definiert und diese kénnen wéhrend des Solver-
runs mitiberwacht werden.

* Im Rahmen der Voruntersuchung wurden auch Rechnungen mit unterschiedlichen Wandrauhigkeiten
durchgefuhrt.
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5 Analyse der Ergebnisse der CFD-Berechnung

5.1 Pumpe mit einer nominellen spezifischen Drehzahl nq =6 min™

5.1.1 Pumpe fiur die mechanische Fertigung (Variante NO6 V05p5)

Die Pumpenkennlinien in Abbildung 73 zeigen, dass im Auslegepunkt (Q = 20 m*h, H = 156,0 m)
der Wirkungsgrad n =47 % betragt und damit geringer ist als im Optimum (Qop = 26 m3/h,
Hopt = 143,7 m) und bei einem Wirkungsgrad von n = 49 %. Die spezifische Drehzahl im Optimum
betragt n, = 7,1 min™.

Im Auslegepunkt ergibt sich die Thomazahl zu o = 0,06. Im Optimum liegt die Thomazahl bei
o = 0,18. (Meridianschnitt: siehe Abbildung 15c)

In Abbildung 73 ist jeder dargestellte Punkt ein Mittelwert aus mehreren Clockingpositionen.

Der o-Wert der Pumpe erscheint relativ hoch, insbesondere wenn man diesen mit Abbildung 25
vergleicht. Hierzu muss gesagt werden, dass dafir die Kurven zu kleinen spezifischen Drehzahlen
extrapoliert werden mussen und somit eigentlich auf3erhalb des Giiltigkeitsbereichs von Abbildung
25 liegen. Andererseits sind die verwendeten Prozentsatze fur die Histogrammauswertung der
CFD-Ergebnisse gegebenenfalls zu niedrig.
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Abbildung 73: Pumpenkennlinien der Pumpe mit Ngnominai = 6 min™ Variante NQG6_V05p5

In Abbildung 74 ist ein 1ISO-Volumen des Drucks dargestellt, um die Kavitationsbereiche besser
beurteilen zu kdnnen. Es zeigt sich, dass es bereits zu einer leichten Versperrung kommt (auf der
Laufradvorderseite und auf der Laufradriickseite).

Diese Volumen finden sich in jenen Laufradkanalen die direkt beim Spiralenaustritt miinden und so
den geringsten Widerstand erfahren. Es stellt sich somit eine hohe Stromungsgeschwindigkeit in
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besagten Laufrad-Passagen ein, welche wiederum zum Absinken des stat. Druckes fihrt bei
gleichbleiben des Totaldrucks

ANSYS

R16.0
Academic

? =
Abbildung 74: Darstellung der Bereiche (rot) mit einer kleineren statischen Druckhdhe als 1m (absolut Druckhdhe)

In Abbildung 75 ist der Verlauf der Férderhéhe (links) und der statischen Druckhéhe (rechts) in
Laufrad, Spirale und Diffusor, fur den Auslegebetriebspunkt und eine Clockingposition von O °,
dargestellt. Da das Laufrad eine vorderseitige und eine rickseitige Beschaufelung aufweist, sind
zwei Bilder Ubereinander angeordnet (oben: Laufradrickseite, unten: Laufradvorderseite).

Der Totaldruck auf der Saugseite sowie der statische Druck auf der Saugseite bilden das jeweilige
Bezugsniveau. Die Forderhohe ist im Bereich von 0 m (blau) bis 200 m (rot) abgebildet, der stati-
sche Druck im Bereich von 0 m (blau) bis 150 m (rot).

Die Forderhohe erreicht in der Spirale direkt vor der Schaufel die héchsten Werte. Der Verlauf der
statischen Druckhohe ist an derselben Stelle ebenfalls hdher als am restlichen Umfang. Da sich
diese Verteilung am Umfang nicht ausgleicht, kdnnen Druckpulsationen in der Druckleitung auftre-
ten. Die statische Druckhdhe im Laufrad nimmt jedoch von der Saugseite bis zur Druckseite sehr
gleichmaRig zu.

Als Auswerteebene wurden ein Mittelschnitt im jeweiligen Laufradkanal (Span = 0,5), wie auch ein
Mittelschnitt in der Spirale gewahlt. (Anmerkung: Dies ergibt einen kleinen Sprung zwischen Lauf-
rad und Spirale.)

Der Anstieg des statischen Drucks im tangentialen Diffusor ist durch das Auftreten einer abgel6s-
ten Stromung, am Ende des Diffusors, beeintrachtigt. In Abbildung 76 sind die Geschwindigkeits-
verteilung (blau: 0 m/s, rot: 25 m/s) und die Verteilung der statischen Druckhohe (blau: O m,
rot: 150 m) dargestellt.
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Die Ablosung im Druckstutzen zeigt die Sensibilitdt des Diffusor in Bezug auf die Ablésung, muss
jedoch in der CFD sehr kritisch hinterfragt werden. Ablésungen werden oftmals nicht korrekt wie-
dergegeben.
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Abbildung 75: Forderhohe (links) und statische Druckhéhe (rechts) in Laufrad und Spirale der Pumpe mit
Ngnominal = 6 Min"™ Variante NQ6_V05p5
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Abbildung 76: Geschwindigkeitsverteilung (links) und Verteilung der statischen Druckhdhe im Diffusor, Variante
NQ6V05p5 mit tangentialem Diffusor
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Der gewahlte Offnungswinkel mit 8,7 ° sollte eine noch zufriedenstellende Wirkung aufweisen. Bei
Truckenbrodt findet sich eine Darstellung (siehe Abbildung 44) wonach ein Diffusorwirkungsgrad
von Uber 75 % zu erwarten wére.

Abbildung 77 enthalt ein Diagramm zur Beurteilung der Stromungsverhéltnisse in einem geraden
Diffusor. In diesem Diagramm sind zwei Grenzkurven eingetragen (,a“ und ,b“). Fur Diffusoren,
welche sich unter der Linie ,a“ befinden wird keine Strémungsablésung erwartet. Sobald die Geo-
metrischen Verhaltnisse in den Bereich Uber der Linie ,b“ verschieben tritt mit hoher Wahrschein-

lichkeit eine einseitige Stromungsablosung auf. Diese Bewertung gilt allerdings nur fur eine drall-
freie, gleichmafige Anstromung.
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Abbildung 77: Diffusor Charakteristik (Bereiche mit und ohne Strémungsablosung) in einem geraden Diffusors,
Quelle: Nichtawitz [41]
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5.1.2 Pumpe fiur die mechanische Fertigung mit zentraler Diffusormindung (Variante
NQ6_V05p5 CL-Spirale)

In Abbildung 78 ist zu erkennen, dass im Auslegepunkt (Q = 20 m%h, H = 152,7 m) der Wirkungs-

grad n = 46 % betragt und damit geringer ist als im Optimum (Qq,: = 28 m/h, Hopt = 138,7 m) und

bei einem Wirkungsgrad von n = 49 %. Damit betragt die spezifische Drehzahl ny = 7,59 min™.

Im Auslegepunkt ergibt sich die Thomazahl zu o = 0,06. Im Optimum liegt die Thomazahl bei

o =0,23.
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Abbildung 78: Pumpenkennlinien der Pumpe mit Ngnominai = 6 min™ Variante NQ6_VO05p5 mit zentralem Diffusor

In Abbildung 79 ist wiederum der Verlauf der Forderhéhe (links) und der statischen Druckhéhe
(rechts) in Laufrad, Spirale und Diffusor, im Auslegepunkt und in einer Clockingposition von 0 °,
dargestellt. Bei der hier zu sehenden Pumpenvariante wurde nur der Diffusor veréndert (im Ver-
gleich zur bereits oben gezeigten Variante). Das Laufrad und die Spirale zeigen deshalb einen
annahernd identischen Verlauf der Férderhéhe und der statischen Druckhohe.

Im Bereich des hier zentralmiindenden Diffusors befindet sich der Bereich der abgeldosten Stro-
mung nun auf der AuRenseite (Wandseite) anstatt auf der Innenseite (Spornseite). Der Verlauf der
statischen Druckhdhe ist bereits am Eintritt in den Diffusor nicht mehr ebenmaflig — im Vergleich
zum tangentialen Diffusor. Abbildung 80 zeigt die Geschwindigkeitsverteilung (blau: 0 m/s,
rot: 25 m/s) und die Verteilung der statischen Druckhohe (blau: 0 m, rot: 150 m).
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Abbildung 79: Foérderhdhe (links) und statische Druckhéhe (rechts) in Laufrad und Spirale der Pumpe mit
Ng,nominal = 6 min* Variante NQ6_V05p5 mit zentralem Diffusor
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Abbildung 80: Geschwindigkeitsverteilung (links) und Verteilung der statischen Druckhdhe im Diffusor, Variante
NQ6V05p5 mit zentralem Diffusor
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Abbildung 81: Zonen abgeldster Stromung in einem Krimmung, Quelle: Idelchik [40]

Die Stromungssituation im Druckstutzen von Abbildung 80 weist leichte Abweichungen zu der in
Abbildung 81 dargestellten Referenz einer Strdmung in einem Krimmer. Die Ablésezonen in Ab-
bildung 81 sind klar auf die Innenseite begrenzt wohin gehend sich im Pumpenkrimmer auch auf
der AuBBenseite Gebiete mit niedriger Stromungsgeschwindigkeit ausbilden.

Verglichen mit der Spirale mit tangentialem Diffusor (siehe Abbildung 82) ergibt sich eine leichte
Verschiebung der Férderhéhe und des optimalen Wirkungsrades hin zu gréReren Férdermengen.
Damit steigt auch die spezifische Drehzahl auf den oben genannten Wert von ny = 7,59 min™.

Zu beachten ist, dass in Abbildung 82 nur noch der Verlauf der Thomazahl ¢ fir einen Flachenan-
teil von 1 % dargestellt ist. Da das Laufrad keine Veranderung erfahren hat, ist der Verlauf der
Thomazahl o vdllig identisch.
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Abbildung 82: Vergleich der Pumpenkennlinien der Pumpen mit ngnominal = 6 min™ und mit tangentialer und zentraler
Diffusormiindung
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5.1.3 Pumpe fir die mechanische Fertigung mit Splitterschaufeln (Variante NO6 V05p5

Splitter)
Aus Abbildung 83 ist ersichtlich, dass im Auslegepunkt (Q = 20 m%h, H = 168,6 m) der Wirkungs-
grad n = 47 % betragt und damit geringer ist als im Optimum (Qq,: = 28 m/h, Hopt = 155,4 m) und
bei einem Wirkungsgrad von n = 49,6 %. Damit betragt die spezifische Drehzahl n, = 6,97 min™,
Im Auslegepunkt ergibt sich die Thomazahl zu o = 0,05. Im Optimum liegt die Thomazahl bei
o =0,21.
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Abbildung 83: Pumpenkennlinien der Pumpe mit Ngnominal = 6 min™ Variante NQG6_VO05p5 mit Splitterschaufeln

Abbildung 84 zeigt den Einfluss der Splitterschaufeln auf die Forderhdhe und die statische Druck-
hohe, im Auslegebetriebspunkt und in einer Clockingposition von 0 °. Die Férderhdhe bildet dabei
wieder Maximalwerte, direkt vor der Laufschaufel, aus. Durch die doppelte Anzahl an Laufschau-
feln wird der Verlauf Gber dem Umfang gleichmafiiger, ebenso wie die Verteilung der statischen
Druckhdhe.

Bei einem Vergleich der Pumpe mit 5 Laufschaufeln und 5 Splitterschaufeln mit der Pumpe mit nur
5 Laufschaufeln (siehe Abbildung 85) ergibt sich eine starke Erhéhung der Férderhthe, bei anna-
hernd identischem Verlauf des Wirkungsgrades Uber der Fordermenge. Damit sinkt die spezifische
Drehzahl auf den oben genannten Wert von nq = 6,97 min.

Der Verlauf der Férderhohe im Bereich der Teillast sinkt jedoch bereits starker ab als bei der Vari-
ante mit nur 5 Laufschaufeln. Wie Gilich [3] beschreibt, weist dies durch die Erhéhung der Lauf-
schaufelanzahl auf einen instabileren Verlauf der Férderhéhe hin.

Die Thomazahl o sinkt aufgrund des Forderhéhenzuwachses auf einen Wert von o = 0,05 im Aus-
legepunkt und erreicht im Optimum einen Wert von o = 0,21. Wiederum sind nur die Verlaufe der
Thomazahl ¢ flir einen Flachenanteil von 1 % angeben.
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Abbildung 84: Forderhohe (links) und statische Druckhdhe (rechts) in Laufrad und Spirale der Pumpe mit
Ngnominal = 6 Min™ Variante NQ6_V05p5 mit Splitterschaufeln

200 1
180 0,9
i —
160 S 08 1,
- ] °
10 ".\‘ 0,7 -g
1 [ N
E | £
— 120 0,6 g
I =
) -
;S 100 0,5 'T“
; el
- [ =
3 °
2 =0 1 T 04 ©
60 03 €
1 I A | I I | I 11 [ [ 3
—— H(Def) I I I T T 1 1 =
40 | —3—H(Def) Splitterschaufeln I | I I | I | 1 0,2 ;
—o-n I I 111 I I I
—=—n Splitterschaufeln 1 IS B | IR B | 1
20 0,1
——00.01 I . - I i .
—&—0 0.01 Splitterschaufeln
0 [ L 1 0
0 5 10 15 20 25 30 35
Fordermenge Q [m%h]

Abbildung 85: Vergleich der Pumpenkennlinien der Pumpen mit Ngnominal = 6 min, Variante NQG6_V05p5 mit und ohne

Splitterschaufeln
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5.1.4 Pumpe fir die gusstechnische Fertigung (Variante NO6 V06p0)

In Abbildung 86 und Abbildung 87 ist der beschaufelte Bereich der gusstechnisch optimierten Vari-

ante der Version flr eine mechanische Fertigung gegenlibergestellt.

Austritt

Drehachse

Austritt

Eintritt

Abbildung 86: Gegenuberstellung der Pumpenvariante fiir die mechanische Fertigung (rot) und fiir die gusstechnische

/

Fertigung (blau)

ANSYS

R16.0

Abbildung 87: 3d- Ansicht der Gegenuberstellung der Pumpenvariante fur die mechanische Fertigung (rechts) und fur die

gusstechnische Fertigung (links)
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Abbildung 88 kann entnommen werden, dass im Auslegepunkt (Q = 20 m*h, H = 155,7 m) der
Wirkungsgrad n = 47,5 % betragt und damit geringer ist als im Optimum (Qox = 26 m3/h,
Hopt = 142,5 m) und bei einem Wirkungsgrad von n = 49,8 %. Damit betragt die spezifische Dreh-
zahl ny = 7,17 min™,

Im Auslegepunkt ergibt sich die Thomazahl zu o = 0,06. Im Optimum liegt die Thomazahl bei
o = 0,15. (Meridianschnitt: siehe Abbildung 15b)
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Abbildung 88: Pumpenkennlinien der Pumpe mit Ngnominai = 6 min™ Variante NQ6_V06p0

In Abbildung 89 ist zu erkennen, dass die Anderung im Bereich des Laufradeintrittes (kleinere Ein-
trittsdurchmesser) keine merklichen Auswirkungen auf der Druckseite hervorrufen. Der Verlauf der
Forderhdhe und der statischen Druckhohe ist in gleichem Mal3e inhomogen und direkt vor der
Laufschaufel treten die hochsten Werte auf, wie dies auch fir die am Beginn dieses Kapitels ge-
zeigte Variante (NQ6_VO05p5 mit tangentialem Diffusor) festgestellt werden kann.

Die Ergebnisse einer transienten Berechnung fiir einen Betriebspunkt im Bereich der Teillast
(Q = Qs006 = 10 m¥h) sind in Abbildung 90 dargestellt. Die Férdermenge bleibt konstant, da diese
eine der Randbedingungen darstellt. Die Schwankungen der Forderhthe betragen AH = +10 m.
Dadurch ergeben sich auch Schwankungen des Wirkungsgrades An = +4 %.
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Abbildung 89: Forderhohe (links) und statische Druckhdhe (rechts) in Laufrad und Spirale der Pumpe mit

Ngnominal = 6 Min"™ Variante NQ6_V06p0
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Der Vergleich zwischen den beiden Pumpen fir die mechanische und gusstechnische Fertigung
zeigt keinen Unterschied im Optimum (Qqp: = 26 m3/h, H = 156 m). Des Weiteren ist der Wirkungs-
grad annahernd identisch (siehe Abbildung 91). Das Kavitationsverhalten im Bereich des Opti-
mums ist nahezu gleich, jedoch in Uberlast ist das Kavitationsverhalten der Pumpe Variante
NQ6_VO06p6 besser. Zu erkennen ist dies am Verlauf der Thomazahl im Bereich von Q = 22 -
26 m®h (siehe Abbildung 91).
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Abbildung 91: Vergleich der Pumpenkennlinien der Pumpen mit Ngnominal = 6 min™ fur die mechanische (Variante
NQG6_VO05p5) und die gusstechnische Fertigung (Variante NQ6_V06p0)
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5.2 Pumpe mit einer nominellen spezifischen Drehzahl ny =4 min™

5.2.1 Pumpe fir die mechanische Fertigung (Variante NQ4 V01p0)

Im Auslegepunkt (Q = 20 m*h, H = 264,8 m) betragt der Wirkungsgrad n = 32,8 % und ist damit
geringer als im Optimum (Qgp = 32 m°/h, Hopt = 224,5m) und bei einem Wirkungsgrad von
n = 37,9 % (siehe Abbildung 92). Damit betragt die spezifische Drehzahl n, = 5,66 min™.

Im Auslegepunkt ergibt sich die Thomazahl zu o = 0,05. Im Optimum liegt die Thomazahl bei
o = 0,21. (Meridianschnitt: siehe Abbildung 15c)
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Abbildung 92: Pumpenkennlinien der Pumpe mit ng,nominal = 4 min-1 Variante NQ4_V01p0

In Abbildung 93 ist der Verlauf der Foérderhéhe (links) und der statischen Druckhdhe (rechts) in
Laufrad, Spirale und Diffusor, fir den Auslegebetriebspunkt dargestellt. Da das Laufrad eine vor-
derseitige und eine riickseitige Beschaufelung aufweist, sind zwei Bilder Ubereinander angeordnet
(oben: Laufradriickseite, unten: Laufradvorderseite).

Der Totaldruck auf der Saugseite sowie der statische Druck auf der Saugseite bilden das jeweilige
Bezugsniveau. Die Forderhohe ist im Bereich von 0 m (blau) bis 300 m (rot) abgebildet, der stati-
sche Druck im Bereich von 0 m (blau) bis 250 m (rot).

Da die Gestaltung dieser Pumpenvariante (NQ4V01p0) direkt von der Pumpenvariante NQ6V05p5
abgeleitet wurde, zeigt sich in Bezug auf die Verteilung von Férderhdéhe und statischer Druckhdhe
dasselbe Verhalten.

Die Forderhohe erreicht in der Spirale direkt vor der Schaufel ihr Maximum. Der Verlauf der stati-
schen Druckhohe ist an derselben Stelle ebenfalls héher als am restlichen Umfang. Dadurch kén-
nen, wie auch bei den vorherigen Pumpenvarianten beschrieben wurde, Druckpulsationen in der
Druckleitung auftreten. Der durch die Gestaltung der Beschaufelung beeinflusste Verlauf der stati-
schen Druckhdhen im Laufrad zeigt ebenfalls das idente, gleichméafiige Verhalten wie fur die Pum-
penvariante NQ6VO05p5.
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Abbildung 93: Foérderhdhe (links) und statische Druckhéhe (rechts) in Laufrad und Spirale der Pumpe mit
Ngnominal = 4 Min™ Variante NQ4_V01p0

Die Stromung im Diffusor zeigt ein ahnliches Verhalten wie die vergleichbare Pumpenvariante
NQ6VO05p5, da die beiden Varianten dieselbe Auslegeférdermenge aufweisen und sich damit nur
in der Forderhdhe unterscheiden. Es kommt an einer vergleichbaren Stelle, am Ende des Dif-
fusors, wiederum zu einer Strémungsablésung. Aus diesem Grund ist der Anstieg des statischen
Drucks im tangentialen Diffusor beeintrachtigt. In Abbildung 94 sind die Geschwindigkeitsverteilung
(blau: 0 m/s, rot: 30 m/s) und die Verteilung der statischen Druckhdhe (blau: O m, rot: 250 m) zu-
sehen.
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Abbildung 94: Geschwindigkeitsverteilung (links) und Verteilung der statischen Druckhéhe im Diffusor, Variante
NQ4V01p0 mit tangentialem Diffusor

87



Masterarbeit Stefan Leithner

5.3 Verlustanteile in den einzelnen Baugruppen der Pumpen

In Abbildung 95 ist die Aufteilung der Verlustanteile fir das Spiralgehause und das Laufrad exemp-
larisch dargestellt. Hierbei wurden die massengemittelten Totaldriicke des Eintritts und Austritts
der einzelnen Komponenten ausgewertet und die jeweilige Differenz in eine Verlusthbhe umge-
rechnet. Diese Verlusthdhe (bzw. die daraus berechnete Verlustleistung) wurde nun mit der An-
triebsleistung in Relation gesetzt und in Abbildung 94 exemplarisch dargestellit.

Es kénnen nun die Verlustanteile einzeln bewertet werden. So zeigt sich, dass das Spiralgehause
sein Optimum bei etwa Q = 20 m?h, fiir das gezeigte Beispiel, hat, wéhrend der beste Wirkungs-
grad der Pumpe bei Q = 30 m*h zum Liegen kommt. Auf dieser Basis kénnen die verschiedenen
Pumpenvarianten einem Vergleich unterzogen werden.
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Abbildung 95: Exemplarische Aufteilung der Verlustanteile

Der Vergleich zwischen der Pumpe fir die mechanische Fertigung und derjenigen fiir die guss-
technische Fertigung zeigt nur sehr geringe Unterschiede (siehe Abbildung 96) der Verlustanteile
der Einzelkomponenten. Dies gilt auch fur die Pumpe mit zentralem Diffusor als auch fur das Lauf-
rad mit Splitterschaufeln.

Der Vergleich der beiden Varianten flr eine spezifische Drehzahl ny = 6 min™ mit der Pumpe mit
einer spezifischen Drehzahl n, = 4 min™ lasst einen sehr viel gréReren Verlustanteil im Laufrad
ng = 4 min™ erkennen. Dabei ist der Verlustanteil in der Spirale annéhernd identisch
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6 Zusammenfassung und Ausblick

Aufgrund ihres hohen Energiebedarfes erfordert der Einsatz von Pumpen eine stetige Weiterent-
wicklung, um die zur Verfigung stehende Energie moglichst effizient zu nutzen.

Die hier vorgestellte Pumpe wirkt, mit den erzielten Ergebnissen, sehr vielversprechend. Es mus-
sen jedoch noch weitere Untersuchungen durchgefiihrt werden. Vor allem im Bereich der Teillast
sind die Ergebnisse der stationdaren Berechnungen nicht stabil und missen daher durch transiente
Berechnung uberpruft werden.

Da das Optimum der Pumpe nicht im Auslegepunkt sondern bei Uberlast liegt, ist aufgrund der
Definition laut API 610 [1] auch die spezifische Drehzahl der Pumpe héher. (Anmerkung: Die spe-
zifische Drehzahl muss mit den Betriebspunktdaten des Optimums berechnet werden.)

Aus diesem Grund sollte die Spirale nicht fur die Auslegeférdermenge des Laufrades berechnet
werden, sondern das Spiralenoptimum sollte bei einer geringeren Fordermenge liegen. Dadurch
erreicht man eine Verschiebung des optimalen Pumpenbetriebspunktes in den gewiinschten Aus-
legepunkt. Liegt das Spiralenoptimum jedoch bei kleinerer Férdermenge, kénnen bereits im Opti-
mum hohe Radialkréfte auftreten.

Um die Pumpenkennlinie stabiler zu gestalten, kann, wie Gilich [3] zeigt, die Austrittsbreite verrin-
gert werden. Diese Malinhahme muss allerdings mit den fertigungstechnischen Grenzen noch ver-
einbar sein (Verhaltnis von Austrittsbreite zur Spaltweite zwischen Laufrad und Gehause).

In weiteren Schritten sollten die Ergebnisse der Simulationen durch Messung an einem physikali-
schen Modell nachgepriift werden. Vor der Realisierung der Pumpe ist es danach zudem notwen-
dig, falls aus fertigungstechnischer Sicht noch Modifikationen an der Geometrie vorgenommen
werden, diese erneut in einer Simulation zu betrachten und die Auswirkungen auf die Eigenschaf-
ten der Pumpe zu uberprufen.

Die vorgestellten Varianten der Pumpe sind fir die Fertigung aus metallischen Werkstoffen vorge-
sehen, um eine Abnahme laut API 610 [1] zu ermdglichen. Da durch die Verwendung der zentralen
Tragscheibe weder Vorder- noch Riickseite eine Abdeckung besitzen, ware es mdglich, das Lauf-
rad (Variante NQ6V05p5 und NQ4V01p0) im Spritzgussverfahren aus Kunststoff zu fertigen (z.B.
glasfaserverstarktes PA66 oder PAG6), und somit die Herstellungskosten zu minimieren (diese M6g-
lichkeit entspricht nicht mehr API 610 [1]).
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7 Anhang
Anhang A
Tabelle 6: Minimale Spaltweiten zwischen Laufrad und Geh&use, Quelle: API 610 [1]
Diameter of rotating Minimum diametral Diameter of rotating Minimum diametral
member at clearance clearance member at clearance clearance
mm mm in in

<50 0,25 < 2,000 0,010

50 to 64,99 0,28 2,000to 2,499 0,011

65 to 79,99 0,30 2,500 to 2,999 0,012

80 to 89,99 0,33 3,000 to 3,499 0,013

90 to 99,99 0,35 3,500 to 3,999 0,014

100 to 114,99 0,38 4,000 to 4,499 0,015
115 to 124,99 0,40 4,500 to 4,999 0,016
125 to 149,99 0,43 5,000 to 5,999 0,017
150 to 174,99 0,45 6,000 to 6,999 0,018
175 to 199,99 0,48 7,000 to 7,999 0,019
200 to 224,99 0,50 8,000 to 8,999 0,020
225 to 249,99 0,53 9,000 to 9,999 0,021
250 to 274,99 0,55 10,000 to 10,999 0,022
27510 299,99 0,58 11,000 to 11,999 0,023
300 to 324,99 0,60 12,000 to 12,999 0,024
325 to 349,99 0,63 13,000 to 13,999 0,025
350 to 374,99 0,65 14,000 to 14,999 0,026
375 to 399,99 0,68 15,000 to 15,999 0,027
400 to 424,99 0,70 16,000 to 16,999 0,028
425 to 449,99 0,73 17,000 to 17,999 0,029
450 to 474,99 0,75 18,000 to 18,999 0,030
475 to 499,99 0,78 19,000 to 19,999 0,031
500 to 524,99 0,80 20,000 to 20,999 0,032
525 to 549,99 0,83 21,000 to 21,999 0,033
550 to 574,99 0,85 22,000 to 22,999 0,034
575 to 599,99 0.88 23,000 to 23,999 0,035
600 to 624,99 0,90 24,000 to 24,999 0,036
625 to 649,992 0,95 25,000 to 25,999 0,037

@  For diameters greater than 649,99 mm (25,999 in), the minimum diametral clearances shall be 0,95 mm (0,037 in) plus 1 pym for
each additional 1 mm of diameter or fraction thereof (0,001 in for each additional 1 in).
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