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Kurzfassung

Pumpen sind ein sténdiger Begleiter in unserem alltaglichen Leben - manchmal ist ihr Wir-
ken klar sichtbar, haufig arbeiten sie jedoch versteckt im Hintergrund. Durch den stetigen
Anstieg der Weltbevolkerung wird es in den néchsten Jahren zu einem deutlichen Mehr-
bedarf kommen. Um dem steigenden Energieverbrauch entgegen zu wirken, sind effiziente
Pumpentechnologien notwendig. Die in dieser Arbeit vorgestellte Pitot-Pumpe arbeitet
im Bereich niedriger Volumenstrome und hoher Driicke. Bei diesen Betriebspunkten wer-
den normalerweise Verdrangerpumpen eingesetzt, weshalb wenige Forschungsansétze fiir
Radialpumpen vorhanden sind. Die unkonventionelle Bauweise der Pitot-Pumpe erlaubt
jedoch bei diesen Betriebspunkten Wirkungsgrade, die mit herkémmlichen einstufigen
Radialpumpen nicht moglich sind.

Im ersten Abschnitt wird gezeigt, in wie weit durch Formoptimierung der Pumpenwir-
kungsgrad verbessert werden kann. Das namensgebende Bauteil in der Pumpe ist das
Pitot-Rohr. Es dient zur Umwandlung von kinetischer Energie in statischen Druck und
entspricht in Standardpumpen dem Spiralgehduse. In dieser Arbeit wird mittels nume-
rischer Methoden die Formgebung des Pitot-Rohres untersucht. Das Laufrad der Pum-
pe bleibt dauerhaft unverdndert. Ein parametrisiertes CAD-Modell erlaubt alle Unter-
suchungen (,,Design of Experiments“) in einem automatisierten Prozess mit der hausei-
genen Software OPAL-++ durchzufiithren. Dabei kann zwischen einem schnellen Ansatz
(,Jow-fidelity“) und einem rechen-intensivem Ansatz (,high-fidelity“) unterschieden wer-
den, der jedoch alle Stromungsidnderungen im Diffusorkanal des Pitot-Rohres und in der
AuBenstromung erfasst. Aus den Ergebnissen konnen erste Design-Regeln fiir projizierte
Flache A,, benetzte Fliche S, sowie dem Diffusorwirkungsgrad np und dem Pumpenwir-
kungsgrad n abgeleitet werden. Eine alleinige Optimierung mit dem low-fidelity Ansatz
erscheint noch nicht sinnvoll, da die Auflenstromung im Rotor einen grofien Einfluss auf
den Pumpenwirkungsgrad 7 hat. Ebenfalls wird gezeigt, dass Leitbleche im Diffusorka-
nal zu einer Kennlinienverschlechterung fiihren. Ein neu eingefiihrtes Pitot-Rohr-Konzept
im Nur-Fliigel-Design weist lediglich bei Uberlast eine Kennlinienverbesserung auf. Als
effektives Mittel zur Verbesserung des Betriebsverhaltens kann die Optimierung des Dif-
fusorkanalquerschnitts vom Standard-Pitot-Rohr betrachtet werden. Hier lasst sich die
Forderhohe iiber die gesamten Kennlinie verbessern, wobei die Leistungsaufnahme nahe-
zu unverandert bleibt.

Im zweiten Abschnitt werden Ergebnisse fiir eine adaptierte Pitot-Pumpe présentiert:
sie dient nicht nur zur Forderung, sondern gleichzeitig auch zur Trennung von Fliissig-
Fliissig-Gemischen. Das Gemisch tritt am Einlass der Trennpumpe in den Rotor, wo es
Zentrifugalkréiften ausgesetzt ist. Am dufleren rotierenden Gehduse kann das gereinigte
Wasser durch den Hochdruckauslass (HDA) abgefiihrt werden. Die zu maximierenden
Zielfunktionen sind Forderhohe Hyp4 und Trennungsgrad 7nr. Letztere gibt eine Aussage
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iiber die Wasserqualitdt am HDA relativ zum Einlass. Das Betriebsverhalten der Trenn-
pumpe wird mittels ,Design of Experiments“ untersucht, wobei sich der Flow-Split F'.S
als wichtiger Betriebsparameter herausstellt. Die bereits fiir Stromungsmaschinen genutz-
ten dimensionslosen Kennzahlen werden fiir die Trennpumpe adaptiert und fir diverse
Betriebszustdnde berechnet. Auflerdem wird eine neue dimensionslose Kennzahl einge-
fiihrt, um Riickschliisse auf den Flow-Split zu bekommen: der Trennpumpenkoeffizient
Krrenn. Er beinhaltet neben dem Flow-Split auch noch das Geschwindigkeitsverhaltnis
von Umfangs- zur Meridiangeschwindigkeitskomponente. Alle dimensionslosen Beiwerte
werden mittels numerischer Simulationen und experimentellen Daten validiert. Es kann
eine gute Ubereinstimmung gezeigt werden. Die Daten zeigen auBerdem, dass die Trenn-
pumpe aulerhalb des Cordier-Diagramms arbeitet. Eine Auslegung ist daher nicht mittels
bestehender Daten von herkémmlichen Strémungsmaschinen méglich, sondern bedarf ei-
gener Messwerte. Der Grundstein fiir weitere Untersuchungen kann durch die vorliegenden
Ergebnisse geliefert werden.

Gefordert wurde die Forschung durch ein ZIM-Projekt des Bundesministeriums fiir Wirt-
schaft und Energie (Forderkennzeichen: KF2473102VT1). Das Resultat ist eine nationale
Patentanmeldung (Veréffentlichungsnummer: DE112014004820A5) zwischen dem Indus-
triepartner Zeilfelder Pumpen und dem Lehrstuhl fiir Stromungsmechanik und Stromungs-
technik (LSS) der Otto-von-Guericke-Universitat (OvGU) in Magdeburg.



Abstract

Hydraulic pumps are a constant companion in our everyday life - sometimes their actions
are clearly visible, but often they are hidden in the background. The steady increase in
the world’s population will lead to a significant additional demand in the years to come.
In order to counteract the rising energy consumption, efficient pump technologies are
necessary. The so-called Pitot-Tube Jet-Pump is presented in this work, which operates
in the area of low volumetric flow rate and high pressure head. At these operating points,
displacement pumps are normally used, which is why the available research approaches
for radial pumps are very limited. However, the unconventional design of the Pitot-Tube
Jet-Pump allows pump efficiencies at these operating points, which are not possible with
conventional single-stage radial pumps.

The first part shows to which extent shape optimization can improve pump efficiency.
The Pitot-tube (or pick-up tube), from which the pump derives its name, is used to
convert kinetic energy into static pressure and corresponds to the spiral casing in standard
radial pumps. In this work, the shape of the pick-up tube is investigated by means of
numerical methods. The pump’s impeller remains unchanged. A parametrized CAD model
allows all investigations to be carried out using an automated approach (,i.e., ,design of
experiments®) with the in-house software OPAL++. A distinction can be drawn between
a fast (,i.e., “low-fidelity”) and an expensive (,i.e., "high-fidelity’) approach. Nevertheless,
the latter detects all flow changes in the Pitot-tube diffuser channel as well as in the
external flow in the rotor chamber. The results provide means for the derivation of the
first rules of design for the projected area A,, the wetted area S, as well as the diffuser
efficiency np and the pump efficiency 7. Simply employing the low-fidelity approach does
not guarantee the generation of favorable configurations, since the outer flow in the rotor
greatly influences the pump efficiency n. It is also shown that guide plates in the diffuser
channel lead to a severe deterioration in the characteristic curve. A newly introduced
Pitot-tube with a ,wing-only*“ design only carries an improvement in the characteristic
curve if an overload exists. It is shown that the most effective way to improve the operating
performance is the optimization of the standard Pitot-tube diffuser channel cross-section.
Here, the pump head can be improved over the entire characteristic curve, whereby the
power consumption remains virtually unchanged.

In the second part, results are presented for an adapted Pitot-Tube Jet-Pump: here the
pump is not only used for delivering pump head, but also for the separation of liquid-
liquid mixtures. The mixture enters the rotation chamber at the inlet of the separation
pump, where it is subjected to centrifugal forces. The purified water can be discharged
through the high-pressure outlet (HDA) at the outer rotating casing. The functions to
be maximized are pump head Hgypa at the high-pressure outlet and the separation effi-
ciency nr. The latter gives a statement on the water quality at the HDA relative to the
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inlet. The operating behavior of the separation pump is investigated in this study using
,design of experiments®. It is shown that the flow split F'S is a crucial operating para-
meter. Already well-known dimensionless parameters for conventional rotating machinery
are adapted for the separating pump and calculated for various operating points. In ad-
dition, in order to be able to reach a conclusion on the flow split, a new dimensionless
parameter is introduced: the separation coefficient K7,en,. All dimensionless coefficients
are validated using numerical simulations and experimental data. A good agreement can
be shown. The results also show that the separation pump operates outside the classical
Cordier-chart. Using existing data from standard rotating machinery is therefore not pos-
sible. The presented separation pump requires individual measurement data points. The
basis for further investigations is provided by the available results in this study.

The research was supported by a ZIM project of the German Federal Ministry of Eco-
nomics and Energy (funding code: KF2473102VT1). The result is a national patent app-
lication (publication number: DE112014004820A5) with the industrial partner Zeilfelder
Pumpen and the Laboratory of Fluid Dynamics and Technical Flows (LSS) at the Otto-
von-Guericke-University (OvGU) in Magdeburg.
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Kapitel 1

Aktuelle Situation

1.1 Pumpenmarkt

Die Industrieanforderungen an die Qualitat von Pumpen sind im Laufe der letzten Jahr-
zehnte immer weiter angestiegen. Dies betrifft unterschiedliche Aspekte wie Fertigungs-
kosten, Wirkungsgrad, Wartung und Leistungsaufnahme. Der Grund ist, dass Pumpen in
fast allen Bereichen des Lebens vorkommen und somit einen grofien Beitrag am globalen
Energieverbrauch darstellen. In [I] wird erwihnt, dass alle Pumpen weltweit fir nicht
weniger als 10 % des globalen Energieverbrauchs verantwortlich sind. Da mit der stetig
wachsenden Weltbevolkerung auch mehr Pumpen benétigt werden, wird der Energiebe-
darf weiter steigen. Es ist daher wichtig, Pumpe and Anlagensystem korrekt auszulegen.
Auch wenn schon diverse Best-Practice Guidelines [2] vorhanden sind, scheint die korrekte
Umsetzung immer noch Schwierigkeiten zu bereiten. Erste Zahlen, die das Ausmafl quan-
tifizieren, werden dazu in [I] geliefert. Die Umstellung auf hocheffiziente Pumpensysteme
innerhalb aller Branchen konnen weltweit 4 % des Gesamtstromverbrauchs einsparen. Dies
ist vergleichbar mit dem Verbrauch von 1 Milliarde Menschen in Privathaushalten. Auch
wenn solche globalen Auswertungen meist nicht exakt stimmen, geben sie doch einen An-
haltspunkt dariiber, wie gro3 der Bedarf an neuen, ressourcenschonenden Technologien
ist. Schliefllich wird immer noch ein Grofiteil der elektrischen Energie fiir die Pumpen
durch Kohle gewonnen. Mit deren Verbrennung geht die Emission von CO, als Nebenpro-
dukt einher, welches sich nachteilig auf die Umwelt auswirkt. Allein im Zeitraum zwischen
2000 und 2013 ist nach [3] die globale COy-Emission durch Elektrizitatsgewinnung um
50 % angestiegen - Tendenz steigend. Ein Gegenwirken ist nur durch weitere Forschung
an hocheffizienten Pumpensystemen moglich.

Die sinnvolle Energieausnutzung im Pumpensektor ist auch in der Politik ein Thema.
Hier wird versucht dem iiberméfBigen Verbrauch z. B. durch die europiische Okodesign-
Richtlinie 2009/125/EG fir die umweltgerechte Gestaltung energieverbrauchsrelevanter
Produkte entgegenzuwirken. Insbesondere die gesamte Anlage muss betrachtet und von
vornherein richtig ausgelegt werden. Nach [4] werden zwei Drittel aller Anlagen fehlerhaft
ausgelegt (meist iiberdimensioniert), so dass sie bis zu 60 % zu viel Energie benétigen.
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2 1. Aktuelle Situation

1.2 Meeresverschmutzung

Die Verschmutzung von Gewdssern durch Ol gelangt hauptsichlich durch GroBereignisse
in den medialen Mittelpunkt der Bevolkerung. Dazu zahlt die Havarie des Frachtschiffs
,2Rena“ der ,Diana Shipping Company®“ vor Neuseeland im Jahre 2011. Rund 350 Ton-
nen Rohol sind dabei ins Meer geflossen, nachdem das Frachtschiff auf ein Riff lief. Die
Medienpréasenz ist zum einen damit zu begriinden, dass diese Ungliicke sofort ersichtliche
Umweltschiden hervorrufen, wie z. B. 6l-verschmierte Sandstréande, zerstorte Planzenwelt
und nicht zu vergessen: die 6l-verschmierten Meerestiere und Seevogel. Solche Tankerunfél-
le sind jedoch eher selten und zihlen nicht zu den Hauptursachen fiir die Olverschmutzung
der Meere. Nach [5] kann man die durch Schifffahrt bedingte Verschmutzung in folgende
Unterpunkte unterteilen:

e Tanker im Normalbetrieb: 28,5 %
e Tankerunfalle: 21,8 %

e Bilgenol und Treibstoff: 45,4 %

e Schiffsreparaturen: 0,7 %

e Havarien (keine Tanker): 3,6 %

Hauptverursacher fiir Olkontamination ist das Ablassen von Bilgewasser in Hiifen oder auf
hoher See (45,4 %). Dieses Wasser sammelt sich im Rumpf des Schiffes und besteht aus
einer Mischung aus Kiihlwasser, sowie Treib- und Schmierdlen. Gemafl der International
Maritime Organization ist es weltweit nur erlaubt Bilgewasser mit einer Ol-Konzentration
kleiner 15 ppm wieder zuriick ins Meer zu geben. Das dies nicht immer befolgt wird, zeigt
der hohe Anteil an Ol-Verschmutzung durch das Bilgewasser. Frachtschiffe im Normalbe-
trieb tragen ebenfalls erheblich zur Olverschmutzung bei (28,5 %). Leerstehende Tanks
der Frachtschiffe werden haufig mit Meerwasser als Ballast geflutet. Da die Tanks auch
fiir Ol genutzt werden, befindet sich Restol an den Wanden, das sich mit dem Wasser ver-
mischt und gereinigt werden muss. Nach [5] ergibt sich fiir einen 200.000-Tonnen-Tanker
bis zu 800 Tonnen Restol an den Wéanden. Methoden zur Reinigung sind vorhanden, wo-
durch die Olkontamination durch Ballastwasser stetig abgenommen hat. In Kombination
stellen Bilge- und Ballastwasser zusammen mehr als drei viertel der gesamten Wasserver-
unreinigung durch die Schifffahrt dar. Mit dem weltweit steigenden Energiekonsum wird
der Oltransport iiber das Meer nicht wirklich abnehmen. Derzeit wird rund die Hélfte des
gesamten geforderten Rohols tiber das Meer transportiert [5]. Die Gefahr von Tankerun-
fallen, aber auch die kontinuierliche Belastung steigt dadurch immer weiter an.

Wechselt man den Blick auf die Erdél und Erdgas Industrie, so besteht hier seitens der
Bohrinseln tagtiglich die Gefahr der Olkontamination, da dort groBen Mengen an Produk-
tionswasser (,,produced water®) entstehen, welche nach Aufreinigung tiber Bord geschiittet
werden. Dieses Produktionswasser féallt neben den geforderten Rohstoffen an und besteht
aus Formationswasser, gelosten Salzen, verschiedenen Roholen (dispergiert, gelost, frei),
dispergierten Feststoffanteilen (Sand und Schlamm), Schwermetallen und verschiedenen
Chemikalien, die als Additiva zur Leistungssteigerung bei der Forderung verwendet wer-
den. Bei diesem toxischen Gemisch handelt es sich zwar um ein Abfallprodukt, auf Grund
hoher Sicherheitsvorschriften kann dieses jedoch nicht so einfach ins Meer zuriickgegeben
werden. Um ein Gefiihl fir die benotigte Reinheit, der iiber Bord geschiitteten Abwasser
zu bekommen, sind einige Grenzwerte aus verschiedenen Regionen fiir Produktionswasser
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im Folgenden aufgelistet:

e Im europdischen Raum gilt das Oslo Paris Abkommen (OSPAR) zum Schutz der
Nordsee und des Nordostatlantiks. Es schreibt vor, dass Plattformen im Mittel kein
Wasser mit mehr als 30 mg/l Ol ins Meer ablassen diirfen [6];

e Die amerikanische Umweltschutzbehorde (USEPA; United States Environmental
Protection Agency) schreibt Monatsmittelwert von 29 mg/1 pro Tag vor [7];

e vor Australien ist der Tagesmittelwert auf 30 mg/1 beschrankt [7];
e fiir die Volksrepublik China gilt ein Monatsmittelwert kleiner 10 mg/1 pro Tag [7].

Diese straffen Vorgaben auf den Offshore-Anlagen kénnen nicht von einer einzigen Tren-
nanlage erfiillt werden. Ein Zusammenspiel diverser Trenntechniken ist hierfir notig (me-
chanisch, thermisch und chemisch). Ein Uberblick iiber die verschiedenen Trennverfahren
auf Offshore-Anlagen ist in [§] zusammengefasst. Es zeigt die bereits verwendeten Kopp-
lungsmoglichkeiten der Verfahren, um die hohen Anforderungen an die Wasserqualitit
fiirs Uberbordschiitten zu erreichen. Neben technischen Herausforderungen werden in [§]
auch Kostenabschatzungen durchgefiihrt. Aktuell werden nach [8] auf Offshore Anlagen
Zentrifugen eher fiir die Trennung von fliissig-gasformigen Gemischen verwendet. Bei den
Ol-Wasser-Gemischen werden die (nicht rotierenden) Hydrozyklone genutzt. Aber auch
diese werden immer in Kombination mit anderen Verfahren zur Vortrennung [9] verwendet.
Dies zeigt, dass die komplexe Physik bei der kontinuierlichen Trennung von Ol-Wasser-
Gemischen besser verstanden werden muss, um weitere Fortschritte bei der Entwicklung
neuer, effizienter Trenntechnologien zu erreichen.

1.3 Vorgehensweise

Die theoretischen Grundlagen sowie der aktuelle Forschungsstand auf dem Gebiet der
Hochdruckkreiselpumpen und der kontinuierlichen, mechanischen Trennung werden in
Kapitel 2 und 3 erlautert. Es wird dabei der Bezug zur verwendeten Pitot-Pumpe herge-
stellt, welche eine spezielle Form der Radialpumpe ist. Da die Optimierungen und Ausle-
gung in dieser Arbeit numerisch erfolgen, sollen in Kapitel 4 die verwendeten numerischen
Methoden erldutert werden (ein- und mehrphasig). Das bedeutet besonders fiir die mehr-
phasigen Simulationen eine Auswahl der wirkenden Grenzflacheninteraktionen. In Kapitel
5 werden die Ergebnisse zur Steigerung der Pumpeneffizienz diskutiert. Optimiert wird
dabei die Form des Pitot-Rohres. Das Laufrad bleibt in der ganzen Arbeit unveréndert.
In Kapitel 6 werden die Ergebnisse fiir die Trennpumpe (Fliissig-Fliissig-Trennung) ana-
lysiert. Eine abschlieende Bewertung, mit Hinweisen fiir zukiinftige Arbeiten, erfolgt in
Kapitel 7.






Kapitel 2

Die Radialpumpe

2.1 Vorwort

Bei der Art der Energieumsetzung in Fluiden unterscheidet man zwei grofle Kategorien der
Fluidenergiemaschienen: die Verdringermaschinen und die Strémungsmaschinen. Auch
wenn die Pitot-Pumpe zu den hydraulischen Stromungsmaschinen gehort, arbeitet sie
dennoch - wie die Verdrangermaschine - bei Betriebspunkten mit niedrigem Volumenstrom
und hohen Forderdriicken. Auf Grund dieses iiberlappenden Einsatzbereiches sollen kurz
die wesentlichen Unterschiede zwischen den beiden Maschinenarten beschrieben werden.

Stromungsmaschine (hydrodynamisches Prinzip): Fiir die Energieumsetzung rele-
vant ist bei der Stromungsmaschine lediglich das Laufrad und das Leitrad - sie bilden zu-
sammen die sogenannte ,,Stufe“. Dabei wird einzig im Laufrad dem Fluid Arbeit zugefiihrt.
Beim Durchstromen der rotierenden Maschine dndert sich der Geschwindigkeitsvektor in
GroBe und Richtung, woraus geméfl dem zweiten Newtonschen Gesetz eine Kraft F' auf
das Fluid resultiert. Dieser ,dynamische Wandel®* zwischen Druck und Geschwindigkeit
charakterisiert die Energieumsetzung in einer Stromungsmaschine und basiert vorwiegend
auf Drehimpulsdanderung. Die Druckanderungen in der Maschine sind proportional zum
Quadrat der Geschwindigkeit, was bedeutet, dass Druckauf/-abbau und Férderstrom di-
rekt voneinander abhéngig sind.

Verdrangermaschine (hydrostatisches Prinzip): Im Gegensatz dazu wird das Fluid
bei den Verdrangermaschinen ,paketweise® in einzelnen Zellen transportiert. Der resul-
tierende Druck ist dabei proportional zur aufgebrachten Kraft in dem Transportvolumen
und wirkt direkt auf die Kolbenflache. Die Druckédnderungen innerhalb einer Verdranger-
maschine sind dabei unabhéngig von der Stromungsgeschwindigkeit. Es liegt vorwiegend
Volumenéanderungsarbeit vor, die bei rotierenden Verdrangermaschinen z. B. durch Dreh-
kolben, Hubkolben oder Kreiskolben erzeugt wird. Die Kolben sind mit einer Maschinen-
welle verbunden und wirken durch ihre Rotationsbewegung auf das Fluid. Entsprechende
Auswahlkriterien, wann eine Verdriangermaschine gegentiber einer Stromungsmaschine zu
bevorzugen ist, sind in Tabelle aufgelistet.

5



6 2. Die Radialpumpe

Gesuchte Eigenschaft VM SM
Genauigkeit und Reproduzierbarkeit der Fordermenge — +
Betrag der Fordermenge +
Druckerhohung pro Stufe +
Betrieb bei mehrphasigen Systemen +
Viskose Fluide +

Hohe Drehzahl +
Resistent gegen Verschleifl +
Pulsationsfreie Stromung +

Tabelle 2.1: Vergleich von Verdrangermaschine (VM) und Stromungsmaschine (SM);
Zutreffende Eigenschaften sind mit '+’ gekennzeichnet.

2.2 Laufradkennzahl

Wie die Reynolds-Zahl Re in der Stromungsmechanik, so ist es auch bei den Stromungs-
maschinen sinnvoll eine Beschreibung fiir geometrisch dhnliche Laufriader zu definieren.
Dies erfolgte in den Anfingen der Pumpenentwicklung durch die geometrische Verhélt-
nisse wie Radbreite zu Auflendurchmesser %22 oder Innen- zu Auflendurchmesser g—;.
Die Klassifizierung, die sich letztendlich jedoch durchgesetzt hat, wurde im Jahre 1902
vom deutschen Maschinenbauingenieur Rudolf Camerer fiir Wasserturbinen eingefiihrt
und spater auch auf Pumpen iibertragen. Es handelt sich um die spezifische Drehzahl n,,
die im européischen Raum (siehe z. B. DIN EN ISO 17769-1) iiber die Drehzahl n, der

Foérderhohe H und den Volumenstrom () definiert ist.

[min "] (2.1)

Um Verwirrungen bei der Einheitenbetrachtung zu vermeiden, sei vorweggenommen, dass
ng in dieser Form weder dimensionslos noch einer Drehzahl (1/min oder 1/s) entspricht.
Bei der Nutzung muss 7 in min™!, @ in m3/s und H in m angegeben werden. Dies be-
schreibt die Drehzahl, die durch die Pumpe benétigt wird, um eine Fordermenge von
1 m? auf eine Hohe von 1 m zu beférdern. Damit stellt sich fiir eine bestimmte Pumpe
eine charakteristische Grofle ein, die sich auch mit der Pumpendrehzahl nicht dndert. Je
kleiner n, desto mehr geht die Laufradgestaltung Richtung Radialrad (kleiner Volumen-
strom bei hohen Driicken pro Stufe), wihrend fiir groe n, eine axiale Beschaufelung am
effizientesten ist (grofier Volumenstrom bei kleinem Stufendruck).

Weitere Darstellungsformen der Laufradkennzahlen sind in Tabelle zusammengefasst.
Dabei sei auch auf das regionale Vorkommen verwiesen. Man kann erkennen, dass alle
Formen ineinander umformbar sind. Die Abhédngigkeit der Bauform des Laufrades bleibt
bei allen Kennzahlen gleich. Es wird auflerdem in Tabelle der mogliche Arbeitsbereich
zur Auslegung von Turbomaschinen angegeben. Diese Grenzen sind jedoch je nach Li-
teraturquelle unterschiedlich und haben somit keine Allgmeingiiltigkeit. Fiir die Tabelle
wurde der Bereich von n, = 10 bis 400 min~! nach [10] verwendet. Andere Autoren nut-
zen jedoch leicht verschobene Grenzen, wie z. B. zwischen 10 und 300 min~' nach [I1]
oder zwischen 22 bis 350 min~! nach [2]. Auch wenn Unterschiede in den Grenzbereichen
liegen, so zeigt dies jedoch, dass bei Kreiselpumpe ein Limit bei kleinen n,-Werten vor-
handen ist. Unterhalb dieser Grenzen kann eine konventionelle Radialpumpe nur noch
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Definition Gleichung Umrechnung Bereich
Schnelllaufigkeit Ny =mn- ﬁ;/i - 0,03...1,2
(dimensionslos)
Type number (ISO) Wy = 27N - %3//24 ws =6,283-n, 02...75
dimensionslos
Asien ng = nfmin!] - LLEEE = 9576,2 -, 80 ...3000
Europa n, = n[min~] - %@T ng =332,6-n, 10 ...400
Schnelllaufzahl o=2,11-n- 2 c=211-n, 006...25

Tabelle 2.2: Unterschiedliche Definition der Radlaufkennzahl zur Klassifizierung von
Turbomaschinen. Der gdngige Arbeitsbereich von Radial- bis Axialmaschi-
nen ist ebenfalls angegeben. Der n,-Bereich entspricht den Daten aus [10];
Umrechnungsfaktoren sind angepasst aus [13].

verlustarm betrieben werden, wenn sie mehrstufig konstruiert wird. Einstufig sind norma-
lerweise bei solchen Werten nur noch Verdrangerpumpen nutzbar. Eine Ausnahme bildet
die Pitot-Pumpe. Sie kann nach [12] selbst bei spezifischen Drehzahlen von n, = 1 min™!
in einstufiger Bauform noch effizient genug arbeiten, um industriell eingesetzt zu werden.
Fiir Standardkreiselpumpen wére eine Vielzahl an Stufen hierfiir notig.

2.3 Die Pitot-Pumpe

Da die Pitot-Pumpe eine eher unbekannte Form der einstufigen Radialpumpe darstellt,
soll in diesem Abschnitt ndher erldutert werden, wo die Pitot-Pumpe ihren Ursprung
hat und warum es ihr moglich ist, bei Betriebspunkten niedriger spezifischer Drehzahl
effizienter zu arbeiten als herkémmliche Pumpen.

2.3.1 Historische Entwicklung

Thren Ursprung hat die Pitot-Pumpe Anfang des 20. Jahrhunderts, wo erste Patente [14]
im Bereich hoher Driicke und niedriger Volumenstrome erschienen. Zu diesem Zeitpunkt
bestand der Rotor noch aus offenen Laufrddern. Forschungsberichte sind bis dahin zu
der Pumpe nicht vorhanden, jedoch wurde wahrend des 2. Weltkrieges intensiv durch die
Deutschen und Briten [I5; [16] an der Pitot-Pumpe geforscht. Beide waren auf der Suche
nach alternativen Treibstoffeinspritzsystemen fiir Flugzeuge und Raketen, welche genau
diese Betriebspunkte niedriger spezifischer Drehzahl benotigen. Bisher wurde dies durch



8 2. Die Radialpumpe

wartungsintensive, mehrstufige Kreiselpumpen durchgefiihrt oder durch empfindliche und
kostspielige Verdriangerpumpen. In Abbildung sind einige géngige einstufige Pumpen-
typen aufgetragen, die nach dem hydrodynamischen Prinzip arbeiten und prinzipiell in
Fragen kommen konnten. Die einzige Pumpe, die jedoch bei sehr kleinen n,-Werten effi-
zient arbeiten kann, ist die Pitot-Pumpe. Selbst die ,Partial Emission“ Pumpe, die auch
schon bei kleineren n,-Werten arbeiten kann als eine Kreiselpumpe, ist schlechter als die
Pitot-Pumpe. Weitere Vorteile der Pitot-Pumpe sind:

e platzsparend und leicht (Betriebspunkt wird 1-stufig erreicht);

e so gut wie keine Wartungsarbeiten (einzige dynamische Dichtung arbeitet auf der
druckarmen Saugseite, wodurch kostengiinstige und langlebige Dichtungssysteme
sichergestellt werden kénnen);

e Pumpe kann auf der gesamten Kennlinie arbeiten und weist keine Instabilitaten bei
niedrigem Volumenstrom auf;

e Betrieb erfolgt pulsationsfrei.

Eine Steigerung der Effizienz wurde fiir die Pitot-Pumpe in den 60er Jahren erlangt, als
geschlossene Laufradkanéle hinzugefiigt wurden [17]. Weitere Ideen wurden in diversen
Patenten niedergeschrieben [I8} [19; 20; 21]. Hervorzuheben ist dabei der Erfinder John W.
Erickson, der zu dieser Zeit fiir die Firma KOBE gearbeitet hat und auf den ein Grofteil
der Erfindungen zuriickzufithren ist. Von ihm wurde auch eine der am meisten zitierten
Veroffentlichungen zum Thema Pitot-Pumpe verfasst [15].

Das Interesse an der Pitot-Pumpe ist auch in der heutigen Zeit nicht géanzlich erloschen,
was erst kiirzlich auf dem Gebiet veroffentlichte Patente der Firmen KSB [22], SUND-

STRAND [23] oder WEIR SPECIALITY PUMPS [24] zeigen. In den folgenden Bereichen
wird die Pitot-Pumpe heute noch angewendet:

e Nahrungsmittelindustrie: Hochdruckreinigung fiir Schlachthéuser, Obst- und Gemii-
seanlagen;

e Spriihanlagen: Obst- und Gemiisefelder, sowie Desinfektion von Gebédude und Vieh;
e Hochdruckstrahl-Reinigung: Industriegerate, Flugplatzrollbahnen;

e Umkehrosmose: Meerwasserentsalzungsanlagen (bendtigen Driicke von ca. 80 bar);
e Bergbau: Staubbeseitigung, Mineralentfernung, allgemeine Geratereinigung;

e Petrochemie: Beforderung von Rohbenzin und fliilssigem Petroleumgas;

o Papierwerke: Reinigung von Filtern, Sieben und Maschinenteilen.

2.3.2 Funktionsweise

Die Pitot-Pumpe besteht im wesentlichen aus 3 Komponenten: Rotor, Laufrad und Pitot-
Rohr. Diese sind in Abbildung dargestellt und beschreiben eine Stufe. Das Fluid
gelangt iiber den Einlass in das Laufrad der Pitot-Pumpe, welches aus geraden, rechtecki-
gen Kandalen besteht. Es wird mittels des hydrodynamischen Prinzips in radiale Richtung
nach auflen befordert, wobei die kinetische Energie und der statische Druck immer weiter
erhoht werden. Dieses Prinzip ist mit normalen Radialpumpen gemein. Das Fluid tritt
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Abbildung 2.1: Vergleich der maximalen hydraulischen Effizienz n,,,, verschiedener
Pumpen, die nach dem hydrodynamischen Prinzip arbeiten mit vari-
ierender spezifischer Drehzahlen n, (adaptiert aus [12]).

danach jedoch nicht wie gewohnt in ein Spiralgehéduse, sondern gelangt in eine rotierende
Kavitdt (der Rotor in Abbildung [2.2)). Das Fluid dreht sich im Rotor mit nahezu der
gleichen Geschwindigkeit wie die Wand. Zwischen Wand und Fluid kommt es jedoch zu
Schlupf, wodurch die Fluidmasse mit einer etwas geringeren Tangentialgeschwindigkeit
bewegt wird, als die des Rotors. Diese Differenzgeschwindigkeit wird grofer, je grofler
die hydraulische Rauigkeit auf der Rotoroberfliche. Ein weiterer Anstieg der Differenz-
geschwindigkeit wird durch die turbulente Vermischung durch das feste Abnehmerrohr
im Rotor verursacht (auch Pitot-Rohr in Abbildung genannt), welches sich knapp
bis an die innere Rotorwand in radiale Richtung erstreckt. Die Auflenkontur ist bei allen
industriellen Anwendungen fliigelférmig.

Das in der Pumpe eher ungewohnliche Pitot-Rohr verleiht ihr auch ihren charakteristi-
schen Namen. Das Prinzip des Rohres basiert auf dem Konzept von Henri de PitotEL wel-
ches zur Ermittlung des Gesamtdruckes von Fliissigkeiten oder Gasen dient. Es besteht
aus einem spindelférmigen Metallkorper, der in Stromungsrichtung ausgerichtet wird und
an der Stabspitze eine Bohrung aufweist. Diese ist mit einem Kanal mit der Umgebung
verbunden. Idealerweise wird das anstromende Fluid parallel in die Bohrung geleitet. Ist
das Pitot-Rohr am anderen Ende geschlossen, kommt das Fluid im Rohr vollig zur Ru-
he. Der dynamische Druck in der Bernoullischen Beziehung wird dadurch zu Null. Der
Druck am Pitot-Rohr-Eintritt entspricht in diesem Fall dem Gesamtdruck im System (sta-
tischer Druck plus dynamischer Druck) und wird auch als Staudruck bezeichnet. In der
Pitot-Pumpe fungiert das Staurohr aber nicht als Messsonde sondern als Diffusor. Daher
besitzt der Austrittskanal eine stetige Querschnittserweiterung, wodurch die kinetische
Fluidenergie im Rotor in nutzbare Druckenergie umgewandelt wird. Es ibernimmt daher
vom Prinzip die Aufgabe eines herkémmlichen Spiralgehéuses.

Hranzosischer Wasserbauingenieur (1695 - 1771)
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Pitot-Robhr (f)

Laufrad (r)

Auslass (f) ‘

Gehause (f)

Einlass (f)

Abbildung 2.2: Modell einer Pitot-Pumpe und entsprechende Bezeichnungen; festste-
hende (f) und rotierende (r) Komponenten markiert; Pitot-Rohr in rot
hervorgehoben.

Die Pitot-Pumpe kann iiber die gesamte Kennlinie betrieben werden (von Nullférderhdhe
bis maximaler Volumenstrom) und weist keine Instabilitdten, z. B. bei kleinen Volumen-
stromen, auf. Anhand des eben skizzierten Aufbaus der Pitot-Pumpe lédsst sich auch der
Grund fiir ihre Uberlegenheit bei niedriger spezifischer Drehzahl erkliren. Die geschlosse-
nen Laufradkanéle, sowie der mit der gleichen Drehzahl rotierende Rotor sorgen fiir kleine
Relativgeschwindigkeiten zwischen Wand und Fluid. Dadurch sind Seitenwandreibungs-
verluste (fir diese Betriebspunkte der dominierende Verlustfaktor bei Standardpumpen)
fast gar nicht vorhanden. Hohe Relativgeschwindigkeiten treten lediglich zwischen der
Wand des festen Pitot-Rohrs und dem Fluid im Rotor auf. Im Vergleich zur klassischen
Radialpumpe ist der Gesamtanteil an den Verlusten hierbei jedoch gering. Auflerdem
erfolgt die Umwandlung von kinetischer Energie in Druckenergie durch das Pitot-Rohr
effizienter als in einem Spiralgehdause. All dies sorgt dafiir, dass nach [25] die Forderhéhe
in der Pitot-Pumpe 1,6 mal so grof} ist, wie die einer einstufigen Standardkreiselpum-
pe bei gleichem Durchmesser und gleichem Betriebspunkt. Effizientes Arbeiten ist daher
mit Standardpumpen nur mit kostspieligen, mehrstufigen Varianten moéglich. Nimmt man
beispielhaft Betriebspunkte an, die in der Nahe der Werte liegen, die in dieser Arbeit
untersucht werden (n = 3000 min™*, @ = 16 m3/h, H = 300 m, n, = 3 min™!), so
wiirde z. B. die 5-stufige Radialpumpe ,Modell 3355* der Firma ,ITT Goulds Pumps*
in Frage kommen, um in gleichen Bereichen zu arbeiten. In wird berichtet, dass mit
Pitot-Pumpen maximale Betriebswerte von H = 2000 m bei Nullférderhohe und ) =
100 m?/h im Bestpunkt moglich sind. Die Drehzahl ist nach oben hin bis zu 6321 min~!

moglich [17].

2.3.3 Forschung auf dem Bereich niedriger spezifischer Drehzahl

Fiir Einsatzgebiete gingiger Kreiselpumpen (n, = 10 ... 400 min™') sind in der Lite-
ratur unzahlige Studien in den letzten Jahrzehnten durchgefiihrt worden. Dazu zahlen
unter anderem Untersuchungen zu komplexen Stréomungsphdnomenen im Schaufelrad

[277; 28 29; B0], Optimierung von Schaufel und Spiralgehduseform [31; B32; B3], Nutzung
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Abbildung 2.3: Urspriingliche Darstellungsform (logarithmisch) zur Auslegung von Tur-
bomaschinen nach Otto Cordier [37]. Band mit effizienten Turbomaschi-
nen ist rot hervorgehoben.

von Modellen reduzierter Ordnung zur Leistungsanalyse [34] sowie die Beschreibung von
Kavitation [35}; 36]. Es gibt empirische Auslegungswerkzeuge, wie das Cordier-Diagramm
[37; 38 in Abbildung , welche sehr zuverldssig bei der Auslegung von Pumpen im
Betriebspunkt besten Wirkungsgrades (BEP) sind.

Soll das Pumpenlaufrad fiir kleine spezifische Drehzahlen ausgelegt werden, so bedarf es
schmaler, enger Schaufelkanéle. Begriindet werden kann dies durch die spezifische Dreh-
zahl, wenn man sie, wie in [I1] gezeigt, zusétzlich in Abhéngigkeit von Geometrieparame-
tern darstellt.

VQ Pl/2 ' ( by )1/2' (D2a+D2¢)1/2 (2.2)

CH3A T T WA\ Dy, 2. Dy,

Es gilt: je kleiner n,, desto kleiner die Schaufelaustrittsbreite b, bei gleichbleibendem
mittlerem Durchmesser D,,. Der Index a und 7 in Gleichung entsprechen der Innen-
und Auflendurchmesserposition der Druckkante des Laufrades, wahrend ¥ und ¢ die
dimensionslose Druckziffer und die dimensionslose Durchflusszahl darstellen. Die kleine
Schaufelaustrittsbreite macht jedoch die Herstellung immer anspruchsvoller, da die Sand-
kerne in den Gussmodellen leichter zusammenbrechen und die Zwischenrdume schwieri-
ger zu reinigen sind. Nach [39] liegt fiir gidngige GieBverfahren ein Herstellungslimit von
ba/ Dy, = 0,01 vor. Damit sind die konventionellen Designmethoden nicht ohne weiteres auf
niedrige spezifische Drehzahlen anwendbar. Im Folgenden sollen kurz einige Forschungs-
ergebnisse aufgelistet werden, in denen versucht wurde ein besseres Verstandnis beziiglich
des Laufraddesigns bei kleinem n, zu gewinnen.

Konventionelle Kreiselpumpe:
In [39] wird der Einfluss von Forménderungen des Laufrades und des Spiralgehduses
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auf das Betriebsverhalten untersucht. Dabei werden Betriebspunkte im n,-Bereich von
7 min~! bis 26 min~! untersucht. Die Ergebnisse zeigen, dass die Optimierung des Spiral-
gehéuses ausschlaggebend fiir effiziente Pumpen im Bereich kleiner n,-Werte ist. Der Ein-
fluss von Forménderungen beim Laufrad (hier Auslasswinkel 83) haben nur sehr geringen
Einfluss.

Seitenwandreibungsverluste und Stromungsinstabilitdten bei niedrigem Volumenstrom
konnen durch halboffene Pumpenréader reduziert werden. Dies wird in [40; 41] im Bereich
7min~! < n, < 13 min~! untersucht. Ein direkter Vergleich zeigt, dass halboffene Laufré-
der mit vergroBertem Verhéltnis von (i) Spaltabstand zur Zunge zu (ii) Laufradbreite am
Auslass das Instabilitdtsproblem nahezu eliminieren kénnen. Sie weisen jedoch kleinere
hydraulische Effizienz und eine kleinere Forderhohe auf, verglichen mit einem geschlosse-
nen Laufrad. Das liegt daran, dass die Tangentialgeschwindigkeit am Laufradaustritt bei
halboffenen Laufradern durch Riickstromung deutlich geringer ist.

Der Einfluss eines komplexen Mehrkanallaufrades, bestehend aus langen, mittleren und
kurzen Schaufeln, wurde in [42] fiir n, = 18 min~' auf das Kennlinienverhalten getestet.
Die Laufschaufelzahl wurde dabei zwischen 4 und 24 variiert. Fiir die komplexeste Konfi-
guration konnten die Stromungsinstabilitaten bei kleinen Volumenstrémen abgeschwécht
werden.

Pitot-Pumpe:

Die Forschungsergebnisse aus dem vorherigen Abschnitt haben gezeigt, dass die Anwen-
dung von herkémmlichen Radialpumpen fiir kleine n,-Werte, immer einen Kompromiss
aus Forderhohe, Kennlinienstabilitit und Effizienz darstellen. Die Pitot-Pumpe bietet
durch ihre Bauweise fiir niedrige n,-Werte einen effizienteren Betrieb, wurde jedoch in
der Wissenschaft bisher nicht intensiv erforscht. Es folgt daher ein kurzer Uberblick iiber
aktuelle Studien auf diesem Gebiet.

Der Einfluss zweier verschiedener Mehrkanallaufrader mit insgesamt 16 langen und kurzen
Schaufeln wird fiir eine Pitot-Pumpe in [43] mittels 3D stationdrer numerischer Simulatio-
nen untersucht (hier n, = 4 min~'). Das eine Laufrad ist vollstandig geschlossen, wihrend
das andere halboffen ist. Eine anschlieBende Energieanalyse zeigt, dass der sprunghafte
Ubergang zwischen Schaufelkanal und Rotorkavitit beim geschlossenen Laufrad fiir starke
Verluste sorgt. Hier bietet ein halboffenes Laufrad Vorteile. Dasselbe geschlossene Laufrad
wird in [44] fir n, = 4 min~! noch einmal untersucht. Diesmal liegt der Fokus auf den
Stromungsphdnomenen innerhalb des komplexen Mehrkanallaufrades. Es werden statio-
nire 3D Simulationen durchgefiihrt, wobei durch die Autoren festgestellt wird, dass sich
das hochste Risiko von Kavitation am Laufradeinlass auf der Saugseite befindet. Sie zei-
gen auflerdem, dass das Risiko der Stromungsablosung durch die zusétzlich eingefiihrten
kleinen Laufschaufeln reduziert werden kann.

Verschiedene geschlossene Laufrider werden fiir eine Pitot-Pumpe in [45] fir n, = 3 min™*

untersucht. Wie gewohnt bleibt der Schaufelkanalquerschnitt rechteckig und gerade, je-
doch wird der Aufweitungswinkel varriiert. Die Autoren zeigen, dass es durch Rezirku-
lation am Laufradauslass zu Effizienzverlusten von bis zu 5 % kommen kann, wenn der
Schaufelkanal nicht entsprechend dem Betriebspunkt ausgelegt wird.

Der Einfluss von Forménderungen des Diffusorkanals innerhalb des Pitot-Rohres auf die
Pumpenperformance wird in [46] mittels CFD untersucht. 3 Design-Konfigurationen wer-
den ausgewéahlt. Es kann gezeigt werden, dass Verdnderungen in der Querschnittsform
des Diffusors sich vorteilhaft auf die Kennlinien (Férderhohe, Effizienz und Leistung) und
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den Diffusorwirkungsgrad auswirken.

Ein &hnliches Ergebnisse wird in [47] festgestellt, wo die Deformierung des Diffusorka-
nals durch eine Netz-Morphing Technik in einer automatisierten Schleife erfolgt. Es wer-
den zwei Zielfunktionen untersucht: der Totaldruckverlust im Diffusor und die projizierte
Fldche des Diffusors im Rotor. Beide sind gegenlédufig, weshalb ein Satz an optimalen
Konfigurationen présentiert wird (die Pareto-Front).

2.4 Stromungsmechanik

Die Stromungsmechanik im rotierenden Laufrad einer Radialpumpe ist sehr detailliert
in der verfiigharen Fachliteratur dokumentiert. Hierbei sollen besonders die beiden Wer-
ke von Alexey Stepanoff [11] und Carl Pfleiderer [48] hervorgehoben werden. Sie bilden
zwei wesentlichen Grundlagenwerke beziiglich der Berechnung und Auslegung von Stro-
mungsmaschinen - insbesondere der Radialpumpen. Doch auch andere Fachbiicher geben
einen guten Uberblick iiber die Grundprinzipien in Radialpumpen [10; 49; (0; BI]. Auf
die wichtigsten Aspekte fiir diese Arbeit soll hier eingegangen werden. Mehr Details und
Herleitungen sind in den eben aufgefithrten Quellen zu finden.

2.4.1 Geschwindigkeitsdreieck

Betrag und Richtung des Fordermediums im Laufrad einer Radialpumpe sind davon ab-
héangig, ob man es von auflerhalb aus einem ruhenden System beobachtet oder sich in
einem rotierenden Bezugssystem mit dem Laufrad bewegt. Die Geschwindigkeit im festen
Bezugssystem nennt man Absolutgeschwindigkeit v, die Geschwindigkeit im rotierenden
System Relativgeschwindigkeit w. Beide stehen durch die Umfangsgeschwindigkeit u

uf = |w[ -7 (2.3)

miteinander in Relation. Die Umfangsgeschwindigkeit nimmt mit steigendem Radius line-
ar zu, wobei von konstanter Winkelgeschwindigkeit w ausgegangen werden kann. Fiir ein
Radialrad bedeutet dies unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten am Laufradeintritt
(Position 1) und am Laufradaustritt (Position 2). Hierbei gilt w,(71) < uq(r2). Die vekto-
rielle Addition von Relativ- und Umfangsgeschwindigkeit ergibt die Absolutgeschwindig-
keit:

v=u+w. (2.4)

Eine anschauliche Methode ist die Darstellung der Geschwindigkeitskomponenten in ei-
nem Vektordiagramm, welches auch als Geschwindigkeitsdiagramm bezeichnet wird (siehe
Abbildung . Diese Dreiecke konnen fiir jeden Punkt entlang der Strombahn innerhalb
der Schaufel bestimmt werden. Der Winkel zwischen Relativ- und Umfangsgeschwindigkeit
wird als 8 bezeichnet und der Winkel zwischen Absolut- und Umfangsgeschwindigkeit als
a . Des Weiteren wird fiir die Umfangskomponenten der Absolut- und Relativgeschwin-
digkeit der Index ,u“ verwendet. Die Meridiankomponente mit dem Index ,m* steht
senkrecht auf der Umfangsgeschwindigkeit.

Bei der Durchstromung des Radiallaufrades wird dieses von innen nach auflen durch-
stromt (siehe Abbildung [2.5)). Die Geschwindigkeitsdreiecke sind am Eintritt und Austritt
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Abbildung 2.4: Geschwindigkeitsdreieck mit Stromungswinkeln.

eingezeichnet. Die Relativgeschwindigkeit zeigt in Schaufelrichtung und die Umfangsge-
schwindigkeit tangential zur Kreisbahn. Solange die Stromung exakt der Laufradkontur
folgt spricht man auch von ,schaufelkongruenter Stromung®. Diese Annahme wird fiir die
theoretischen Betrachtungen an einer Pumpe durchweg angenommen, falls nicht anders
erwahnt. Damit entspricht der Relativwinkel 5 gleichzeitig dem geometrischen Aus- und
Eintrittswinkel des Laufrades. Gemafl Gleichung ergibt sich die Absolutgeschwindig-
keit fiir beide Positionen aus der vektoriellen Addition der beiden Terme.

Die Meridiangeschwindigkeiten am Laufradaustritt und -eintritt lassen sich auch tiber den
Volumenstrom beschreiben

Q

, 2.5
D1,2 s b1,2 ( )

V12| =
wobei der jeweilige Laufraddurchmesser D und die Schaufelradbreite b bekannt sein miis-
sen.

Durch die Kenntnisse tiber die Geschwindigkeitskomponenten lassen sich trigonometrische
Riickschliisse auf die Stromungswinkel ;2 im Laufrad aus Abbildung [2.5] ziehen.

tan 0 = _Jomal (2.6)
[ur| = [vu,1]

tan By = —10m2l (2.7)
[us| — |V

2.4.2 Rotierende Fluide (Rotor)

Rotiert man einen symmetrischen Fluidbehélter um seine Achse, so entsteht ein Flieh-
kraftfeld. Damit verbunden sind zur Aulenwand wirkenden Zentrifugalkréfte F'..,;, welche
dafiir sorgen, dass ein Fluidelement auf einer Kreisbahn gehalten wird. Diese rotierende
Kreisbewegung von Fluidelementen wird als Wirbelbewegung definiert. Fluidelemente auf
einer Kreisbahn haben die gleiche Winkelgeschwindigkeit w.
2
|F oont| = m|w|*r = mu

(2.8)
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Meridianschnitt Radialschnitt
A
Austritt (2)
Eintritt (1)
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uqg ! | Geschwindig-
Uy keitsdreiecke

Abbildung 2.5: Geschwindigkeitsdreiecke im Radialschnitt entlang des Schaufel-
schnitts A-B (angepasst von www.ksb.com).

Durch die zusétzliche Zentrifugalkraft muss sich ein Gleichgewicht im rotierenden Fluid
einstellen. Dieses ldsst sich anhand der Eulerschen Bewegungsgleichung fiir eine stationére,
reibungslose Rotationsbewegung wie folgt darstellen:

op _ |uf?

ar P
Der Zusammenhang wird auch als radiales Druckgleichgewicht bezeichnet und zeigt, dass
die zunehmenden Zentrifugalkréifte durch den ansteigenden Druckgradienten in radialer
Richtung ausgeglichen werden. Hierbei wird angenommen, das keine Quergeschwindigkei-
ten in der Stromung vorliegen - lediglich die Umfangsgeschwindigkeit w.

(2.9)

Kennt man den Geschwindigkeitsverlauf im rotierenden Behélter, so kann man durch
Integration von Gleichung [2.9] den entsprechenden Druckverlauf bestimmen. Allgemein
lasst sich der Geschwindigkeitsverlauf wie folgt definieren:

w -1 = konst. (2.10)

Der Exponent 7 kann dabei sowohl positive als auch negative Werte annehmen. Je nach
Wahl von 7 ergeben sich verschiedene Wirbelbewegungen. Zwei besondere Wirbelbewe-
gungen sollen hervorgehoben werden:

e Potenzialwirbel (engl.: free vortex): u - r' = konst.
e erzwungener Wirbel (engl.: forced vortex): w - r~! = konst.

Beim Potenzialwirbel nimmt die Winkelgeschwindigkeit mit zunehmendem Radius ab.
Die hochsten Geschwindigkeiten sind in Achsnéhe (siehe Abbildung . Er gentigt der
Bernoullischen Gleichung. Die Bernoullische Konstante aus Gleichung bleibt in ra-
dialer Richtung konstant - alle Teilchen haben die gleiche Energie. Dies kann man sich
bildlich anhand einer grofien Badewanne vorstellen, wo sich beim Ablassen des Wassers
am Boden des Behélters ein Wirbel ausbildet. Die Energie am dufleren Punkt des Wirbels
muss gleich bleiben, wahrend sich ein Fluidelement spiralférming in Richtung Ausfluss
bewegtﬂ Durch Integration von Gleichung erhalt man die Druckverteilung.

2
p T
P—DPo= §|’Uu|2 (1 - 72) (2.11)

°In der Realitdt stimmt dies nur fiir den duBeren Bereich. Es bildet sich ein sogenannter Rankine-
Wirbel aus, der in Achsndhe einen erzwungenen Wirbel besitzt.
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Abbildung 2.6: Charakteristischer Geschwindigkeits- und Druckverlauf eines Potenzial-

wirbels und eines erzwungenen Wirbels in radialer Richtung (R ist der
Auflenradius des Rotors).

Beim erzwungenen Wirbel ist die Winkelgeschwindigkeit iiber den Radius konstant. Ge-
schwindigkeit und Druck nehmen zur Aulenwand hin zu.

2

P 2 (T
. 1 2.12
P —Po 2|'U’ <T% ) ( )

Erzwungene Wirbel stellen sich z. B. in Behaltern ein, die um ihre Achse rotieren. Am
Beispiel der Pitot-Pumpe erfolgt dies in den rotierenden Wéande der Rotorkavitét, in der
sich auch das Pitot-Rohr befindet. Durch die Verblockung des Pitot-Rohres ist jedoch
eine Abweichung von der idealen, analytischen Losung in Kauf zu nehmen.

2.4.3 Kanalstromung (im Diffusor des Pitot-Rohres)

Die Umwandlung von kinetischer Energie in Druckenergie findet nach dem Laufrad in
Leitapparaten statt. In der Pitot-Pumpe ist dies der Diffusorkanal im Pitot-Rohr. Es
handelt sich im einfachsten Fall um einen divergenten Kanal mit wachsender Querschnitts-
flache A. Solche Kanéle werden auch Diffusoren genannt und finden vielfaltigen Einsatz,

wie z. B. bei Windkanélen, Turbinen, Pumpen oder auch anderen Kanalsystemen. Ent-
sprechend der Massenerhaltung

p|lv|A = konst. (2.13)
wird die Geschwindigkeit am Diffusoraustritt somit reduziert. Eine Aussage beziiglich des
Drucks lasst sich tiber die Bernoullische Gleichung gewinnen. Sie sagt in ihrer einfachs-
ten Form aus, dass die Gesamtenergie entlang einer Stromlinid?| fiir ein inkompressibles

3Unter einer Stromlinie versteht man eine Kurve, deren Tangentenrichtung mit der Richtung der
Geschwindigkeitsvektoren iibereinstimmt
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Fluid gleich bleibt. Dieser Zusammenhang lautet in seiner Hohenform fiir reibungsfreie,
stationdre Stromung wie folgt:
2
v
PR ol = H = konst. (2.14)
rg 29
Der Gesamtenergiebetrag setzt sich aus einem geodétischen Hohenanteil 2 , einem Druck-
anteil % , sowie einem Geschwindigkeitsanteil ;’—g zusammen. Mit sinkender Austrittsge-
schwindigkeit wachst am Diffusoraustritt der Druck. Das Stromlinienbild wird durch die
Querschnittserweiterung ebenfalls verédndert - der Abstand der Stromlinien am Austritt
nimmt zu.

a) Stromung in stetigen und unstetigen Diffusoren:

Das Design des Diffusors entscheidet iiber die Féhigkeiten zur Druckriickgewinnung. Wir
gehen hierbei von einer Stromung aus, die sich ausschliefflich in geradliniger Hauptstro-
mungsrichtung bewegt. Der simpelste Fall eines Diffusors liegt vor, wenn zwei unter-
schiedliche Querschnittsflachen A; und A, scharfkantig miteinander verbunden sind (Ab-
bildung . Man spricht in diesem Fall von einen wunstetigen Diffusor. Der Diffusor-
offnunungswinkel ¢ ist in diesem Fall 90°. Durch die sprungartige Aufweitung kann die
Stromung beim Ubergang von A; zu A, der Wandkontur nicht folgen und tritt nicht
als geschlossener Strahl aus. Erst nach einer gewissen Distanz stromabwarts legt sich die
Stromung wieder an. Der Bereich dazwischen ist gekennzeichnet durch einen Totraum
mit instationarer Wirbelausbildung. Diese sind hauptsachlich fiir die Druckverluste in
dem Diffusor verantwortlich. Der Carnotsche Verlustbeiwert (y.c,, fiir unstetige Diffuso-
ren ldsst sich unter diesen Annahmen analytisch aus dem Impulssatz ermitteln und ist
nur abhéngig vom Querschnittsverhaltnis Ay /A;.

Cv,Car = (jﬁ - 1)2 (2.15)

Fiigt man diesen Term in die Bernoullische Gleichung ein, so lasst sich dadurch ein zu-
satzlicher Druckverlustterm Apy ¢, berechnen.

Apy,car = CV,Car§A|'U’2 (2.16)

Trotz der rein analytischen Herleitung kénnen nur Naherungswerte berechnet werden,
da bisher keine Reibungsverluste entlang der Kanalwande beriicksichtigt werden. Diese
werden jedoch meistens durch die Wirbelverluste bei weitem iibertroffen, so dass immer
noch gute Ubereinstimmungen mit der Realitéit moglich sind.

Der Diffusorkanal im Pitot-Rohr zahlt zu den stetigen Diffusoren, wie in Abbildung [2.§|
Hier sinkt oder steigt die Neigung des Fluids zur Ablésung an den Kanalwédnden je
nach Querschnittsverhéltnis A;/A; und Diffusoréffnungswinkel §. Fir den optimalen De-
signpunkt ist es moglich die Stromung nahezu komplett anliegen zu lassen. Bewegen sich
die Fluidelemente im Diffusor in Stromlinienrichtung s durch den Kanal, so erfahren sie
einen positiven Druckgradienten dp/ds > 0, der sie daran ,hindert* voranzuschreiten.
Dies ist erst durch die eigene kinetische Energie des Fluids moglich. Besonders die Wand-
region ist bei realen Fluiden (hier: reibungsbehaftet) sehr sensibel, da in der Grenzschichtﬂ

4In dem grundlegenden Werk von Schlichting [53] zur Grenzschicht-Theorie ist die Dicke der Grenz-
schicht so definiert, dass sie an an der Wand startet und bis zu dem Bereich geht, wo die Geschwindigkeit
wieder 99 % der Kernstromung erreicht hat.
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Abbildung 2.7: Unstetige Kanalaufweitung durch Borda- oder Carnot-Stof8 [52].

Abbildung 2.8: Diffusoréffnungswinkel und Grenzschichtablosung im stetigen Diffusor
(adaptiert aus [54]).

kleinere Geschwindigkeiten vorliegen als in der Kernstromung. Ab einem gewissen Druck-
anstieg kann es je nach Geometrie zu einem ,Stillstand* des Fluids in der Wandregion
kommen, wodurch das Fluid hier entgegen der eigenen Stréomungsrichtung zuriickstromt.
Fiir das Geschwindigkeitsprofil bedeutet dies einen Sattelpunkt im Verlauf senkrecht zur
Wand. Dieses Phdnomen wird auch als ,,Grenzschichtablésung” bezeichnet und ist in Ab-
bildung dargestellt. Es bildet sich ein Wirbel aus, der wie eine Verblockung auf die
,gesunde® Kernstromung wirkt. Die effektive Querschnittsaufweitung wird dadurch redu-
ziert, was sich nachteilig auf die Druckriickgewinnung im Diffusor auswirkt. Nach [54] sind
fiir Offnungswinkel zwischen 5° < 6§ < 10° bestmégliche Diffusorleistungen méglich (bis zu
85 % ). In anderen Quellen wie [52] wird ein Bereich von 8° < § < 12° angegeben. Quel-
lentibergreifend kann man aber sagen, dass es ratsam ist, bei 6 < 15° zu bleiben. Hieran
erkennt man schon, dass eine rein analytische Aussage wie beim unstetigen Diffusor hier
nicht zu verniinftigen Ergebnissen fithren wiirde. Uberspitzt man den Offnungswinkel,
kommt es zur Grenzschichtablosung. Wird der Winkel zu klein, so dominieren die Rei-
bungsverluste an den langer werdenden Wéanden immer stiarker. Um Bernoulli weiterhin
verwenden zu konnen werden in der Wissenschaft haufig Korrekturfaktoren fiir bekannte
Offnungswinkel oder Querschnittsverhéltnisse genutzt.

Fiir beide Diffusortypen (stetig und unstetig) lasst sich durch Umwandlung der Bernoul-
lischen Gleichung zwischen Diffusorein- und austritt ein Diffusor-Wirkungsgrad np in
Gleichung definieren.

P2 — D1
[v1]? — |v2]?)

(2.17)

np =
5(

Fiir ein reales inkompressibles Fluid ist dieser immer kleiner 1, da die Stréomung in Dif-
fusoren durch Wandreibung und Grenzschichtablosung verlustbehaftet ist und somit die
kinetische Energie des Fluides nie vollstdndig in nutzbaren Druck umgewandelt werden
kann.
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b) Stromung durch Kriimmer:

Da der Diffusorkanal im Pitot-Rohr nicht nur eine Querschnittsaufweitung, sondern auch
eine raumliche Verwindung besitzt, soll ebenfalls dieser geometrische Effekt untersucht
werden. Wie bisher wird die Stromung durch ein ruhendes Rohr betrachtet. Wir befinden
uns daher weiterhin im Absolutsystem, wo keine Fluidrotation von auflen aufgepragt
wird (keine Energiezufuhr durch Laufrad oder dhnliches). Beim geraden Diffusor wurde
das Stromlinienbild durch Querschnittserweiterungen ,, gestort”. Weiteren Einfluss auf das
Stromlinienbild konnen Richtungsdnderungen der Stromung verursachen, wie z. B. durch
Stromungsumlenkung in einem Kriimmer.

Stromt das Fluid durch ein gekriimmtes Rohr, so wird seine Richtung kontinuierlich
durch die Umlenkung gedndert. Dafiir verantwortlich sind die Zentrifugalkrafte, die zur
Rohrauflenwand gerichtet sind. Sie sorgen im Kriimmer fiir einen Druckanstieg quer zur
Stromungsrichtung, wie er vorher schon in Gleichung beschrieben wurde. Der schema-
tische Druckverlauf ist fiir einen Rohrkriimmer in Abbildung dargestellt. Zum Ver-
gleich ist ebenfalls der Druckverlauf fiir ein gerades Rohr mit konstantem Durchmesser
abgebildet. Ohne Reibung wiirde der statische Druck konstant bleiben, da sich die Ge-
schwindigkeit nicht dndert. Fiir ein reales Fluid nimmt der Druck auf Grund von Rei-
bungsverlusten leicht ab. Der Druckverlauf éndert sich, wenn sich ein Fluid durch einen
Rohrkriimmer bewegt. So lange sich das Fluid in diesem Fliehkraftfeld befindet (bis zum
Krimmeraustritt) erfahrt es auf Grund seiner Massentriagheit eine weitere Kraft, die ei-
ne Zunahme des Drucks in radiale Richtung bis zur Auflenwand hin erlaubt. Dem Fluid
wird eine Wirbelbewegung aufgepragt, wobei die charakteristische Geschwindigkeit hier
die Meridiankomponenten v,, ist. Wiirde alleine das Bernoullische Gesetz mit Gravitation
wirken, so miissten bei den hohen Driicken auflen kleine Geschwindigkeiten vorliegen und
innen an der Achse bei den kleinen Driicken hohe Geschwindigkeiten. Wir wiirden also von
einem Potenzialwirbel sprechen. Gemessene Stromungsprofile, wie z. B. in Abbildung[2.10]
zeigen jedoch, dass ein erzwungener Wirbel dem Geschwindigkeitsprofil aufgepréigt wird.
Die Geschwindigkeit ist wie der Druck an der Aulenwand am grofiten. Die Ursache hierfir
ist die Ausbildung einer Sekundéarstromung im Kriimmer. Beim Eintritt in den Kriimmer
besitzt das Fluid in der Kernstromung die hochsten Geschwindigkeiten. Dadurch wirken
hier die grofiten Krafte auf das Fluid zur Aulenwand hin. Dort wird das wandnahe Fluid
in Umfangsrichtung verdrédngt und es bildet sich wie in Abbildung ein Doppelwirbel
aus, der sowohl im als auch gegen den Uhrzeigersinn verlduft. Das Fluid stromt somit
aus Kontinuitdtsgriinden an den Auflenseiten von auflen nach innen und in der Mitte von
innen nach auflen. Neben der Haupstromung in Achsrichtung liegt bei Krimmern daher
auch eine Querstromung vor, die fiir zusétzliche Verluste sorgt. Dieses Phanomen ist um
so stérker, je grofler die Fluidgeschwindigkeiten sind und je kleiner das Verhéltnis von
Krimmungsradius zum Rohrdurchmesser r/d ist.

An der Innenwand des Rohres kommt es neben den geringen Geschwindigkeiten ab dem

Kriimmerscheitel auch zu positiven Druckgradienten. Damit verbunden sind meist Stro-

mungsabslsungen (sieche Abbildung[2.10)). Es finden sich also beide Verlustarten (Reibungs-
und Wirbelverluste) wie beim Diffusorkanal hier vor. Zusétzlich mussen beim Kriimmer

aber noch Sekunddrstromungsverluste beriicksichtigt werde.

Die Grundlagen zur mathematischen Beschreibung dieser Querstromungen in Kriimmern
wurden im Jahre 1928 durch William Reginald DeanE] gelegt. In seiner Arbeit [55] tiberla-
gert er eine laminare Stromung in einem gekriimmten Kanal mit unendlich hohen Wanden

Sbritischer Angewandter Mathematiker und Strémungsmechaniker, 1896-1973
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Abbildung 2.9: (links) Schematische Druckverteilung in Stromungsrichtung, (rechts)
Im Rohr-Kriimmer gemessene Druckverteilung bei v = 24 m/s, Re
100000, Im WS = 0,098 bar, Stromungsrichtung von links oben nach
rechts unten (beide aus [58]).

mit einer wirbelartigen Instabilitat. Ziel ist es herauszufinden, in wie weit die Stabilitat
der Stromung durch die Umlenkung im Kanal beeinflusst wird. Er konnte analytisch zei-
gen, dass ab einem kritischen Wert das System instabil wird, woraus Sekundérstréomungen
entstehen (siche Abbildung [2.11). Die charakteristische Zahl hierfiir ist die nach ihm be-

nannte Dean-Zahl De.

3
De:‘vy‘-\/Z:Re-\/Z (2.18)

Sie lasst sich auch als ein Verhéltnis der Reynolds-Zahl Re darstellen. Hierfiir ist wieder
eine charakteristischen Lange [ notig, welche gegebenenfalls auch dem Rohrdurchmesser
entspricht. Der Kriimmungsgradius r bezieht sich auf die innere Begrenzungsfliche des
gekrimmten Rohres. Die nach Dean [55] gefundenen Erkenntnisse gelten nur fir sehr
niedrige Reynolds-Zahlen. Eine Ausweitung auch auf Bereiche grofierer Reynolds-Zahlen
wurde anschlieBend durch [56] durchgefiihrt. Er konnte zeigen, dass fiir kleine Werte (De
< 54) ein stabiler Zustand ohne Sekundarstromungen vorliegt. Dies ist realisierbar bei
sehr kleinen Geschwindigkeiten oder sehr grofien Verhaltnissen des Kriimmungsradius
zum Rohrdurchmesser r/d. Praxisrelevant sind jedoch fast ausschliellich die Bereiche
fiir De > 54 - also Bereiche mit Sekundérstromungen. Die kritischen De-Werte wurden
1958 noch einmal analytisch in einer genaueren Methode durch [57] bestatigt. Um ein
besseres Gefiihl fir den kritischen Dean-Wert zu bekommen, sind in Abbildung die
Geschwindigkeitsverteilungen in einem Rohrkriimmer fiir eine laminare (Re = 2050) und
eine turbulente Rohrstréomung (Re = 11770) dargestellt. In beiden Féllen liegt ein Kriim-
mungsradius zu Durchmesserverhéltnis von d/r = 1/100 vor. Fiir die laminare Stromung
resultiert eine Dean-Zahl von De = 205 und fiir den turbulenten Fall De = 1177. In
beiden Fallen sind wir weit iber dem kritischen De-Wert von 54, obwohl in praxisna-
hen Anwendungen meist mit noch groBeren Reynolds-Zahlen zu rechnen wére. Dies zeigt
die Unvermeidbarkeit von Sekundéarstromungen in gekrimmten Kanélen, die auch durch
Forménderung/-optimierung nicht komplett aufgehoben werden konnen.
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Abbildung 2.10: Entwicklung der Geschwindigkeitsprofile in einem Kriimmer in Stro-
mungsrichtung, aus [58]. Positive Druckgradienten kénnen besonders
auf der Innenseite des Kanals zur Grenzschichtablosung fiihren.

Abbildung 2.11: (links) Schematische Charakterisierung des Doppelwirbels in Kriim-
mern [59], (rechts) Visualisierung der Sekundérstromung in einem 90°-
Rohrkriitmmer durch fluoreszierende Losung, aus [60].

laminar turbulent

Abbildung 2.12: Geschwindigkeitsverteilung [m/s] fiir eine laminare (Re = 2050, De
= 205) und eine turbulente (Re = 11770, De = 1177) Strémung in
einem Rohrkriimmer bei einem Verhéltnis von Rohrdurchmesser zu
Kriimmngsgradius von d/r = 1/100, aus [59].
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Abbildung 2.13: links: Verteilung der turbulenten kinetischen Energie £ hinter einem
einfliigeligen Standard-Pitot-Rohr. Der Pfeil zeigt die Rotationsrich-
tung des Rotors an; rechts: Stromlinienverlauf und Geschwindigkeits-
verteilung im Rotor um das Pitot-Rohr.

2.4.4 AuBlenumstromung

Bisher wurde nur die Stromungsmechanik innerhalb des Pitot-Rohres im Diffusor-Kanal
beschrieben. Formanderungen des Diffusors ziehen aber auch Verédnderungen in der Ro-
torstromung nach sich. Beispielhaft ist in Abbildung die Verteilung der turbulenten
kinetischen Energie k dargestellt, wie sie aus den spater durchgefithrten Simulationen ab
Abschnitt [5| erhalten wird. Gebiete hoher k-Werte (Farbe rot) sind Orte starker Vermi-
schungsverluste und sind zu vermeiden. Zusétzlich ist die Visualisierung der Stromlinien
im Geschwindigkeitsfeld des Rotors dargestellt. Zwei Arten von Stromungsfithrung lassen
sich unterscheiden:

e die dulere Umstromung um das Pitot-Rohr im Rotor,
e die Kanalstromung im Diffusor des Pitot-Rohres.

Die Grenzschichttheorie hilft wie beim Diffusor im vorherigen Abschnitt auch hier zur
Erklarung der Stréomungsablosung bei umstromten Korpern. Die viskosen Wandeffekte
sorgen fiir die Ausbildung einer Grenzschicht, welche dem Fluid durch Reibung immer
mehr Energie entzieht. Kommt es dann auch noch zu Druckanstieg, kann es passieren, dass
die Stromung ablost. Im Geschwindigkeitsprofil liegt am Ablosepunkt ein Wendepunkt
vor und es kommt stromab zur Riickstromung in Wandnéhe. Durch die Ablésung bedingt,
andert sich stromab die Druckverteilung am Korper im Vergleich zur komplett anliegenden
Stromung. Am Beispiel eines ruckartig anfahrenden Kreiszylinders in Abbildung [2.14]
nach [61] soll dies verdeutlicht werden. Im Bild wird fiir die 6rtliche Druckverteilung der
dimensionslose Druckbeiwert Cp verwendet

P~ P
CICI

C, = (2.19)

wobei po, der Ruhedruck der Zustromung ist. Der Beiwert ist im Staupunkt in Punkt A
gleich 1. Im Anfahrmoment (¢ = 0) ergibt sich eine symmetrische Druckverteilung iiber den
Zylinder, welche der analytischen aus der Potentialtheorie entspricht. Druckenergie wird
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stehend bewegt
-3

Abbildung 2.14: Strémungsablosung an einem Zylinder, aus [61]. Gezeigt wird die
Druckverteilung Cp fiir einen stehenden Zylinder und fiir einen Zylin-
der, der durch das Medium bewegt wird. Das entstehende Ablésegebiet
ist in der oberen Abbildung schraffiert gezeichnet.

von A nach B abgebaut und in kinetische Energie umgewandelt. Auf der Riickseite von
B nach C passiert das Gleiche nur umgekehrt. Durch die Reibungsverluste in der Grenz-
schicht kommt es mit fortschreitender Zeit (¢ > 0) zur Stromungsablésung im Punkt D.
Die abgebremste Grenzschicht wird durch den steigenden Druck nach auflen getragen und
in Form von Wirbeln stromabwiérts transportiert. Da die Generierung der Wirbel Ener-
gie bedarf, sinkt die Bernoullische Konstante im Nachlauf eines umstromten Korpers in
Folge von Reibung und Ablésung. Ein bekanntes Stromungpshdnomen bei umstromten
Koérpern ist die Karmansche Wirbelstrafle, welche aus rechts und links drehenden Wirbeln
besteht, die stromab getragen werden. Es bildet sich die sogenannte Nachlaufdelle. Durch
Vermischung gleichen sich die Geschwindigkeits- und Druckschwankungen stromab wieder
aus.

Fiir die abgeloste Stromung konnte anhand des Kreiszylinders in Abbildung gezeigt
werden, dass sich eine Druckdifferenz zwischen Vorder- und Riickseite einstellt. Dadurch

entsteht eine Druckkraft F'p, die sich aus den Driicken normal zur umstromten Korper-
flache S ergibt.

|Fp| = j{p'dS (2.20)

Integriert man die Wandschubspannungen 7, iiber die benetzte Flache, ergibt sich die
Reibungskraft F'p, welche in der Pitot-Pumpe den Seitenwandreibungsverlusten am Pitot-
Rohr entspricht.

|Fp Z]{\Twl ~dS (2.21)

Um zu zeigen, wie man mit einfachen Mitteln die Verluste in der Nachlaufstromung
eines Kreiszylinders reduzieren kann, ist in Abbildung das gezielte Einfithren von
Fithrungsblechen dargestellt. Diese werden in den Nachlauf montiert, um die Druckver-
luste im Totwasser zu reduzieren, was sich insgesamt auch positiv auf den dargestellten
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Widerstandsbeiwert Cy,p auswirkt. Er steht in direkter Korrelation zur Widerstands-
kraft F'p:

[Fp|

Analog folgt fiir den Widerstandsbeiwert Cyy, p durch den Druckanteil:

|Fp|
Cur = 315 (2.23)

Der Gesamtwiderstandsbeiwert Cy ergibt sich aus der Summe von Cyyp und Cy p.

Dies zeigt den positiven Einfluss von Forménderungen auf das Stromungsverhalten, wenn
man bewusst konstruktive Anderungen vornimmt. Es zeigt jedoch, dass man das Stré-
mungsfeld so gut es geht verstehen sollte und das nicht die erste und simpelste Idee
zum Erfolg fithrt. Der Ansatz (oder die Wahl der Design-Parameter) entscheidet tiber die
Moéglichkeiten des Optimierungspotenzials.

Zur Bewertung der Formanderung des Pitot-Rohres auf das Gesamtsystem ,,Pitot-Pumpe“
werden andere dimensionslose Leistungsbeiwerte herangezogen. Dazu zahlen der Diisen-
wirkungsgrad np und die Pumpeneffizienz 7. Die vorangehenden Erklarungen iiber die
Entstehung von Druck- und Reibungskraft an umstromten Korpern sollen jedoch zeigen,
dass hinter den in dieser Arbeit verwendeten Effizienzwerten eigentlich stromungsmecha-
nische Vorgénge stecken, die durch die Forménderungen verursacht werden. Abloseffekte,
Reibungsverluste und das Geschwindigkeits- und Druckfeld im Rotor stehen in stdandiger
Interaktion mit Forménderungen des Pitot-Rohres. Die Originalform der Auflenkontur
(Profiltropfen) ist fiir das Pitot-Rohr samt Diffusorkanal in Abbildung abgebildet.

Mit diesem Kenntnisstand soll der Uberblick iiber den Aufbau und die Funktionsweise der
Pitot-Pumpe abgeschlossen werden. Das Ziel war es dabei die grundlegenden Besonder-
heiten dieser speziellen Radialpumpe hervorzuheben und auf die stromungsmechanischen
Interaktionen des Pitot-Rohres einzugehen. Da in dieser Arbeit auch eine Adaption der
Pitot-Pumpe zur Trennpumpe erfolgt, soll im folgenden Abschnitt ein kurzer Uberblick
iiber den aktuellen Stand der mechanischen Mehrphasentrennung gegeben werden.
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Abbildung 2.15: Reduzierung der Nachlaufverluste eines Zylinders durch ,,Formopti-
mierung® in Wasser bei Re = 7 - 10*. Pfeil gibt Stromungsrichtung
vor. Fiir jeden Kreis wird der Widerstandsbeiwert Cy, mit angegeben.
Gezielter Einsatz von Fithrungsblechen im Nachlauf sorgt fiir eine Ver-
ringerung der Verluste, aus [62].

Querschnitt A-A

Diffusorkanal

AuRenkontur

Rotations-
richtung

Abbildung 2.16: Querschnitt (A-A) durch die AuBenkontur des Tropfenprofils eines
Standard-Pitot-Rohres (weifle Flidche im Querschnitt ist der Diffusor-
kanal). Im Hintergrund sind die Laufrader der Pitot-Pumpe violett
dargestellt.






Kapitel 3

Mechanische Trennung

Liegen in einem Gemisch mindestens zwei nicht mischbare Phasen unterschiedlicher Dich-
te vor, so ist es moglich diese auf mechanischem Wege voneinander zu trennen. Es ist
nur eine Frage der Verweilzeit. Benétigt wird dafiir eine Trennkraft, welche durch die
Massentragheit der beiden Phasen unterschiedlich stark wirkt. Je grofler die Dichte, desto
starker wirkt die Kraft. Dabei kann man folgende Stoff-Systeme unterteilen:

o gasformig-fest oder fliissig-fest;
o gasformig-fliissig;

o gasformig-fliissig-fest;

o fliissig-fliissig.

Entscheidend fiir die Trennzeit ist der Dichteunterschied zwischen den Phasen und der
Partikel- oder Tropfendurchmesser. Dennoch ist darauf hinzuweisen, dass fiir jedes der
erwahnten Systeme andere physikalische Gesetze gelten. Dazu zahlen z. B. die Interak-
tionsmechanismen an der Grenzschicht, sowie die Sensibilitdt der dispersen Phase auf
die Turbulenz in der umgebenden Stromung. Oltropfen in Wasser benotigen geringere
Turbulenz und Scherkrafte bis zum Tropfenaufbruch als Feststoffpartikel. Kommt es zum
Tropfenaufbruch, ist dies nach Stokes durch den geringeren Tropfendurchmesser mit ei-
ner reduzierten Trenneffizienz verbunden. Im Folgenden soll ein kurzer Uberblick iiber
Abmafe, sowie Vor- und Nachteile der einzelnen Methoden gegeben werden. Eine mathe-
matische Beschreibung der Wirkprinzipien kann in [63] nachgelesen werden.

3.1 Sedimentation

Als treibende Kraft fiir die Phasentrennung wird die Gravitation genutzt. Ist der Behélter,
in dem die Trennung stattfindet, abgeschlossen und ohne Austausch mit der Umgebung,
so spricht man von einem diskontinuierlichen Betrieb (siehe Abbildung [3.1h). Das Ge-
misch trennt sich nach einer gewissen Verweilzeit ¢, wobei das Fluid mit der kleineren
Dichte sich oben ablagert. Durch den einfachen Aufbau und die gute optische Visualisie-
rung der Stromungsvorgange ist es bevorzugt dazu geeignet, um Mehrphasenmodelle in
Simulationen mit Experimenten zu validieren (in [64] z. B. fiir die Ol-Wasser-Trennung).
Fiigt man wie in [65] schrage Platten in das Becken ein, so wird auf Grund der geringeren

27
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purified liquid

suspension

sediment

J } concentration
wave

(a) Gravitation im diskontinuierlichen Betrieb, (b) Gravitation im diskontinuierlichen Be-
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(c) Schnitt durch einen Lamellenabscheider im kontinuierlichen Betrieb nach [66]. Olauslass
erfolgt iiber Rohre an Oberfliche (,,outlet*). Wasser gelangte iber Bohrungen am Boden aus
dem Becken (nicht in Schnitt erkennbar).

Abbildung 3.1: Sedimentationstrennung im kontinuierlichen und diskontinuierlichen
Betrieb.

Sedimentationsstrecke der Trennvorgang verbessert, was die Wirtschaftlichkeit gegeniiber
einem einfachen Becken erhoht. Der Einbau solcher schriger Platten ist in Abbildung [3.1p
schematisch dargestellt.

Im Gegensatz dazu werden auf Bohrinseln vorwiegend Sedimentationsbecken im kontinu-
ierlichen Betrieb verwendet. Hier wird vorwiegend ein Gemisch aus Gas, Ol und Wasser
voneinander getrennt. Um die benotigten Verweilzeiten trotz des Durchflusses einzuhalten
sind groe Abmessungen notwendig. Erhohte Driicke sowie die Bildung von Gaspfropfen
am Einlass machen das Sedimentationsbecken gréfier und kostspieliger. In [66] wird ein
solches Becken fiir den kontinuierlichen Betrieb im Realmafistab mittels CFD untersucht,
welches auch in Abbildung [3.Ik dargestellt ist. Es liegen Abmafie von rund 13 m x 5 m
x 1 m (L x H x B) und einem Tagesdurchsatz von 150.000 m?* vor. Die hier untersuchte
Fliissig-Fest-Trennung wird sowohl mit schriagen Platteneinsédtzen als auch ohne unter-
sucht. Es zeigt sich, dass der Platteneinbau die Trenneffizienz der Anlage von 75 % auf
93 % erhoht.
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3.2 Fliehkraftabscheider

Hier wird statt mit Gravitation mit Zentrifugalkraften gearbeitet. Sie entstehen durch
die Drehbewegung des Fluides in einem festen Gehéuse. Das leichtere Fluid bewegt sich
in die Achsenmitte und kann dort abgesaugt werden, wihrend die schwerere Phase im
Auflenbereich bleibt. Géngige Bezeichnungen fiir solche Separatoren sind auch Zyklon
oder Hydrozyklon. Thren Ursprung fanden sie beim Entfernen von Feststoffpartikeln aus
Gasen oder Fliissigkeiten, da sie ohne rotierende Teile sehr robust und wartungsarm sind.
Ein Beispiel fiir einen solchen Zyklon mit tangentialer Einstromung ist in Abbildung
zu sehen. In den letzten Jahrzehnten wurden diverse Untersuchungen an solchen Zyklonen
vorgenommen, wie z. B. in [68; [69]. Um ein Gefiihl fir die Betriebsgrofien eines Zyklons
zu kriegen sei auf die Arbeit von [70] verwiesen. Der Zyklon hat eine Lénge von 0,9 m
und einen Durchmesser von 0,05 m. Er arbeitet im Bereich @ = 2,5 ... 8,75 m®/h. In
[71] findet sich eine detaillierte Zusammenfassung iiber gesammelte Erfahrungswerte auf
dem Bereich der Ol-Wasser-Trennung mit Zyklonen. Dies beinhaltet Punkte wie Leistung,
Installation, StorgroBen, Tropfengréfenverteilungen aber auch Kostenvergleich zu anderen
Trennmethoden. Ein Nachteil von Zyklonen ist das Aufbringen des Druckabfalls in der
Anlage, welcher entweder vom Forderdruck aus der Olquelle aufgebracht werden muss (was
bei jungen Olquellen noch zutrifft) oder aber durch eine vorgeschaltete Pumpe erfolgt.

Eine andere Bauweise von Fliehkraftabscheidern ist der Axialzyklon, wie er in Abbil-
dung dargestellt ist. Untersuchungen hierzu wurden in [72} [73] an einem Axialzyklon
mit einem Durchmesser von 100 mm fiir Salzwasser und Mineralol durchgefithrt. Die
Lange zwischen Drallelement und Auslass betragt 1,7 m und der Auslegungsdurchsatz
liegt bei 56,5 m3/h. Die Unterschiede in Experiment und Simulation werden in [72] wie
folgt begriindet: (i) die Physik im Widerstandsmodell gibt nicht akkurat die Interaktion
zwischen den Phasen wieder, (ii) da kein anisotropes Modell fiir turbulente Dispersion in
URANS-Modellen vorhanden ist, kann diese nicht akkurat beriicksichtigt werden und (iii)
die verwendeten mittleren Tropfendurchmesser in den Simulationen spiegeln nicht die rea-
len Tropfenverteilungen im Experiment wieder. Diese aktuellen Untersuchungen zeigen,
dass weiterhin Forschungsbedarf an akkuraten und kostengiinstigen Mehrphasenmodellen
besteht.

3.3 Zentrifugen

Werden die Zentrifugalkréfte nicht durch die Drehbewegung des Fluides, sondern durch
die Gehauserotation erzeugt, so spricht man von einer Zentrifuge. Es gibt diverse Baufor-
men, auch wieder im kontinuierlichen und diskontinuierlichen Betrieb. In Abbildung
soll die Funktionsweise anhand einer kontinuierlichen Tellerzentrifuge verdeutlicht werden.
Sie beinhaltet zusétzlich zu den rotationssymmetrischen Aulenwénden auch schriage, ro-
tierende Platten. Nachdem das Gemisch axial von oben eingestromt ist, sammelt sich die
Phase mit der hoheren Dichte an der seitlichen Aulenwand und die leichtere Phase gelangt
zum oberen Auslass. In [75] wird der Einfluss von Geometrieinderungen fiir eine dhnli-
che Tellerzentrifuge im Bereich Ol-Wasser-Trennung numerisch untersucht. Die Zentrifuge
hat einen Gesamtdurchmesser von 150 mm und eine Hohe von 95 mm und wird bei n =
48.000 min~! betrieben. Der Durchsatz betriagt 0,57 m®/h. Bei der Tubularzentrifuge in
Abbildung erfolgt die Durchstromung komplett axial. Der Kompromiss im Betrieb-
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(b) Axial-Zyklon mit festen Leitschaufel als Drallelement. Adaptiert nach [72].

Abbildung 3.2: Zentrifugalkrifte durch Drehbewegung der Stromung (feste Wénde).

spunkt besteht darin ein passendes Verhéltnis aus Axial- und Radialgeschwindigkeit zu
finden. In wird fiir den Bereich der Kleinstpartikelsduberung eine Tubularzentrifuge
verwendet und der Einfluss verschiedener Betriebsparameter auf die Trenneigenschaften
untersucht. Die Zentrifuge hat einen Durchmesser von 43 mm, eine Linge von 226,5 mm
und wird bei bis zu 40.000 min~—! betrieben. Die untersuchten Durchsitze sind relativ
klein und liegen bei 0,1 ... 0,4 1/min.

3.4 Trennpumpen

Die Idee der gleichzeitigen Trennung und Forderung in einem Gerét ist nicht neu. Aber:
diese Anséitze sind in der Forschung hauptséchlich fiir die Gas-Fliissig- und Gas-Fliissig-
Fest-Trennung untersucht worden. In [77] wird eine adaptierte Zentrifugalpumpe vorge-
stellt, die fiir den Einsatz in Flugtriebwerken genutzt werden soll. Es soll ein Gemisch
aus Ol und Beliiftungsluft aus dem Schmierélkreislauf entfernt und getrennt werden. Das
zuriickgewonnene Ol wird anschlieend wieder in das System gepumpt. Die Gasanteile im
Gemisch sind kleiner 18,7 %. Der verwendete Aufbau wird in Abbildung dargestellt.
Am Einlass stromt das Gemisch axial ein. Das resultierende Zentrifugalfeld trennt Ol und
Gas voneinander. Anschliefend wird stromab das Gas an der Achse abgesaugt, wahrend
das Ol iiber ein Radialrad weiterbefoérdert wird. Fiir die untersuchten Betriebspunkte in
[77] lassen sich sowohl Ol als auch Gas zu 100 % voneinander trennen. Der Durchfluss liegt
bei 1700 1/h, wobei fiir n = 1500 min~! eine Férderhéhe von 2,2 m fiir das Ol nach der
Trennung erzielt wird. Neben dem neuen Konzept zur gleichzeitigen Trennung und Forde-
rung wird in [77] auBerdem untersucht, ob das Prinzip ,Trennpumpe® in einer Maschine
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(a) Teller-Zentrifuge mit Einlass (,,feed) (b) Prinzip einer Tubularzentri-

und den beiden Ausldssen (,underflow® fuge, aus [67]. Gemisch stromt an
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Abbildung 3.3: Zentrifugalkrifte mittels rotierender Gehdusewand (rot markiert).

iiberhaupt notwendig ist. Es werden experimentelle Druckverlaufe fiir einen entkoppelten
Entwurf gezeigt, bestehend aus einem herkdmmlichen Zyklon, der durch eine Zulaufpum-
pe gespeist wird. Stromab des Zyklons wird eine weitere Pumpe nachgeschaltet, um das
getrennte Fluid zu férdern. Diese Kombination aus Zyklon und nachgeschalteter Pumpe
fithrt zu starken Druckschwankungen. Sie begriinden in [77] die Schwankungen mit den
unterschiedlichen Volumenstréome zwischen Zyklonein- und auslass, die im normalen Be-
trieb bei atmosphéarischem Druck automatisch ausgeglichen werden (nur die Zulaufpumpe
am Einlass entscheidet tiber die Bilanz zwischen Aus- und Einlass). Die zusétzliche Pum-
pe am Zyklonauslass wird in der Realitdt durch den festgelegten Betriebspunkt immer
fiir leichte Unterschiede innerhalb der Bilanz sorgen. Die Folge ist ein kontinuierliches
Fiillen und Entleeren des Zyklons, woraus die Druckschwankungen resultieren. Zur Behe-
bung des Problems wére eine aufwendige und schnelle Regelungstechnik notwendig, welche
die Schwankungen in der Bilanzierung beriicksichtigt und gegensteuert. Die Tests in [77]
wurden fiir zwei verschiedene Zyklone mit nachgeschalteter Pumpe ausprobiert. Beide
mit dhnlichen Ergebnissen. Das Fazit ist, dass weiterer Forschungsbedarf an gekoppelten
Systemen zur Trennforderung besteht.

Eine andere Trennpumpe fiir Gas-Flissig-Gemische wird in Abbildung[3.4b dargestellt. Sie
basiert auf den Untersuchungen aus [78] und ist auch nutzbar fir Drei-Phasen-Trennung
(fest-gasformig-fliissig). Gedacht ist der Aufbau primér fir die Offshore-Industrie, wo ne-
ben Gas und Ol auch Feststoffpartikel mit geférdert werden. Da das Gas in den Forderlei-
tungen im Offshore-Bereich haufig als transiente Gaspfropfen vorliegt, haben Sedimenta-
tionsbecken hier starke Einbuflen in der Trenneffizienz. Die neue Trennpumpe soll jedoch
auch bei Pfropfenstromung effizient trennen. Das Gemisch stromt axial in die Maschine
ein. Stromab folgt ein Laufrad aus 8 Schaufeln, das nach beiden Seiten offen ist. Hier wird
zuerst das Gas abgetrennt und auf der Motorseite abgefiihrt. Fluid und Feststoff werden
mit dem Laufrad weiterbeférdert, wobei der Druck im Fluid erhoht wird. Die Feststoff-
partikel werden an die AuBlenwand geschleudert, so dass an getrennten Stellen Fluid sowie
Partikel jeweils entnommen werden koénnen. Der Rotor hat einen Gesamtdurchmesser von
130 mm und wird bei n = 3000 min—! betrieben. Maximale Druckdifferenzen zwischen
Ein- und Auslass von 5 bar sind erreichbar.
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(b) Trennpumpe fiir fliissig-gas-fest nach [78].

Abbildung 3.4: Konzepte fiir Trennpumpen aus fritheren Forschungsprojekten

3.5 Dimensionslose Parameter fiir die Trennpumpe

In der Pumpenindustrie ist es eine gingige Form die Kennlinie als Funktion der Forder-
héhe H iiber den Volumenstrom () darzustellen. Bei der Adaption der Pitot-Pumpe zur
Trennpumpe spielt jedoch nicht nur die Energieiibertragung im Fluid eine Rolle, sondern
auch die Trennungsgiite. Das Betriebsverhalten hierfiir ist bisher génzlich unbekannt. Das
Ziel ist es ein allgemeingiiltiges 1D-Auslegungs-Werkzeug fiir die Trennpumpe zu entwi-
ckeln, welches es erlaubt Betriebspunkte und Abmafe fir zukiinftige Priifstdnde schnell
und zuverlassig vorhersagen zu konnen. Die Grundidee basiert auf den dimensionslosen
Kennziffern der Stromungsmaschinen [I1]. Sie werden im Folgenden fir die Trennpumpe
angepasst. Fir die Stoffwerte werden in den CFD-Simulationen Mischungswerte genom-
men, basierend auf den Volumenanteil oy der dispersen Phase. Fiir die mittlere Dichte p,,
gilt

Pm = Qapq + (1 — ag)pe. (3.1)

(i) Druckziffer V:
Die Energietibertragung der Pumpe iiber den Hochdruckauslass HDA wird tiber die di-

mensionslose Druckziffer ¥ nach [10] definiert

2 2
Ae Apiot PHDA—DPEin YHDA VEin
U

U _ _ PmHDA __ _ PmHDA 2 3.9
HbA u?/2 u?/2 u?/2 (32)
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mit den enstprechenden Geschwindigkeiten am HDA

MHEDA (1 — FS)mpmn

v A= p = pen 3.3
o Pm,aDA A Pm,HDA A (3:3)
und am Einlass
m in
Pm,Einy

Fir die Druckziffer wird die spezifische Arbeit in der Stufe in Bezug auf die kinetische
Umfangsenergie genommen (AuBendurchmesser D vom Rotor). Die spezifische Arbeit Ae,
kann fiir inkompressible Stromung mit hinreichender Genauigkeit durch die Totaldruck-
anderung Apy,; beschrieben werden. Der Einfluss geodéatischer Hohendnderung zwischen
Ein- und Auslass wird als vernachlassigbar betrachtet.

(ii) Durchflusszahl ®:

Bei der reinen Pumpférderung ist die Durchflusszahl ® nach [10] definiert durch den Vo-
lumenstrom @, der dimensionslos gemacht wird, in dem man ihn durch das Produkt aus
Umfangsgeschwindigkeit und Rotorkreisflache (u- A) teilt. Letzteres stellt einen Volumen-
strom dar, der durch die Rotorfliche A mit dem Betrag der Umfangsgeschwindigkeit u
stromt. Fir die Trennpumpe ergibt sich daraus folgende Beziehung:

= = = ) 3.5
u-A D3-7m2-n pupn-D?-m?n (35)

(iii) Schnelllaufzahl o:

Bei der Pitot-Pumpe zur reinen Forderung wurde bisher immer auf die spezifische Dreh-
zahl n, verwiesen. Diese ist jedoch dimensionsbehaftet und fiir eine erste Analyse iiber die
Zusammenhange von Betriebsverhalten und Trennqualitat unvorteilhaft. Es wird statt-
dessen die dimensionslose Schnelllaufzahl ¢ nach [10] genutzt, welche jedoch die gleiche
Aussagekraft besitzt wie die spezifische Drehzahl. Man kann die Laufzahl auch tiber die
beiden dimensionslosen Grofien ® und ¥gp4 bestimmen.
o=mn- = .
\/ Pm,Ein * (Aeu ’ 2)3/4 \Ijil/éA

(iv) Durchmesserzahl ¢:

Die Durchmesserzahl nach [51] dient im Pumpenbau zum Groflenvergleich verschiedener
Laufrader mit dem Gesamtdurchmesser D. Sie bezieht den Laufraddurchmesser auf den
Durchmesser einer dquivalenten Diise. Bei der Diise wiirde bei gleichem Volumenstrom
() ein Druckunterschied entstehen, der der spezifischen Forderarbeit Ae, der Pumpe ent-
spricht.

1/4
5o D Pumac A2 VT Wi, (3.7)
4-Q m2E 2 @1/2 :
T2 Aey wmn
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(v) Trennpumpenfaktor Krep,:

Um die Verweilzeit und die einwirkenden Kréfte im Rotor in Beziehung zu setzen, wird ein
neuer dimensionsloser Koeffizient eingefiihrt: der Trennpumpenfaktor Kr,.p,. Seine erste
Komponente ist der Flow-Split F'S, mit dem auf die Verweilzeit des Gemisches Einfluss
genommen wird. Er beschreibt das Verhltnis der Durchfliisse am Niederdruckauslasq]
(NDA) und dem Gesamtdurchfluss am Einlass.

Fg = NDA (3.8)
MEgin

Je grofler F'S desto mehr Durchfluss geht durch den NDA und je mehr Zeit hat das
Fluid im Rotor bis zum Pitot-Rohr zu gelangen. Die zweite Grofie ist der Quotient /vy,
zwischen der Umfangsgeschwindigkeit (u bedingt durch Drehzahl) und der Meridiankom-
ponente am Einlass (v, bedingt durch die Flussrate am Einlass). Der Quotient gibt somit
ein Verhéltnis zwischen Trennkraft und Verweilzeit wieder. Die gesamte Beziehung fiir
den Trennpumpenfaktor K ..., lautet

U D -7m-n FS - d?
Ktrenn = FIS - — = IS - MEin - ®.D2’

v
m p'm,Ein’%'d2

(3.9)

wobei d der Einlassrohrdurchmesser ist und D der Rotordurchmesser.

Die Ergebnisse in dieser Arbeit zur Trennférderung basieren zum grofien Teil auf nu-
merischen Simulationen. Deren Grundlagen und Annahmen sollen im néchsten Kapitel
erlautert werden.

! Massenstrom, der an der Achse aus dem Rotor abgefithrt, um die Verweilzeit des Fluidgemisches im
Zentrifugalfeld des Rotors zu beeinflussen. Weitere Erklarungen hierzu in Kapitel @



Kapitel 4

Numerische Methoden

4.1 Vorwort

Um die Stréomungsmechanik in Systemen mittels CFD (Computational Fluid Dynamics)
beschreiben zu konnen, muss man die vorliegenden physikalischen Prinzipien verstehen.
Betrachtet werden soll ein beliebiges Kontrollvolumen KV im Fluidsystem. Fiir die in
dieser Arbeit betrachteten Fluide miissen dabei durchweg 2 Anforderungen erfiillt werden:

(i) Massenerhaltung | (ii) Zweites Newtonsches Axiom

dm __ d(mv) __
ﬁ_o dt =2 F

Die (i) Massenerhaltung besagt, dass die zeitliche Massendnderung m in einem Fluidele-
ment gleich null sein muss. Das (ii) zweite Newtonsche Axiom besagt, dass die zeitliche
Anderung des Impulses, also dem Produkt aus Masse m und Geschwindigkeit v gleich der
Summe der resultierenden Kréafte F auf das System ist. Fiir isotherme Systeme (Voraus-
setzung: kein Warmeintrag durch Reibung) sind Wechselwirkungen zwischen Druck und
Dichte vernachléssigbar. Die Energiegleichung (als mogliche dritte physikalische Anforde-
rung) kann somit vernachlassigt werden.

Aus den oben erwahnten physikalischen Annahmen lassen sich unter Annahme eines Kon-
trollvolumens KV entsprechende Erhaltungssitze fiir die Stromungsmechanik herleiten.
Diese konnen detailliert in Fachliteratur (z. B. in [79]) nachgelesen werden, so dass deren
Herleitung hier nicht weiter vertieft wird. Das Ergebnis sind zwei Differentialgleichun-
gen (DGL), die die komplette Physik fiir inkompressible, reibungsbehaftete, turbulente
Stromung beinhaltet. Sie sind die Erhaltungsgleichungen.

4.2 RANS-Gleichung

Da in der Stromungsmechanik (fast immer) ein turbulenter, chaotischer Charakter der
Stromung erfasst werden muss, ist es hilfreich die Stromungsgrofien (hier z. B. T') in
die Summe aus einem Mittelwert [' und einem stochastisch fluktuierenden Anteil I zu

35
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unterteilen.
r=r+T1 (4.1)

Wendet man diese Art der Stromungsbeschreibung auf die Erhaltungsgleichungen an,
so liefert dies nach Mittelung der resultierenden Gleichung die sogenannten Reynolds-
gemittelten Erhaltungsgleichungen (RANS - Gleichungen)ﬂ. Fiir inkompressible, isother-
me Stromungen (mit & Phasen) ist die Kontinuitédtsgleichung nach [80]

und der Impulssatz

0 (agprv
(kﬁptkk) + V- (apprvg @ vg) = =V (opr)

+ 14,V - (ak(V’vk + (Vvk)T)) =V (ath) + o > Fikorper
+ Firr (4.3)

wobei «aj den Volumenanteil der k-ten Phase darstellt (weitere Erlauterungen hierzu
in Abschnitt . Die Erhaltungsgleichungen sind auch nutzbar fiir einphasige Systeme,
wenn o = 1 wird. Auflerdem werden im Impulssatz die laminaren und turbulenten Span-
nungstensoren 7 und 7" beriicksichtigt, sowie die Korperkrafte F'y gorper Wie z. B. durch
Gravitation oder Rotation. Im Falle von Mehrphasenstromung kommen zuséatzliche Quell-
terme F';, rp in Betracht, die fiir die Interaktion zwischen den Phasen verantwortlich sind.
Ihre Bedeutung und ihre Physik wird in Unterabschnitt naher erlautert.

Beide Gleichungssysteme sind hier in der koordinatenfreien Differentialform dargestellt.
Es handelt sich um nicht-lineare, partielle DGLs, welche sich nur fiir sehr einfache Stro-
mungen analytisch 16sen lassen (z. B. Rohr- und ebene Wandstrémung). Ansonsten sind
nur Naherungslosungen moglich, bei denen erste und zweite Ableitungen durch numerische
Algorithmen an diskreten Punkten berechnet werden. Dies trifft fiir nahezu alle industriel-
len Anwendungen zu. Das Prinzip der Diskretisierung des Stromungsfeldes ist &hnlich wie
beim Experiment in der Versuchshalle. Hier werden tiber Sensoren physikalische Grofien
an einzelnen festen Punkten gemessen. Ein Stromungsbild kann erstellt werden, wenn die
einzelnen Messpunkte miteinander verbunden werden. Interpolationstechniken erlauben
Punktwerte zwischen den Messpunkten zu bestimmen (z. B. lineare Interpolation oder
hohere Ordnung méglich). Auf die gleiche Weise werden numerische Methoden genutzt,
um die kontinuierlichen DGLs in diskreten Punkten zu berechnen. Das Stréomungsfeld
wird in Netzzellen aufgeteilt (strukturierte und unstrukturierte Netze moglich). Das ge-
samte Stromungsbild ergibt sich letztendlich durch die Verbindung aller Losungen dieser
Punkten. Folgende Diskretisierungsansétze sind in der numerischen Stromungsmechanik
vorhanden:

e Finite-Volumen-Methode (FVM),
e Finite-Differenzen-Methode (FDM),
e Finite-Elemente-Methode (FEM).

! Allgemein wird der Impulssatz der RANS-Gleichungen auch als Navier-Stokes-Gleichung bezeichnet.
In der numerischen Stromungsmechanik hat es sich jedoch etabliert auch die Kontinuitatsgleichung und
die Energiegleichung hier mit einzubeziehen.
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Jede dieser Methoden hat ihre Vor- und Nachteile. Eine sehr detaillierte Beschreibung zu
den mathematischen Algorithmen findet man in [81].

Die stromungsmechanischen Loser in dieser Arbeit nutzen durchweg die zellmitten-basierte
FVM. Ausgangspunkt ist die Integralform der beiden Erhaltungsgleichungen aus Glei-
chung4.2lund Gleichung[4.3] Mittels spezieller Quadraturmethoden werden die Oberflachen-
und Volumenintegrale approximiert, so dass fiir jedes KV ein Satz an algebraischen Glei-
chungen vorliegt, die numerisch fiir den Schwerpunkt der Zelle gelost werden (ein Wert
pro Zelle). Die in dieser Arbeit verwendeten Softwares sind Star-CCM+ von der Firma
Siemens PLM Software (frither CD-adapco) sowie Fluent von der Firma ANSYS.

4.3 Mehrphasenstromung (Euler-Euler)

Die Modellierung von Mehrphasenstromung erfolgt in dieser Arbeit nach dem Euler-Euler
Ansatz (auch Eulerian-Eulerian oder Two-Fluid Modell genannt), in dem eine kontinuier-
liche (Index ¢) und mindestens eine disperse Phase (Index d) definiert wird. Der Mehrpha-
senzustand in einer Zelle wird dabei durch den Volumenanteil o der entsprechenden Phase
beschrieben und gibt den Anteil wieder, den eine Phase am Volumen der Zelle einnimmt.
Die Summe aller Volumenanteile in einer Zelle muss gleich eins sein. Jeder Phasenanteil
ist gleichméfig tuber eine Zelle verteilt. Der Euler-Euler-Ansatz reprasentiert daher ein
gemitteltes Mischungsverhéltnis in der Zelle. Die Stromung verliert dadurch ihren Cha-
rakter diskreter Tropfen, weshalb komplexe Vorgéinge wie Tropfendeformation, -aufbruch,
-koaleszenz und -groBenverteilung nicht (direkt) beriicksichtigt werden kénnen. Es bedarf
spezieller physikalischer Modelle, um die komplexen Interaktionen zwischen den Phasen
wiederzugeben. Fiir jede Phase wird beim Euler-Euler Ansatz ein eigener Satz an Er-
haltungsgleichungen gelost, wobei der Druck in jeder Zelle fiir alle Phasen als konstant
angenommen wird. Geschwindigkeit und physikalische Stoffparameter werden jedoch fiir
jede Phase eigens bestimmt.

Die Konvektion des Volumenanteils o im Stromungsfeld wird (wie die anderen Stréomungs-
grofien) bei der FVM als Fluss tiber die Zellberandung ermittelt. Die Interpolation von
der Zellmitte auf den Zellrand erfolgt in StarCCM+ [82] tiber ein Upwind-Verfahren (hier:
2te Ordnung), wie z. B. nach [83].

Fiir Mehrphasensimulationen muss zu Anfang festgelegt werden, welche der Phasen als
kontinuierliche angesehen wird und welche als dispers. Das bedeutet gewisse Vorkennt-
nisse iiber die Stromungsvorgéinge im System. In Star-CCM+ wird tiber das sogenannte
'Large Scale Interface’ (LSI) Verfahren erlaubt, eine lokale Phaseninversion mit zu be-
riicksichtigen. Es wird automatisch dafiir gesorgt, dass die Interaktion der Kréfte an der
Grenze sich verdndern, da diese sich bei Ol-in-Wasser (o/w) Gemischen anders verhélt als
bei Wasser-in-Ol (w/0). Die Software schiitzt anhand des Volumenanteils oy der dispersen
Phase die vorliegende Mehrphasentopologie in einer Zelle ab. Fiir ein Gemisch aus Ol und
Wasser wiirde das folgende 3 Stromungstopologien erlauben:

e 1. Bereich (Index: R1; ag < 0, 3): Oltropfen (hier: sphérisch) in Wasser gelost (o/w)

e Ubergang (Index: UE; 0,3 < ag < 0,7): Ol und Wasser konnen als diffuse bis
ausgepragte ,,Schichtstromung* betrachtet werden (keine Phase kann als voll dispers
angenommen werden )
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Abbildung 4.1: Prinzip des LSI-Verfahrens, aus [82].

e 2. Bereich (Index: R2; g > 0,7): Wassertropfen (hier: sphérisch) in Ol gelést (w/o)

Der Grundgedanke ist in dem Modell, sowohl die Physik fiir disperse Stromung, als auch
fiir Schichtstromung realistisch wiederzugeben. Dabei werden die verdnderten Kréfte bei
Anderung der Strémungstopologie beriicksichtigt. Grenzwerte entscheiden, ab wann sich
die Topologie der Stromung dndert. Die Grenzwerte konnen nur auf Basis von Experi-
menten ermittelt werden und wirken sich auch auf die Stabilitat und die Konvergenz der
Rechnung aus. Hier werden die Erfahrungswerte aus [84] genutzt, welche auch die Stan-
dardeinstellungen in Star-CCM+ sind. Entsprechend des Volumenanteils der dispersen
Phase werden die Topologien fiir jede Zelle bestimmt und jeweils eine Gewichtungsfunk-
tion (Wg1, Wyg, Wge) berechnet. Der entsprechende Verlauf der Gewichtungsfunktionen
bei variierendem Volumenanteil ist in Abbildung dargestellt. Er entspricht den Werten
aus [84]. Die resultierende Kraft F';r auf die Phasengrenze ergibt sich aus der Summe aller
Krafte multipliziert mit der Gewichtungsfunktion und geht in die Erhaltungsgleichung in
Gleichung [4.3] mit ein.

Frp=WgpFp + WyeFug + WraFRa (4.4)

In jedem Topologiebereich (R1, UE, R2) treten unterschiedlich starke Kréafte auf. Dazu
zahlen Widerstandskrafte Fp, Auftriebskrifte Fy, virtuelle Massenkrafte Fy s und Kréfte
durch turbulente Dispersion Frp. Fiir das System der Pitot-Pumpe als Trennpumpe
liegen noch keine Erfahrungen vor. Daher sollen im folgenden Unterabschnitt anhand
dhnlicher Trennversuche aus der Literatur mit Ol-Wasser Abwigungen getroffen werden,
welche Kréfte zu beriicksichtigen sind.

4.3.1 Bewertung der zu untersuchenden Grenzschichtkrifte

Die Verteilung des Volumenanteils « in der Trennpumpe entscheidet tiber die Giite des
Reinheitsgrades. Welche Grenzschichtinteraktionen dabei eine Rolle spielen und welche
eher vernachléssigt werden konnen soll hier kurz erlautert werden.

(i) Widerstandskraft Fp: Ihre Modellierung basiert meist auf einer Funktion vom Typ

FD XX AD und FD = f (vslip) . (45)
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Dabei handelt es sich um die Widerstandsfunktion Ap, welche in fast allen Modellen
proportional zur Widerstandskraft ist. Die Relativgeschwindigkeit vg;;, beschreibt die Ge-
schwindigkeitsdifferenz der beiden Phasen (vq — v.). Die Widerstandsfunktion ist héufig
gekoppelt mit dem Widerstandskoeffizienten Cp, wie er fiir die Tropfenhydrodynamik
haufig bestimmt wird. Ein theoretischer Wert fiir C'p kann bereits durch die Stokes Be-
ziehung ermittelt werden

24

Cr — 4.6
P Red ’ ( )
die umgekehrt porportional abhéngig ist von der Reynoldszahl fiir die disperse Phase.
c |Usli d
Rey = pe[Vstip| da (4.7)
fhe

Die Modelle in den Simulationen sind &hnlich, aber weiter angepasst, um genauer mit
komplexen Stromungen tibereinzustimmen. Da die Widerstandskraft fiir alle Simulationen
berticksichtigt wird, soll sie kurz naher erlautert werden.

Widerstandskraft bei LSI Methode (STAR-CCM+):
Es ergibt sich eine Gesamtwiderstandskraft Fp an der Phasengrenze aus dem Produkt aus
Wichtungsfaktor W, Widerstandsfunktion fir die Grenze Ap und Schlupfgeschwindigkeit

Vslip

Fp=> WiApvqip, mitt=R1,UE,R2. (4.8)
t

Fiir den R1-Bereich (disperse Phase d liegt als Tropfen vor) und fiir den R2-Bereich (ur-
spriinglich kontinuierliche Phase ¢ liegt als Tropfen vor) werden Widerstandsfunktionen
Ap fiir die Phasengrenze aus einer Beziehung zum Tropfen-Widerstandsbeiwert C'p ermit-
telt. Dabei wird angenommen, dass eine Phase dispers in der anderen verteilt ist und die
Tropfen sphéarisch und steif vorliegen. Eine Deformation der Tropfen wird ausgeschlossen.
Der Zusammenhang lautet im R1-Bereich

0] 0]
Ap i =0,125-Cp.p1 - pe - |va — v, GZ—d = 0,125 - Cp.r1 - pe - |Vstip] 614 (4.9)
R1 R1

mit (g als der charakteristischen Lange der Tropfen im R1-Bereich. Bei der LSI-Methode
kann dieser nur als konstant oder benutzerdefiniert angenommen werden (hier konstant).
Es bezieht sich auf die Relativgeschwindigkeit vs, = vg — v zwischen disperser und
kontinuierlicher Phase.

Im R2-Bereich ist die Widerstandsfunktion

ac
Ap.ro = 0,125 Cp Rra - pa |Vstip| 657‘ (4.10)
R2

Der Tropfenwiderstandsbeiwert Cp g1 und Cp e wird fiir den R1- und R2-Bereich nach
Schiller-Naumann [85] berechnet. Hierfiir gilt

24 0,687
o — { 2 (140,15Re}™) 0 < Reg < 1000 } (4.11)

0,44 Reg > 1000
Die Reynoldszahl fiir die disperse Phase Re; wird gebildet fiir den R1-Bereich iiber

c |Usli l
Rey = m (4.12)
e
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und fur R2

sli l
Rey = pa|Vstip| Lr2 (4.13)
Hd

mit jeweils der entsprechenden Dichte (p. oder pg) und der dynamischen Viskositét (pi.
oder fi4). Die Viskositit bzw. die Dichte bleibt ansonsten konstant. Der Ol-Anteil im
Gemisch spielt keine Rolle in der Theorie, da angenommen wird, dass die Tropfen sich
frei bewegen koénnen.

Fiir die Ubergangsschicht UE kann kein feiner, disperser Tropfenzustand mehr angenom-
men werden und daher auch nicht die Theorie nach Schiller-Naumann [85], welche das
Widerstandsverhalten fester, spharischer Einzeltropfen beschreibt. Im UE-Bereich liegt
Schichtstromung mit mehr oder weniger diffuser Phasengrenze vor. Der Beiwert fiir die
Phasengrenze erfolgt hier tiber Strubelj-Tiselj [86].

Apue = freQettd (Qepe + aapa) (4.14)

Bei f, handelt es sich um einen Relaxationsfaktor, der als Kalibrierungsfaktor verstanden
werden kann (hier konstant). Je grofier der Wert wird, desto stéarker wird der Einfluss des
Widerstandes auf die Grenze. Der Volumenanteil wird beim Relaxationsfaktor f;, als
gemittelte Dichte p,, mit beriicksichtigt.

pm = (1 — aq)pe + aapq (4.15)

(ii) Turbulente Dispersion:

Durch die turbulente Stréomung entstehen Interaktionen an der Phasengrenze, die zum
Teil durch die Widerstandskraft wiedergegeben werden. Diese beziehen sich jedoch alle auf
den Unterschied der mittleren Stromungsgeschwindigkeiten zwischen kontinuierlicher und
disperser Phase, was eine logische Folge ist, da wir nur Reynolds-gemittelte Gleichungen
betrachten. Will man den Einfluss der turbulenten Schwankungsterme auf die disperse
Phase mit berticksichtigen, so bedarf es des fluktuierenden Geschwindigkeitsvektors v’ des
Reynolds-Spannungsterms 7”. Fiir isotrope Turbulenz lasst sich die resultierende Kraft
Fi4 auf die Phasengrenze nidherungsweise wie folgt bestimmen:

\Y Va,
Ftd e Atd’vl = Atd . Dtd . (Oéd — @ ) . (416)
aq (0%
Hierfiir wird der turbulente Dispersionskoeffizient D;; benotigt
Dy = Gyt (4.17)
Oa

wobei C eine Kalibrierkonstante ist, die standardméBig gleich 1 ist. Bei v, handelt
es sich um die turbulente kinematische Viskositiat der kontinuierlichen Phase und bei o,
um die turbulente Prandtl Zahl (konstant und standardmaéfig gleich 1). Die Widerstands-
funktion A,y wird gebildet tiber

6oy
8ddpc

60./d

Atd = TpCOD |’Uslip| oder Atd = CD |’Uslip| (418>

wobei je nach Modell entweder eine charakteristische Interaktionslange [ oder ein mittlerer
Tropfendurchmesser d; ausgewahlt wird.
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Durch die Darstellung der fluktuierenden Geschwindigkeitskomponenten in Gleichung[4.16]
wird wie bei den Turbulenzmodellen ein isotroper Charakter aufgepragt. Die Stirke der
Diffusion hangt somit von der turbulenten kinematischen Viskositat 14 ab und die Rich-
tung der Diffusion erfolgt in Richtung des Gradienten des Volumenanteils. Allgemein nei-
gen diese Modelle auf Grund dieser Annahme zur Uberbestimmung von Schubspannungen
und von radialer Impulsdiffusion [87]. In [72] werden fiir die kontinuierliche Ol-Wasser-
Trennung mit einem Axialzyklon Simulationen mit und ohne isotropen Dispersionsmo-
dellen in ANSYS CFX untersucht. Die Volumenanteilverteilung verdndert sich deutlich,
jedoch wird vermutet, dass dies eher ein numerisches Phéinomen ist und eine Uberproduk-
tion an Diffusion durch die isotrope Annahme vorliegt. Es wird empfohlen komplett auf
anisotrope Modelle umzusteigen, wenn man diesen Faktor wirklich mit berticksichtigen
will. Da zu diesem Forschungsstand an der Trennpumpe noch keine genaueren Messungen
vorliegen, wird vorerst auf turbulente Dispersion verzichtet, auch wenn bewusst ist, dass
dieser Faktor einen Einfluss auf die Trennungsgiite haben kann. Da die spateren Verglei-
che mit Messdaten im Abschnitt zufriedenstellend sind, erscheint diese Annahme im
Nachhinein gerechtfertigt.

(iii) Virtuelle Massenkrifte:

Tropfen, die sich durch ein anderes, kontinuierliches Fluid bewegen, miissen einen gewissen
Massenbetrag an Fluid zur Seite ,dréngen®. Wird der Tropfen beschleunigt, muss auch
das umgebende Fluid beschleunigt werden. Die Masse des Tropfens verhélt sich dabei
schwerer und zwar um den Betrag einer virtuellen Massenkraft, die zur ,Verdrangung*
benétigt wird. Hierdurch kann sich z. B. die Trajektorie von Gasblasen in einer verwir-
belten Stromung verdndern. Zusammen mit dem Koeffizienten fiir virtuelle Massenkrafte
Coym ergibt sich die virtuelle Massenkraft F,, zu

Fo= o[ (53) (5]

Die Formulierung entspricht einer Darstellung nach [88] und bezieht die wirkende Kraft
F,,, auf die lokalen Differenzen der substantiellen Beschleunigung Dv.,/Dt der Ge-
schwindigkeitskomponenten der dispersen und der kontinuierlichen Phase. In dieser Schreib-
weise wird noch kein Massentransfer zwischen den einzelnen Phasen berticksichtigt, was
aber bei reaktiver Stromung zu beachten wére. Durch die geringen Dichteunterschiede
zwischen Ol und Wasser kann der Einfluss der virtuellen Massenkrifte F,,, fiir die Un-
tersuchungen in dieser Arbeit als vernachléssighar angesehen werden.

(iv) Auftriebskrafte:

In rotierender oder nicht-gleichférmiger Stromung kénnen disperse Tropfen in einem kon-
tinuierlichen Medium eine Auftriebskraft F; erfahren. Diese ist senkrecht zur Relativge-
schwindigkeit zwischen Tropfen und Medium und wird mit Hilfe eines Korrekturfaktors
fi nach [88] ermittelt.

F, = leladpc {Ivsl'ip ® (v ® 'vc)] (420)

Der Auftriebsbeiwert C; kann nach unterschiedlichen Methoden festgelegt werden [82],
was sowohl konstante Werte, als auch Reynoldszahl-abhangige Funktionen beinhaltet. Die
Beriicksichtigung von Auftriebskriften fiir Ol-Wasser-Gemische wurde bereits in [72] an
einem Axialzyklon getestet. Die numerischen Simulationen zeigen jedoch keinen deutlichen
Unterschied in der Olanteilverteilung, was durch den kleinen Dichteunterschied der Phasen
bedingt ist. Fur die Trennpumpe in dieser Arbeit wird also auf die Einbeziehung der
Auftriebskraft verzichtet.
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4.4 Turbulenz

Die Modellierung des Reynolds-Spannungstensors 7" in den Erhaltungsgleichungen ist ein
eigenes Forschungsgebiet fiir sich. Zur vollstdndigen Losung dieses Tensors miissen alle
Fluktuationen v’ in der Stromung bekannt sein (anisotrope Eigenschaften der Turbulenz
bleiben erhalten).

! ay/ ! gyl ! o/
vy, vhul bl
n_ 1.y I oyl Y 7 0yl
7' = —pv'v' = —p| vl v, v (4.21)
! gy/ ! gy ! gy/
vl vl Ll

Dies ist nur mit erheblichem Rechenaufwand verbunden, der auch heutzutage nur in
begrenztem MafBe einsetzbar ist. Abhilfe schaffen Turbulenzmodelle, welche auf der Basis
der Boussinesq-Approximation arbeiten. Zusétzliche Erhaltungsgleichungen werden einge-
fithrt, welche es erlauben 7”7 auf Basis von Mittelwerten von Geschwindigkeitsgradienten
zu bestimmen.

" _

—— 2
"= —pv'v = 2,8 — 3 (Vv +pk)E  mit pu = py

S = (Vo + Vo) (4.22)

Modelliert werden muss die turbulente dynamische Viskositat p; und die turbulente kineti-
schen Energie k der Stromung. Die Methode erlaubt es kostengiinstige Rechnungen durch-
zufithren. Man erkauft sich dadurch aber die physikalische Annahme, dass die turbulente
Viskositat als isotrop betrachtet wird und proportional zum Reynolds-Spannungsterm
77 ist: Eine Eigenschaft, die in der Realitdt nicht zutrifft, bzw. zu starken Abweichun-
gen zwischen Simulation und Experiment fiihren kann. Basierend auf der Boussinesq-

Approximation gibt es weitverbreitete Turbulenzmodelle, insbesondere:
e Spalart-Allmaras (1-Gleichungsmodell);
o k-¢ Modell (2-Gleichungsmodell);
e k-w Modell (2-Gleichungsmodell).

Bisher gibt es kein Turbulenzmodell auf Basis der Boussinesq-Approximation, welches
durchweg fiir alle Anwendugsfille zuverlassige Ergebnisse liefert. Dies wird deutlich, wenn
man sich vergegenwartigt, was fiir Aufgabengebiete einem Turbulenzmodell allein in einer
Pitot-Pumpe abverlangt werden:

e Kanalstromung: Der Diffusorkanal im Pitot-Rohr stellt ein verwundenen Kanal dar,
der fiir Sekundarstromung und Ablésung sorgt.

e Mixer: Das Pitot-Rohr agiert mit seiner profilierten Auflenfliche wie ein Mixer in
der Vollkérperstromung des Rotors. Instationare Verwirbelungsverluste stromab des
Pitot-Rohres sind das Ergebnis.

e Pumpe: Modellierung der rotierenden Stromung im Relativsystem, sowie deren
Ubergang ins Absolutsystem am Auslass. Positive Druckgradienten in Schaufelkané-
len sorgen fiir Sekundarstromung.
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e Mehrphasen: Beim Umbau der Pitot-Pumpe zur Trennpumpe muss das turbulente
Zusammenspiel der verschiedenen Phasen untereinander erfasst werden. Dies muss
durch Modellkonstanten und Hilfsfunktionen im Turbulenzmodell erfolgen.

Exemplarisch soll fiir die eben aufgelisteten Aufgabenbereiche in Tabelle gezeigt wer-
den, dass keines der beschriebenen Turbulenzmodell bevorzugt wird. Die Tabelle ist bei
weitem nicht vollstandig, sondern dient lediglich der Demonstration der Vielschichtigkeit
der Modelle, auch nach heutigem Forschungsstandﬂ Die Validierung der eigenen Unter-
suchungen mit diversen Turbulenzmodellen ist daher immer ratsam.

Turbulenzmodell Kanalstromung Mixer Pumpe Mehrphasen

ke [89: [O0] O 02] [093:04]  [05; 90]
k-w [89; 00] [02;07] [08;99]  [95; T00]
Spalart-Allmaras [90;, T0T] [92] [102] 1n.a.

Tabelle 4.1: Verwendung von Turbulenzmodellen fiir unterschiedliche Aufgaben.

Im Folgenden sollen die enstprechenden mathematischen Hintergriinde zu den Modellen
kurz erlautert werden. Falls nicht naher erwéhnt, sind die Zahlenwerte fiir die Modell-
konstanten der Bedienungsanleitung der entsprechenden Stromungsloser zu entnehmen
[82 103]. Alle Turbulenzmodelle werden (soweit moglich) in einer Schreibweise fir Mehr-
phasensysteme dargestellt. Hierbei wird der Volumenanteil der dispersen Phase oy fiir jede
Phase k£ mitangegeben. Fiir einphasige Systeme ergibt sich o = 1. Weitere Informationen
zu den Modellen sind [80] zu entnehmen.

4.4.1 Spalart-Allmaras

Es wird nur eine Transportgleichung gelost, die direkt die turbulente kinematische Vis-
kositéat vy liefert. Die kinetischen Energie k wird bei Spalart-Allmaras in der Boussinesq-
Approximation in Gleichung nicht beriicksichtigt. Dafiir wird ein viskositatsahnliche
Variable v eingefiihrt [I04]. Sie steht in direkter Bezichung zur turbulenten Viskositét.
Die Transportgleichung fiir v ist in den benutzten Stromungslosern nur fiir einphasige
Stromungen vorhanden und lautet

0, _ - 1 SO -

o7 (P7) + V- (pv) = G+ — V- [(v+7) V] + Cio|VE| - Y, (4.23)
Hier ist G, fur die Produktion der turbulenten Viskositét verantwortlich, Cy und o sind

Konstanten zur Beschreibung der Diffusion und Y, sorgt fiir Dissipation der turbulenten

Viskositat (z. B. durch viskose Dampfung an der Wand). Die kinematische Viskositét

ist v.

v

4.4.2 k—e¢

Die Schliefung der RANS-Gleichungen erfolgt tiber die Beziehung
e = pC kT mit T = f(k,e€), (4.24)

?Die Suche nach Studien von Mehrphasensystemen mit Spalart-Allmaras Modellen ergab bisher keine
nennenswerten Veroffentlichungen. Das ist bedingt dadurch, dass 1-Gleichungsmodelle fiir solche Systeme
durchweg an ihre Grenzen kommen, um physikalisch sinnvolle Ergebnisse zu liefern.
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welche die turbulente Viskositat i, liefert. C), ist eine Konstante und 7" die turbulen-
te Zeitlangenskala. Dafiir werden zwei Transportgleichungen gelost: fir die turbulente
kinetische Energie k

0
En (oprky) + V- (pppkivi) =V - (ak/%v]{fk>
Ok

+ o (Pe + G — prex) + Si° (4.25)

und deren Dissipationsrate ¢

0
& (ozkpkek) + V- (akpkekvk) =V- (Oék 'u;’k VEk>

+ ak;’i (Car Py + |G| — Ceaprer) + Sim. (4.26)

Die Grundlagen fiir die beiden Transportgleichung basieren auf [I05]. Genutzt werden die
Koeffizienten aus [106]. Fiir jede Phase ergibt sich die Produktion P, an Turbulenz durch
Schubspannung, sowie der Einfluss von Korperkraften Gy wie z. B. Gravitation. Bei Cq,
Ce, o, 0. handelt es sich um Modellkonstanten. Die Terme S,izt und S::t sind optionale
Quell- und Senkenterme, die fiir zusdtzliche Produktion und Dissipation von Turbulenz
bei Mehrphasensimulationen sorgen auf Grund von Interaktionen zwischen den einzelnen

Phasen.

Durch Anderungen und Anpassung im Laufe der Zeit sind weitere k — ¢ Modelle entstan-
den. Auf detaillierte mathematischen Erklarungen wird verzichtet. Es werden lediglich die
Unterschiede zum Standard-Modell hervorgehoben.

¢ Re-Normalisation Group (RNG) basierend auf der Methode von [107]: Durch
die Anwendung der mathematischen Renormalisierung auf die Navier-Stokes-Gleichung,
erhédlt man ein Turbulenzmodell, welches Veranderungen im Produktionsterm der
Transportgleichung erlaubt. Dies entspricht physikalisch der Wiedergabe einer Band-
breite an Wirbelstrukturen in der Stromung, was einer wesentlichen Eigenschaft der
realen Turbulenz ndher kommt.

e Realizable basierend auf [I08]: Die turbulente Viskositét besteht nicht mehr aus
einem konstanten Wert fiir C),. Dieser ist nun variabel und hangt unter anderem
von der Rotation der Stromung ab. Die Transportgleichung fiir die Dissipation € be-
ruht nun auf der Herleitung einer exakten Transportgleichung fiir den quadratischen
Mittelwert der Wirbelstirkenfluktuation.

4.4.3 k—w SST

Die Schliefung der RANS-Gleichungen erfolgt wieder tiber die turbulente kinetische Ener-
gie k. Zusatzlich wird eine weitere Transportgleichung benétigt: fiir die Turbulenzfre-
quenz w, auch bekannt als spezifische Dissipationsrate, da sie sich aus dem Verhéltnis der
Dissipationsrate € und der turbulenten kinetischen Energie k£ zusammensetzt.

=t (4.27)

Die turbulente Viskositat p; wird tiber
we = pkT' (4.28)
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definiert, wobei die turbulente Zeitlangenskala 7" definiert ist nach [109].

GroBle Bekanntheit erhielt die Standardform des & — w Modells durch [I10], der diese
fiir einphasige Stromungen untersuchte. Um eine verbesserte Vorhersage bei Stromungs-
ablosung zu erhalten, wurde das Modell durch [ITI] weiterentwickelt. Die e-Gleichung
wird nun in eine w-Gleichung transformiert. Dies erfolgt durch eine Ubergangsfunktion
F. An der Grenzschicht und auflerhalb der Grenzschicht wird dadurch die Standardform
der e-Gleichung erreicht, welche in diesem Stromungsbereich sehr robust arbeitet. In der
Grenzschicht sorgt die Ubergangsfunktion dafiir, dass die w-Gleichungen betrachtet wird.
Diese Weiterfiihrung nach [I11] nennt man auch das k —w SST (Shear-Stress Transport)
Modell. Hierfir lautet die Transportgleichung fiir £

0
E (arpeki) + V- (apprkrvi) =V - (041« [Mk; + 'utk] Vk?k)
Ok,3

+ o (Pk + G — pkﬁ'kkwk) -+ S,izt (429)

und fur w

0
ey (apprwy) + V- (oprwipvi) = V - (ak |f% + M] Vwk)

Ow,3
1 w
+ 20upk (1 — Fy) ViV, + apos— (Pe + Cs || Gil|)
0o, 2Wr K
— Oékpkﬁgl{?k (wk)Q + Szzt (430)

Der zweite Term auf der rechten Seite der w-Gleichung stellt den modifizierten Term des
k — w SST Modells dar, der fiir zusatzliche Diffusion sorgt. Ansonsten ist der Kernauf-
bau der Transportgleichungen dhnlich dem k — ¢ Modell und beinhaltet fiir jede Phase
turbulente Produktions- und Dissipationsterme, sowie zusatzliche Quell- und Senkenter-
me (SZ¥, Sir*) fir die Interaktion in Mehrphasensystemen. Die Modellkonstanten und
Hilfsfunktionen fir ’, oy.3, 0w 3, w2, a3, Cs, 3 sind dem Benutzerhandbuch [82; 103] zu
entnehmen.

4.5 Algorithmen fiir statistische Versuchsplanung in
OPAL-++

Im Vergleich zu mathematischen Problemen lasst sich fiir ingenieurméaflige Anwendungen
das Verhalten einer Zielfunktion meist nicht in einer expliziten Formulierung darstellen.
Die Suche nach den Optima ist daher eine iterative Optimierungsaufgabe, welche durch
starke Wechselwirkungen beeinflusst werden kann. Ein eigenes Wissenschaftsfeld beschéf-
tigt sich mit der Entwicklung und Adaptierung von Algorithmen zur Beschreibung und
Losung solcher Probleme [112]. Haufig ist es in der Realitdt gar nicht moglich ein ein-
ziges Optimum anzugeben, da mehrere Zielfunktionen sich konkurrieren (hier: Pareto-
Optimum) oder mehrere komplett unterschiedliche Designs entstehen, die es erlauben,
die gleichen Zielfunktionswerte zu erreichen (hier: multimodal). Bei neuen technischen
Aufgaben (ohne ein wirkliches Verstandnis fir die Zusammenhénge zwischen Stromungs-
mechanik und Designdnderungen), ist es daher sinnvoll den Einfluss der Parameter naher
zu erfassen. Es konnen damit Design-Trends festgestellt werden (positiver oder negati-
ver Einfluss auf Zielfunktion) oder aber auch erste Aussagen tber die Robustheit der
Forménderungen auf die Stromung festgehalten werden.
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Idealerweise miisste man alle moglichen Konfigurationen testen, um sich ein umfassendes
Bild iiber direkte und indirekte Wechselwirkungen zu machen. Dies ist jedoch unwirt-
schaftlich und haufig bei vielen Parametern gar nicht erst realisierbar. Die Vorgehenswei-
se, ausschliefllich einen Parameter zu verdndern, wihrend die anderen konstant gelassen
werden, ist vorteilhaft, da Verdnderungen auf die Kostenfunktion immer eindeutig einem
Parameter zuordenbar sind. Nichtsdestotrotz liegt dadurch auf Grund von Wechselwir-
kungen (meist) noch kein Verstindnis fir die Gesamtzusammenhénge vor, sondern nur
lokale Informationen. Abhilfe schafft die statistische Versuchsplanung. Ihr Ziel ist es, eine
gleichmaflige Beschreibung des Parameterraumes zu erzeugen und das mit moglichst we-
nig Messungen /Simulationen. Man erhélt einen Uberblick iiber den Zusammenhang der
Parameter in einem mehrdimensionalen Raum, der sonst nur schwer zu erfassen wére. Die
Grundlagen fur die statistische Versuchsplanung lieferte R. A. Fischer [113], welche auch
seitdem als ,Design of Experiments* oder kurz DOE bekannt ist. Auf diesem Themen-
gebiet sind diverse Methoden gebrauchlich (z. B. full/fractional factorial, Box-Behnken,
Placket-Burman).

Das Aufsetzen von DOE-Methoden ist am LSS mittels einer eigenen Benutzersoftware
moglich [114], die den Namen 'OPtimization Algorithm Library++’ tragt - oder kurz
OPAL++. Es handelt sich um ein objekt-orientiertes Softwaregeriist, dessen Anwendbar-
keit fiir Mehr- und Einzieloptimierungen, genauso wie fiir statistische Versuchsplanung
reicht. OPAL++ wurde schon in diversen fachiibergreifenden Studien erfolgreich verwen-
det [47; 114} 115). Folgende Besonderheiten sind bei der Software OPAL++ hervorzuhe-
ben:

e Parallelisierung wird auf der Auswerte- und der Berechnungsebene (z. B. durch
CFD) unterstiitzt;

e Kopplung von Windows, Mac OS und Linux-Betriebssystemen moglich;
e verschiedene genetische Algorithmen vorhanden (NSGA-II, OMOPSO, SPEA2 usw.);

e verschiedene Surrogate-Methoden vorhanden (Ordinary Kriging with Detrending,
Radial Basis Functions, verschieden Ordinary Least-Square Methoden etc.);

e DOE-Methoden nutzbar (Near-Orthogonal Latin Hypercube Sampling, SOBOL,
Hammersley, Halton);

e Uncertainty Quantification anwendbar (Non-Intrusive Polynomial Chaos Expansi-
on).

4.5.1 Latin Hypercube Sampling (LHS)

Das Grundprinzip basiert auf den Uberlegungen von [I16], in denen es darum geht, die
zuféllige Verteilung von Design-Punkten im Parameterraum zu ,kontrollieren®. Dadurch
soll mit moglichst wenig Rechenaufwand trotzdem eine moglichst genaue Aussage tiber
die Zusammenhéange im System erstellt werden.

Um den Parameterbereich eines Design-Raums mit N-Variablen beschreiben zu konnen,
muss jeder davon in M Intervallabschnitte aufgeteilt werden, jeder der Abschnitte mit
gleicher Aufteilung. AnschlieBend werden M Designpunkte festgelegt, welche so angeord-
net sind, dass sich nur jeweils ein Punkt in jeder der N-Achsen der Hyperebenen im
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Variable B Variable B
0

Variable A
Variable A

0 0

Abbildung 4.2: Prinzip des LHS-Verfahrens fiir ein System mit zwei Variablen. Zwei
Moglichkeiten sind dargestellt, die beide die LHS-Kriterien erfiillen,
aber unterschiedliche Aussagekraft iber den Parameterraum liefern.

Parameterraum befindet. Fiir ein zwei-dimensionales Problem wiirde das LHS zum Bei-
spiel eine Verteilung wie in Abbildung erzeugen. Die Punkteverteilung unter Erfillung
des LHS Kriteriums sind vielfdltig moglich. Insgesamt ergibt sich eine maximale Anzahl
an LHS-Moglichkeiten von

(AﬁI(M - i)>N_1 = (M) (4.31)

1=0

Jedoch stellen nicht alle LHS den Parameterraum sinnvoll dar. Ein Extrembeispiel wére
zum Beispiel fiir eine Testmatrix eine diagonale Punkteverteilung, welches auch ein LHS
ist, aber ein groBen Bereich des Designraumes vernachléssigt (siehe Abbildung. Daher
wird fir jede statistische Auswertung mittels LHS eine grole Anzahl x an LHS erstellt (in
OPAL++ werden jeweils x = 500.000 - (N — 1) Kombinationen getestet). Damit sicherge-
stellt wird, dass Untersuchungen nur mit sinnvollen Kombinationen durchgefiihrt werden,
wird der maximale Wert der Korrelationsmatrix zwischen den Variablen minimiert. Auf
diese Weise ist es durch OPAL++ moglich Near-Orthogonale LHS zu erzeugen.

Damit kénnen die theoretischen Grundlagen zur numerischen Simulation und Auswertung
abgeschlossen werden. Im folgenden Kapitel werden die Ergebnisse zur Steigerung der
Pumpeneffizienz dargestellt.






Kapitel 5

Verbesserung des Pumpenbetriebs

Wie in Unterabschnitt bereits erwahnt, sind die Forschungsergebnisse auf dem Gebiet
der Pitot-Pumpe bisher spéarlich. Dieses Kapitel soll einen Beitrag dazu leisten, um erste
Design-Regeln fiir die Gestaltung von effizienten Pitot-Pumpen abzuleiten.

5.1 Optimierungspotenzial in der Pitot-Pumpe?

Da man im Bereich der Formoptimierung nur selten die notwendigen Ressourcen besitzt,
um alle Komponenten eines komplexen Systems gleichzeitig zu optimieren, stand am An-
fang dieser Arbeit die Frage im Raum, in welchen Bereichen der Pitot-Pumpe sich eine
Formoptimierung am meisten lohnt. Die Pitot-Pumpe wird fiir die Beantwortung der Fra-
ge in drei Bereiche unterteilt. Fiir jeden Pumpenbereich wird ein lokaler Wirkungsgrad n
definiert, welcher von 0 bis 1 geht. Je grofler der Wert, desto besser die Effizienz des jewei-
ligen Bereichs. Alle drei Werte sind jeweils nur zur Bewertung der einzelnen Komponenten
gedacht und nicht zur Bildung eines Gesamtwirkungsgrades.

o Laufrad (nqus): Der Energieeintrag findet hier durch die Pumpe statt. Nur hier
wird der Totaldruck innerhalb des Fluids erhoht. Die Umwandlung in den rechtecki-
gen Laufradkanélen ist durch Reibung und Sekundarstromung negativ beeinflusst.
Betrachtet wird der Bereich vorm Eintritt in die Laufradkanéle bis zum axialen
Austritt in das Rotorgehause.

e Rotor (Ngrotor): Das Fluid tritt aus den Laufradkanélen aus und gelangt durch eine
stoflartige Aufweitung in die rotierende Kavitat. Da fiir reibungslose Fluide kein
Energieeintrag durch die Rotorwand erfolgt miisste idealerweise der Totaldruck am
Austritt des Laufrades gleich dem Totaldruck am Eintritt des Pitot-Rohres sein.

e Diffusorkanal im Pitot-Rohr (np): Die dynamische Umwandlung von kinetischer
in Druckenergie erfolgt durch die kontinuierliche Querschnittsaufweitung im Dif-
fusorkanal. Durch Umlenkung und Sekundarstromung entstehen Verluste, die den
nutzbaren Druckgewinn am Austritt reduzieren.

Beispielhaft soll ein Laufrad| nach Tabelle fiir eine Pumpenkonfiguration mit einem
1-fliigeligen Pitot-Rohr (Einlassdurchmesser 12,7 mm) untersucht werden. Es wird der Be-

'Durch die geraden Schaufelkanile in der Pitot-Pumpe kommt es zu unterschiedlichen Werten fiir 35
am Austrittsradius. Der Wertebereich in Tabelle zeigt die Streuung.

49
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Ay Eintrittsflache Laufradkanal 0,00054 m?
Ay Austrittsfliche Laufradkanal 0,0004725 m?

T Radius Laufradaustritt 0,1995 m
z Schaufelanzahl 10
[o relativer Austrittswinkel 79,8°... 83,7°

D Rotordurchmesser Pitot-Pumpe 400 mm

Tabelle 5.1: Geometrieparameter des Laufrades einer Pitot-Pumpe.

triebspunkt des besten Wirkungsgrades (BEP) betrachtet. Dieser liegt fiir n = 3000 min~*
bei:

[} Q = 15,88 ng/h = QBEP

In weiterfithrenden Untersuchungen kennzeichnet der Index ,BEP“ immer den hier be-
schriebenen Arbeitspunkt mit dem verwendeten Pitot-Rohr. Falls nicht anders erwéhnt,
wird ebenfalls die Drehzahl n = 3000 min~! verwendet. Das Férdermedium ist reines Was-
ser mit der Dichte p = 997,561 kg/m3. Die spezifische Drehzahl liegt fiir diesen Punkt bei
ng = 4,1 min~'. Vergleicht man diese Werte mit der Auflistung in Tabelle so kann
man sehen, dass die Pitot-Pumpe bei deutlich kleineren Werten arbeitet als konventionelle
Radialpumpen (10 < n, < 400 min—'). Der Pumpenwirkungsgrad der Konfiguration liegt
nach den numerischen Simulationen bei n = 0,458.

(i) Laufrad:

Die mogliche Laufradférderhohe lautet nach der Eulersche Grundgleichung fiir ein rei-
bungsloses Fluid

29 29 29

Der erste Term beschreibt die kinematische Hohenzunahme durch die Anderung der Ab-
solutgeschwindigkeit. Die letzten beiden Terme stellen die statische Hohenzunahme im
Laufrad Heyer 1o dar. Diese erfolgt durch Zentrifugalkrafte und einer Anderung der Re-
lativgeschwindigkeit und kann als Druckdifferenz zwischen Laufradeinlass (Index 1) und
-auslass (Index 2) im Experiment oder in Simulationen gemessen werden. Bedingt durch
die konstruktive Weise der Pitot-Pumpe gelangt das Fluid nach den Kanélen nicht in
ein Spiralgehduse, sondern in eine rotierende Kammer. In dieser liegt (theoretisch) die
Geschwindigkeitsverteilung eines erzwungenen Wirbels vor, welche durch die Drehzahl
bestimmt wird und sich bei konstanter Drehzahl nicht wesentlich mit dem Volumenstrom
andert (daher sehr pulsationsarmer Pumpenbetrieb méglich). Die kinematische Umwand-
lung von Geschwindigkeit in Druck im nachfolgenden Pitot-Rohr wird aufgrund dieser
Bauweise nicht so stark vom Laufraddesign beeinflusst wie bei Spiralpumpen. Sie arbei-
ten nahezu ,entkoppelt®. Die Hauptaufgabe liegt beim Pitot-Pumpen-Laufrad im Aufbau
von statischem Druck. Daher wird fiir die Bewertung der Laufradgiite auch nur der sta-
tische Druckanteil in der Eulersche Grundgleichung herangezogen.

v . u ’ w - w ’ B idea
Hevter,a = [l = || + jwi|” — |ws|* (P2 — P1)idea 52)

Anhand des Kosinussatzes ergeben sich fiir die Relativgeschwindigkeiten w; 2 aus dem
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Geschwindigkeitsdreieck folgende Umschreibungen:

”U)LQ’Q = ’u1’2’2 + "0172|2 -2 ‘ULQ‘ . ’IULQ‘ . COS(CKLQ). (53)

Setzt man Gleichung [5.3]in Gleichung [5.2 ein, so ergibt sich:

u 2 _ 2 2 + 2 _ 2 . ) .
Heuter,La = ] O + i + [vi] [uy| - |vy] - cos(ay)

, ! 5 (5.4)
(Jug|* + |va|* — 2 - Jug| - [va] - cos(az))
2g :

Hieraus stellt sich folgender Zusammenhang ein:

C|oiP =2 Jug| - g - cos(aq) — (Jva]? — 2+ [ug| - |vs] - cos(az))

Heuler,La - 29 (55)

Bei drallfreiem Eintritt (cos(c;) = 0) und mit der Beziehung cos(as) = v,2/v2 vereinfacht
sich somit Gleichung [5.2| zu

us| - v v9|? — v |?
P L e
g 2g

(5.6)

Physikalisch besagt Gleichung dass die statische Hohenzunahme des Laufrades sich
aus der Differenz von (drallfreier) Gesamtférderhohe und der Anderung der Absolut-
geschwindigkeit im Laufrad ergibt. Fiir den Pumpeneintritt wird nur die Absolutge-
schwindigkeit v, benotigt, wobei hier drallfreie Anstromung angenommen wird und somit
V] = Uy = Wy gilt.

Fir die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit v,» am Austritt folgt aus dem
Geschwindigkeitsdreieck

[Wma|

tan(f5y)’

wobei der Betrag der Meridiankomponente |w,,»| aus dem Volumenstrom @) pro Schau-
felkanal z und der durchstromten Fliache A; des Austritts gebildet wird.

Q

= . 5.8
el = % = [0yl (5.9

(5.7)

(V2| = [ug| — [wua| = |ug| —

Fiir die Absolutgeschwindigkeit vo am Austritt folgt:

|wm2’ 2
— P |2 = mal? — . 5.9
|vs \/|w o|* + [Vua] J!w of? + <!u2\ tan(By) (5.9)

Die verlustbehaftete Forderhohe Hopp fiir das Laufrad erhélt man, indem man aus den
numerischen Berechnungen die flichengemittelten statischen Driicke zwischen Laufradein-
und -austritt ermittelt.

P2 — D1
p-g

Hepp = (5.10)
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Der Quotient aus der idealen Eulerschen Foérderhohe H,yer 1o und der berechneten For-
derhohe Hepp stellt einen Laufradwirkungsgrad 174, dar. Berechnet wird:

H
Means = 77 = 0,876 (5.11)

euler,La

(ii) Rotor:

Das Fluid bewegt sich nach dem Austritt aus dem Laufrad in das rotierende Gehéuse.
Fiir die Berechnung wird der massengewichtete Mittelwert des Totaldrucks am Laufrad-
austritt ermittelt (Verwendung von Absolutgeschwindigkeit) und mit dem entsprechenden
Wert am Pitot-Rohr-Eintritt verglichen. Da es sich um eine erhaltende Grofle handelt, die
fiir reibungslose Wénde idealerweise bis zum Pitot-Rohr-Eintritt konstant bleiben miiss-
te, stammen alle Anderungen in den numerischen Rechnungen aus Ubergangsverlusten
(sprungartige Aufweitung beim Ubergang Laufradkanal zu Rotorkammer) sowie den Mi-
schungsverlusten durch das Pitot-Rohr im Rotor. Letztere haben auch Einfluss auf das
Geschwindigkeitsprofil in der Rotortrommel. Es ergibt sich:

NRotor = };Zoifito; = 07 667 (512)

(iii) Diffusorkanal im Pitot-Rohr:

Der schon in Gleichung definierte Diffusorwirkungsgrad beschreibt die Verluste, die
durch Sekundarstromung und Ablosung im Kanal verursacht werden. Fiir ihn ergibt sich
fiir den untersuchten Betriebspunkt:

=0,238 (5.13)

Fazit:

Der Effizienz-Vergleich in den untersuchten lokalen Bereichen in der Pitot-Pumpe zeigt,
dass die geraden, rechteckigen Laufradkanéle trotz ihres simplen Designs gute Wirkungs-
grade liefern. Aufgrund des guten Laufradwirkungsgrades wird in der vorliegenden Arbeit
auf eine Formoptimierung der Kanale verzichtet. Deutlich schlechter sind die Werte im
Diffusorkanal. Ein solcher ist exemplarisch in Abbildung fir das Standard-Pitot-Rohr
dargestellt. Man kann anhand der Stromlinien im Kanal sehen, dass es durch die 90°
Kriimmung zu einem verlustbehafteten Ablosegebiet kommt. Das Potenzial einer Form-
optimierung erscheint im Diffusorkanal daher am vielversprechendsten zu sein. Diese Er-
kenntnisse sind tibereinstimmend mit fritheren Experimenten aus den Jahr 1963 in [117]
an konventionellen Radialpumpen bei niedriger spezifischer Drehzahl. Hier zeigt sich, dass
besonders fiir kleine n,-Werte die Auswahl des Spiralgehduses (entspricht bei der Pitot-
Pumpe von der Funktion dem Pitot-Rohr) fiir den Betriebspunkt besten Wirkungsgra-
des verantwortlich ist. Es wird auflerdem gezeigt, dass Rauigkeitseffekte bei niedrigen
nq-Werten einen wesentlich starkeren Einfluss auf die Effizienz haben, als bei grofien ng,-
Werten. Dieser Zusammenhang wird ebenfalls in neueren Quellen bestétigt [39]. Neben
der Formoptimierung des Pitot-Rohres ist daher auch die Oberflichenbehandlung von
grofer Bedeutung. Bei der Pitot-Pumpe muss analysiert werden, ob sowohl ein besseres
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Str('jmung-
ablésung

Abbildung 5.1: Stromlinienverlauf und Geschwindigkeitsverteilung im Rotor um das
Standard-Pitot-Rohr. Die Stromlinien im Diffusorkanal zeigen, dass es
durch die 90° Kriitmmung zu verlustbehafteten Ablosegebieten im Kanal
kommt.

Design fur die &uBere Umstromung des Pitot-Rohres (hier: Beeinflussung des dynamischen
Drucks in Rotor), als auch fiir die Kanalstromung im Pitot-Rohr (hier: Ablésegefahr) ge-
funden werden kann. Es gilt dabei festzustellen, ob beide Ziele gleichzeitig zu verbessern
sind oder ob dies nur iiber einen Kompromiss gelingt.

5.2 Optimierungsmethodik

Der Einfluss von Forméanderungen des Pitot-Rohres auf das Betriebsverhalten der Pitot-
Pumpe wird in dieser Arbeit mittels Methoden der statistischen Versuchsplanung be-
wertet. Diese sind bekannt unter dem Namen ,Design of Experiments“ oder kurz DOE.
Das Aufstellen, Berechnen und Auswerten der Simulationen erfolgt ohne Nutzerinterak-
tion vollstandig automatisch. Dafiir wurde eine Schleife mittels der hauseigenen Software
OPAL++ erstellt, wobei OPAL++ als Schnittstelle zwischen den einzelnen Software-
Produkten innerhalb der Schleife steht. Da OPAL++ auch genetische Algorithmen bein-
haltet ware es in zukiinftigen Untersuchung moglich, die gleichen Schleifen direkt fiir
evolutionire Optimierungsaufgaben zu verwenden, ohne groBe Anderungen an den nume-
rischen Einstellungen vorzunehmen. Eine Zusammenfassung der aktuell implementierten
Algorithmen in OPAL++ ist bereits in Abschnitt beschrieben worden.

Der Vorteil einer DOE ist es, bei unbekannten Parameterzusammenhéangen einen grofien
Design-Bereich zu erkunden und dadurch (i) einen ersten Uberblick iiber das Potenzial
der Wirkungsgradverbesserung durch das Pitot-Rohr zu gewinnen und (ii) die wichtigs-
ten Design-Parameter zu identifizieren. In diesem Kapitel wird die Kombination zweier
Ansétze verfolgt.

e Geringe Wiedergabetreue (engl.: ,low-fidelity*): Nur die Stromung im Dif-
fusorkanal wird untersucht. Die Beeinflussung der Stromung um den Diffusor im
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Uberschneidung

Schritt 1: Vernetzen
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Schritt 3: Zielfunktion
bewerten

’

Stop

Abbildung 5.2: Optimierungsschleife mit OPAL++.

Rotor wird nicht beriicksichtigt. Lediglich der Diffusorwirkungsgrad np kann un-
tersucht werden. Die Optimierung des Diffusorkanals ist schnell und liefert einen
ersten Uberblick iiber mégliche Fortschritte durch Formoptimierung des Kanals.
Eine grofle Anzahl an Design-Konfigurationen kann untersucht werden und erste
Trends konnen abgeleitet werden.

e Hohe Wiedergabetreue (engl: ,,high-fidelity*): Die gesamte Pitot-Pumpe wird
mit dem verdnderten Pitot-Rohr simuliert. Alle Effekte auf die Stromung werden
durch die Forméanderung erfasst. Das bedeutet, es wird neben dem Diffusorwir-
kungsgrad np auch der Pumpenwirkungsgrad n berechnet. Die Rechenzeit steigt
jedoch um ein Vielfaches. Nur die vielversprechendsten Design-Konfigurationen aus
der low-fidelity Untersuchung werden hiermit gerechnet.

Die Kombination solcher unterschiedlich aufwendiger Methoden wird auch in anderen In-
genieurwissenschaften verwendet, wie z. B. in der Luftfahrt bei der Auslegung von Trag-
fliigelprofilen. Durch low-fidelity Anséatze, wie Potenzialstromungsloser, wird eine Auswahl
an sinnvollen Profilen getroffen und anschlieBend mit aufwendigen Finite-Volumen Me-
thoden bestétigt.

Fur beide Ansétze sieht die Optimierungschleife in dieser Arbeit wie in Abbildung
aus. Die CADZ-Geometrie des Pitot-Rohres wird verformt und dann auf nicht erlaubte
Uberschneidungen mit dem umliegende Rotor getestet. Da die verwendete CAD-Software
(PTC CREO PARAMETRIC) derzeit nur auf Windows-Maschinen arbeitet, kann die-
ser Vorgang nicht auf dem hauseigenen Linux-Kluster durchgefiithrt werden. Es muss ein
heterogener Arbeitsablauf sichergestellt werden, wo mittels der automatischen Schleife
zwischen beiden Betriebssystemen kommuniziert werden kann. Vernetzung und Berech-
nung der einzelnen Konfigurationen erfolgen parallel auf einzelnen Knoten auf dem Linux-
Cluster.

2Computer-Aided Design
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Parameter = Min Max
Ly 7Tmm 17 mm
01 30 ° 90 °
R, 45 mm 115 mm
Wy 7mm 30 mm
Ly 7“mm 30 mm

Tabelle 5.2: Parameterbereich fiir Diffusorgeometrie. Dieser wird fiir low- und high-
fidelity Simulationen genutzt. Die Position und Bedeutung der einzelnen
Parameter sind Abbildung zu entnehmen. Die festen Positionen ent-
sprechen Index 0 und 2.

5.3 Forminderung Pitot-Rohr (,,low-fidelity*)

Wie in Abbildung gezeigt, kommt es im Diffusorkanal beim Standard-Pitot-Rohr zur
Stromungsablosung nach der ersten 90° Kriimmung. Es gilt in diesem Abschnitt zu kléaren,
welche Form die Diffusorkandle in der Pitot-Pumpe haben miissen, um einen bestmogli-
chen Diffusorwirkungsgrad np zu erhalten. Dazu sollen moglichst viele Konfigurationen
mit Hilfe einer DOE untersucht werden, um einen grofien Bereich an Konfigurationsmog-
lichkeiten abzudecken. Vorteilhafte Varianten, die bisher nicht bedacht wurden, kénnen
dadurch aufgezeigt werden und erste Design-Regeln konnen abgeleitet werden. Um den
Simulationsaufwand gering zu halten, wird in dieser Phase auf zeitsparende Simulatio-
nen gesetzt (,low-fidelity“). Diese spiegeln nicht das gesamte System ,Pumpe® wieder,
sondern liefern lediglich erste Aussagen iiber effiziente Diffusorkanéle.

5.3.1 Parametrisierung der Geometrie

Die Parametrisierung des Pitot-Rohres erfolgt in CREO PARAMETRIC. Die zu variieren-
den Design-Parameter sind in Abbildung[5.3|dargestellt. Die Mittellinie des Diffusorkanals
beginnt beim Punkt Py, mit den Koordinaten (Ry, ®¢), welche mit den Koordinaten ei-
nes Standard-Pitot-Rohres tibereinstimmen. Dieser Punkt (Index 0) wird wéhrend der
Optimierung konstant gehalten, damit sichergestellt ist, dass fiir alle Konfigurationen die
gleichen Einlassbedingungen vorliegen. Die Deformation der Kanalmittellinie erfolgt in
der (globalen) z-y Ebene mittels Punkt P, (Koordinate Ry, ®;). Die Querschnitte in den
Punkten Py und P; werden durch eine elliptische Flédche mit der Breite W und der Lange
L im lokalen y-z Koordinatensystem definiert. Fiir den Einlass (Index 0) variiert zwar die
Lange Lo, aber der Betrag der elliptischen Flache Ay muss konstant bleiben, um vergleich-
bare Designs zu erstellen. Die Eintrittsbreite W, ergibt sich daher zu Wy = 4- Ay/(7- Ly).
Als Referenz fiir Eintrittsposition und -fliche werden die Daten aus der Technischen Zeich-
nung fiir ein Standard-Pitot-Rohr mit 12,7 mm Durchmesser genommen (siehe Anhang.

Fir die Beschreibung des Diffusorkanals werden insgesamt fiinf Parameter bendtigt: Ly,
Ry, ¢1, Wi und L,. Die jeweiligen Parameterbereiche sind in Tabelle[5.2] zusammengestellt.
Der Auslassdurchmesser stromab der Messebene mit dem Index 2 bleibt konstant bei
32 mm (siche Abbildung [5.3)). Nur die Ebenen mit dem Index 0 und 1 werden wéhrend
der Optimierung variiert.
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Abbildung 5.3: Parametrisierung des Diffusorkanals: (links) Darstellung des 3D-
Modells fiir die low-fidelity Simulationen. Einlass und Auslass sind ex-
trudiert. In diesem Modell kann nur der Diffusorwirkungsgrad np opti-
miert werden. Messebenen fiir Druck und Geschwindigkeit sind gekenn-
zeichnet. Die benetzte Obeflache S ist griin markiert. (rechts) Defintion
der Design-Parameter, um den Diffusorkanal des Pitot-Rohres zu be-
schreiben. Diese Darstellung wird fiir low- und high-fidelity Simulatio-
nen genutzt. Die projizierte Fliache A, ist die Flache in der z-z Ebene.

5.3.2 Zielfunktion

Ziel der Formédnderung ist die Verbesserung des Diffusorwirkungsgrades aus Gleichung[2.17]
Mit den entsprechenden Indizes fiir die Messebenen aus Abbildung|[5.3|sieht die Gleichung
wie folgt aus:

P2 — Po
[vo|? — |v2]?)

D = g1 (5.14)

Druck- und Geschwindigkeitsdifferenzen werden zwischen den Messebenen mit Index 0
und Index 2 des Pitot-Rohres ermittelt. Dabei wird der Druck flaichengemittelt und die
Geschwindigkeit massengemittelt aus den Simulationen entnommen. Fiir das Standard-
Pitot-Rohr ergibt sich np = 0,238.

Waihrend der Formoptimierung werden zwei weitere indirekte Gréfien berechnet: (i) die
benetzte Oberflache S des Diffusorkanals und (ii) die projizierte Flache A,. Die benetzte
Oberfliche S ist in Abbildung [5.3] griiln markiert, wéhrend A, die projizierte Fléche des
Pitot-Rohres in der z-z Ebene darstellt. Beide Groflen konnen nicht direkt von den Desi-
gnern bestimmt werden. Sie ergeben sich durch die Verdnderung der Breite und Lénge der
einzelnen Querschnitte. Der Einfluss dieser Groflen auf die Diffusorleistung soll ebenfalls
analysiert werden, um fiir zukiinftige Auslegungen erste Konstruktionsregeln festlegen zu
konnen. Es soll untersucht werden, ob eine Verringerung der beiden Groflen eine Leis-
tungssteigerung des Diffusors mitbringt. Schliefllich bedeutet fir die Pitot-Pumpe (i) eine
kleinere projizierte Fliche A, des Pitot-Rohres weniger Vermischungsverluste im Rotor
und (ii) eine kleinere benetzte Oberflache S geringere Wandreibungsverluste. Dabei muss
beachtet werden, dass die im low-fidelity Ansatz erlangten Diffusorregeln nur gelten, wenn
eine Kopplung mit der Stromung im Rotor der Pitot-Pumpe als vernachléassighar gilt.

Der Einfluss der Forménderung wird mittels einer DOE aus 1000 Individuen untersucht.
Die Punkteverteilung erfolgt durch eine Latin Hypercube Sampling Methode entsprechend
der Parameterbereiche aus Tabelle [5.2]
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Stromungsloser ANSYS FLUENT
gekoppelt, stationér
Bezugssystem absolut
Vernetzer ANSYS ICEM CFD
Zellen Hexaeder (block-strukturiert)
Turbulenz k-w SST
Randbedingungen Massenstromeinlass, statischer Druckauslass
Rotationsgeschwindigkeit nicht vorhanden
Iterationen 400
Hardware Quad-Core AMD Opteron
(2.10 GHz, 16 GB Speicher)
Rechenzeit (pro Sim.) 20 Minuten

Tabelle 5.3: Einstellungen fiir numerische Simulation im low-fidelity Ansatz. Als Fluid
wird Wasser genommen.

5.3.3 Stromungsloser

Der Finite-Volumen Léser ANSYS Fluent [103] wird zur Berechnung der Strémung im
Diffusorkanal benutzt. Eine detaillierte Aufstellung, der fiir die low-fidelity Rechnungen
verwendeten numerischen Einstellungsparameter, ist in Tabelle [5.3] aufgelistet.

Der Einfluss von Formoptimierung auf die Druckriickgewinnung im Diffusor wird fiir einen
einzelnen Betriebspunkt (Q = 15,88 m?®/h) untersucht. Durch die Definition eines Mas-
senstromeinlasses kann dieser genau eingestellt werden. Die Turbulenzeigenschaften am
Pitot-Rohr-Einlass werden iiber den hydraulischen Rohrdurchmesser dj,q und die Tur-
bulenzintensitat I definiert. Allgemein wird die Intensitéit iber das Verhéltnis aus fluk-
tuierender Geschwindigkeitskomponente v’ zu mittlerer Geschwindigkeitskomponente v
gebildet. Fiir den low-fidelity Ansatz wird nach [I03] die Turbulenzintensitit ndherungs-
weise iiber die Reynoldszahl Rey, , berechnet.

/

I= V; ~ 0,16 - (Reg,,,) "/ (5.15)
Dem liegt die Annahme zugrunde, dass sich am Einlass des Pitot-Rohres eine vollstandig
ausgebildete turbulente Rohrstromung ausgebildet hat. Da die Turbulenz im Rotor deut-
lich grofler sein konnte, wurde der Einfluss variierender Turbulenzintensitdt am Einlass
getestet. Eine Erhohung der Intensitdt um bis zu 8% fithrt zu Veranderungen im Diffu-
sorwirkungsgrad kleiner 1,1 %. Ein Einfluss auf die Ergebnisse der Formoptimierung ist
daher nicht zu erwarten.

Das Netz wird fiir die Turbulenzmodellierung so angepasst, dass mit Wandfunktion ge-
rechnet werden kann, indem die Bedingung y™=30 eingehalten wird.

5.3.4 Numerischer Fehler

Gefiihrte Stromungen, wie z. B. in gekrimmten Kanalen, weisen schnelle Konvergenz bei
numerischen Simulationen auf, wenn sie mit Hexaeder-Zellen durchgefiihrt werden. Da die
Stromungsgeschwindigkeit bei gefiihrter Stromung generell normal zur Zelloberflache ge-
richtet ist, weisen Netze mit Hexaeder-Zellen fiir solche Anwendungen weniger numerische
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Diffusion auf, verglichen mit unstrukturierten Netzen aus Tetraeder und/oder Polyeder.
Trotz dieses Vorteils ist zu erwadhnen, dass block-strukturierte Netze in ANSYS ICEM
CFD schwieriger zu automatisieren sind. Fiir komplexe Geometrien, ist dies manchmal
gar nicht moglich. Die einfache Diffusorgeometrie im low-fidelity Ansatz erlaubt es einen
block-strukturierten Ansatz zu wéahlen. Mit diesem sollen schnell und akkurat die Diffu-
sorwirkungsgrade np berechnet werden.

Der Einfluss variierender Zellanzahl in Bezug auf den Diffusorwirkungsgrad np wird in
Abbildung fiir einen deformierten Diffusor-Kanal gezeigt. Die gleiche Netzauflosung
wurde fiir fiinf verschiedene Turbulenzmodelle wiederholt. Vier von den Modellen sind
2-Gleichungsmodelle (k-w SST, k-e Realizable, k-e Standard, k-e RNG), das letzte ist ein
1-Gleichungsmodell (Spalart-Allmaras). Jedes der Modelle weist ab einer Zellanzahl von
mehr als 250.000 Zellen nur noch eine geringe Anderungen im Diffusorwirkungsgrad auf.
Diese Auflosung wird daher fiir die low-fidelity Rechnungen verwendet.

Der Betrag des Diffusorwirkungsgrades variiert in Abbildung erheblich mit den jeweils
verwendeten Turbulenzmodellen. Die hochsten Beiwerte werden von den k-e Modellen
erzielt, wihrend k-w und Spalart-Allmaras tendenziell um 0,1 darunter liegen. Welches
Turbulenzmodell das akkurateste ist, kann nicht genau ermittelt werden, da keine ex-
perimentellen Daten fiir die Stromung in einem derartigen Diffusor-Rohr vorliegen. Eine
genaue Aussage ist fiir RANS-Modelle auch nicht in der Literatur zu finden. In [I0T; [118)]
wird z. B. das k-w SST Modell fiir Stromung in gekriitmmten Kanélen empfohlen. Im Ge-
gensatz dazu wird in [I19] betont, dass alle 2-Gleichungsmodelle, darunter auch das k-w
SST Modell, durch die Annahme isotroper Turbulenz nicht in der Lage sind, die Stro-
mung in gekrimmten Kanélen korrekt wiederzugeben. Fir die low-fidelity Methode geht
es jedoch nicht darum den genauen Wert zu ermitteln, sondern das Trendverhalten von
Parametervariation auf den Diffusorwirkunsgrad korrekt wiederzugeben. In Abbildung
werden deshalb 75 Konfigurationen mit dem k-w SST Modell und dem k-e¢ Realizable ge-
rechnet und gegeneinander dargestellt. Der resultierende Diffusorwirkungsgrad np wird
fiir beide Modelle in Form eines Paritatsdiagrammes dargestellt. Die Gesamtiibereinstim-
mung beider Modelle ist zufriedenstellend, was bedeutet, dass effiziente Diffusordesigns
mit dem low-fidelity Ansatz ermittelt werden kénnen. Man kann erkennen, dass je bes-
ser der Wirkungsgrad ist, desto genauer ist die Ubereinstimmung beider Modelle. Da in
der Formoptimierung genau an solchen Designs das Interesse besteht, kann man davon
ausgehen, dass die Formoptimierung turbulenzmodellunabhéangige Ergebnisse liefert. Fiir
den low-fidelity Ansatz wird das k-w SST Modell verwendet.

5.3.5 Numerische Analyse des Diffusorkanals im Pitot-Rohr

Der Einfluss von Parameteranderungen auf den Diffusorwirkungsgrad np, die projizierte
Flache A, und die benetzte Fliche S wird in Abbildung fir alle berechneten Kon-
figurationen dargestellt. Um eine allgemeinere Aussage zu erhalten, werden die Flachen
auf den entsprechenden Wert der Standard-Konfiguration bezogen (Index ,stand“) und
dimensionslos betrachtet. Aus Darstellungsgriinden wurde sich dafiir entschieden, nicht
jeden Einzelpunkt in Abbildung darzustellen, sondern die resultierende Datenmatrix
in einzelne Isoflachen aufzuteilen. Die Bezugsgrofle ist dabei der Diffusorwirkungsgrad. Je-
de Isoflache zeigt den Bereich an moglichen Konfigurationen mit demselben np-Wert. Rot
bedeutet Diffusoren mit geringem 7np und blau bedeutet Diffusoren mit grolem 7np. Die
entsprechenden Farbskalen sind in Abbildung 5.5 vermerkt. Der hochste Diffusorwirkungs-
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Abbildung 5.4: (links) Netzkonvergenzstudie in Bezug auf den Diffusorwirkungsgrad np
fiir einen deformierten Diffusorkanal nach Abbildung bei Verande-
rung von Zellanzahl und Turbulenzmodell (rechts) Paritatsdiagramm
fir 75 Konfigurationen, die jeweils mit k-e Realizable und k-w SST be-
rechnet wurden. Bezugsgrofle ist der Diffusorwirkungsgrad np aus den
Simulationen. Das Design, welches fiir die Netzkonvergenzstudie links
genutzt wurde, ist als A im Diagramm markiert.

grad ist np = 0,822 und der niedrigste liegt bei 0,01. Zum Vergleich: Der Wirkungsgrad
fiir die Standard-Konfiguration liegt bei 0,238.

Bei der Auswertung des gesamten Design-Bereiches in der DOE ergeben sich 127 Indi-
viduen, die einen negativen Diffusorwirkungsgrad haben. Fiir diese ,schlechten® Konfi-
gurationen haben nicht nur die Druckverluste Apy innerhalb des Diffusors zugenommen
(Resultat: Wirkungsgrad wird kleiner aber bleibt positiv, da Verluste immer positiv sind),
auch die Tétigkeit des Diffusors wird umgekehrt: der statische Druck p, am Auslass wird
kleiner, als der am Einlass (Index 0). Dieses Umkehren der Diffusorwirkung, durch un-
vorteilhafte Formanderung, verursacht das negative Vorzeichen beim Wirkungsgrad. Die
entsprechenden Designs werden in der Auswertung nicht berticksichtigt.

P2 — Do o P2 — Do N 1

[vol2 — |v2]?)  p2—po+ Apy 1+p§%§0

Np = 7 (5.16)

Ein allgemeiner Trend fiir die Diffusorauslegung des Pitot-Rohres lasst sich aus Abbil-
dung erkennen. Je effizienter die Designs, desto stiarker ist die Tendenz zu groflerer
projizierter und benetzter Flache. Das lasst darauf schliefen, dass eine gleichméfige Stro-
mungsfithrung entlang des Kanals wichtiger ist, als die erhdhten Reibungsverluste durch
die groBere benetzte Diffusorfliche. Stromungsablosung entlang der Kanalwénde sind die
dominierenden Verlustfaktoren.

Die Konfigurationen aus der DOE mit maximalen Wirkungsgrad 7p, sowie minimaler
projizierter Flache A, und minimaler benetzter Fliche S sind in Tabelle aufgelistet.
Es kann gezeigt werden, dass der gewdhlte Parameterbereich fiir die DOE ausreichend
ist, um Konfigurationen zu erzeugen, die kleinere Werte fiir A, und S besitzen, als der
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D Ap/Ap,stand S/Sstand
Ind. (Npmaz) 0,822 1,649 1,346
Ind. (Apmin) 0,382 0,861 0,906
Ind. (Spin) 0,195 1,137 0,758
Standard 0,238 1,000 1,000

Tabelle 5.4: Ergebnisse aus der low-fidelity DOE fiir Individuen (Ind.) mit Extremwer-
ten: maximales 7p, minimales A,/A, stang 0der minimales S/Ssing. Zum
Vergleich sind auch die Werte fiir die Standard-Konfiguration aufgelistet.

Diffusorkanal in der Standard-Konfiguration. Die Geometrie des besten Diffusors mit 7p

= 0,822 ist in Abbildung [5.5| dargestellt.

Der Einfluss von Formoptimierung auf die Stréomungsfithrung im Kanal wird in Abbil-
dung durch Stromlinien visualisiert. Die Standard-Konfiguration weist ein starkes
Riickstromungsgebiet stromab des Einlasses nach dem ersten 90° Kriimmer auf. Im Ver-
gleich dazu weist das Design mit maximalen Diffusorwirkungsgrad eine deutliche Ver-
ringerung der Riickstromung auf. Dies erklart auch die deutliche Verbesserung des Wir-
kungsgrades durch die Formoptimierung.

Aufbauend auf den Ergebnissen der low-fidelity DOE sollen Initilisierungsdaten fiir die
high-fidelity Auswertung entnommen werden. Dafiir werden alle Konfigurationen aus der
Pareto-Front (schwarze Kreise in Abbildung ausgewahlt. Diese ergibt sich, indem
nicht nur der Diffusorwirkungsgrad np maximiert wird, sondern gleichzeitig A, und S
minimiert werden. Da diese drei Zielfunktionen gegenlaufig verlaufen, ergeben sich insge-
samt 75 Konfigurationen, die den besten Kompromiss aus effizientem Diffusor und kleiner
projizierter und benetzter Flache darstellen.

5.4 Formianderung Pitot-Rohr (,,high-fidelity*)

Fiir den high-fidelity Ansatz werden alle Forménderungen an dem Pitot-Rohr in der kom-
pletten Pitot-Pumpe berechnet. Anderungen an der Geometrie wirken sich dadurch sowohl
auf die Diffusorstromung im Pitot-Rohr, als auch auf die Stromung um das Pitot-Rohr im
Rotor aus. Letztendlich soll dadurch geklart werden, ob die abgeleiteten Design-Trends
aus der low-fidelity Studie aus Abschnitt mit dem Verhalten des Gesamtwirkungsgra-
des 1 der Pumpe tibereinstimmen.

5.4.1 Parametrisierung der Geometrie

Der high-fidelity Ansatz baut auf dem low-fidelity Ansatz auf. Da die gleiche Software
und CAD-Geometrie fiir das Pitot-Rohr verwendet wird andert sich an der Parametrie-
rung nichts (sieche Abbildung . Die Definition fiir projizierte Fliche A, und benetzte
Flache S bleibt ebenfalls aus dem low-fidelity Ansatz bestehen. Position des Pitot-Rohr-
Eintritts sowie Querschnittsfliche entsprechen einem Pitot-Rohr mit 12,7 mm Einlass-
durchmesser (siehe Anhang [B). Der Gesamtdurchmesser des Rotors der Pitot-Pumpe
betragt knapp 400 mm.
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Abbildung 5.5: Alle Ergebnisse aus der DOE mittels low-fidelity Ansatz. Gezeigt ist
der Diffusorwirkungsgrad np in Abhéangigkeit von den Verhéltnissen der
projizierten Fliche A, /A, stana und der benetzten Oberfliche S/ Sstana-
Der Index ,stand“ bezieht sich auf den entsprechenden Wert fiir die
Standard-Konfiguration. Die Darstellung erfolgt zur besseren Veran-
schaulichung durch Isoflichen. Jede Schnittfliche zeigt den Bereich an
untersuchten Individuen mit gleichem Wirkungsgrad. Die resultieren-
de Pareto-Front ist durch gefiillte Kreise markiert. Sie beinhaltet alle
Punkte, die gleichzeitig maximalen Wirkungsgrad, sowie minimale pro-
jizierte Flache und minimale benetzte Fliache erfiillen. Die Standard-

Konfiguration wird als gefiilltes Dreieck dargestellt.
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Abbildung 5.6: High-fidelity Ansatz: (links) Darstellung des 3D Modells fiir die high-
fidelity Simulationen. Das Pitot-Rohr ist eingebaut in die komplet-
te Pitot-Pumpe. Diffusorwirkungsgrad np und Pumpenwirkungsgrad
n konnen gleichzeitig ermittelt werden. Die Messebenen fiir np sind
aus Abbildung zu entnehmen. Fur n wird am Ein- und Auslass der
Pitot-Pumpe gemessen. (rechts) Parametrisierung des Diffusorkanals.
Entspricht dem Modell aus dem low-fidelity Ansatz. Verdnderung: Dif-
fusorwand erhalt Wandstérke von 2 mm.

Neu ist, dass der Diffusorkanal mit einer Wandstéirke von 2 mm in die Gesamtpumpe
eingebaut wird. Das System ,,Pumpe® besteht neben dem Pitot-Rohr aus Einlass, Aus-
lass, Rotor und Laufrad. Alle fiinf Komponenten sind in Abbildung markiert. Da alle
Diffusorvarianten aus der Pareto-Front der vorherigen DOE stammen (75 verschiedene
Geometrien) gilt weiterhin der Parameterbereich aus Tabelle

5.4.2 Stromungsloser

Die Pitot-Pumpe besteht aus Bauteilen, die sich in rotierenden und festen Bezugssystemen
(BZ) darstellen lassen. Um deren Physik zu modellieren, wird die Pumpe in drei Abschnit-
te unterteilt: der Einlass (festes BZ), das Laufrad (rotierendes BZ) und die rotierende
Kavitat samt Pitot-Rohr (festes BZ, die Wéande des Rotors werden aber durch Randbe-
dingungen als rotierend definiert). Die Ubertragung der Stromungsgréfien zwischen den
Bezugssystemen wird nach Prinzip des ,,Multiple Reference Frame“ in STAR-CCM+ mo-
delliert, und erfolgt iiber Grenzflachen (,Interfaces*). Davon sind in der Pitot-Pumpe zwei
vorhanden. Die Position der beiden Interfaces (fiir alle Pumpenrechnungen verwendet) ist
in Abbildung dargestellt. Fir die Interface-Definition der rotierenden und festen Ab-
schnitte in der Pumpe sind bewusst planare Flachen gewéahlt worden, da diese sich gut
vernetzen lassen und konforme Interfaces gewahrleisten. Dadurch kénnen numerische Dif-
fusion sowie Interpolationsfehler gering gehalten werden. Besonders fiir automatisierte
Simulationsablaufe ist dies von Vorteil, da hier keine Benutzer-Interaktion moglich ist.
Die Position des Interfaces am Einlass befindet sich so weit stromauf vor dem Laufrad,
um mit dem Aufbau einer richtigen Pitot-Pumpe tibereinzustimmen. Ab hier drehen sich
die AuBlenwidnde auf Grund des installierten Dichtungssystems, wodurch die Strémung
schon vor dem Laufrad einen Drall erfahrt (siehe Technische Zeichnung im Anhang .

Der Vergleich der unterschiedlichen Pitot-Rohre erfolgt fiir einen Betriebspunkt bei () =
15,88 m®/h und n = 3000 min~!. Hierbei handelt es sich fiir ein 1-fliigeliges Standard-
Pitot-Rohr (12,7 mm Einlassdurchmesser) um den BEP.
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Stromungsloser CD-adapco STAR-CCM+
segregiert, stationar
Bezugssystem Multiple Reference Frame
Vernetzer CD-adapco STAR-CCM-+
Zellen Polyeder & Prismen (,region-based“ Ansatz)
Turbulenz k-e Realizable (All y* Wall Treatment)
Randbedingungen Massenstromeinlass, statischer Druckauslass
Rotationsgeschwindigkeit 3000 min~*
Iterationen 6000
Hardware Intel Xeon E3
(3,30 GHz, 32 GB Speicher)
Rechenzeit (pro Sim.) 20 h

Tabelle 5.5: Einstellungen fiir Stromungsloser beim high-fidelity Ansatz. Wasser wird
als Fluid genommen.

Die Grenzschicht auf allen Wanden der Pumpe wird jetzt voll aufgelost mit y™ = 1 und 15
Prismen-Zellen. Dabei wird keine Rauigkeit berticksichtigt. Alles wird als glatt betrachtet.

Die Turbulenzbedingungen am Einlass werden durch die Turbulenzintensitit (I = 1 %)
und das Verhéltnis der turbulenten Viskositét zur Viskositat gebildet (ur/p = 10) de-
finiert. Da der Wert von I am Einlass auch deutlich grofer als 1 % sein kann, wurde
ebenfalls mit Werten bis zu 10 % gerechnet. Verdnderungen in Férderhtéhe und Pumpen-
wirkungsgrad waren jedoch unter 1 % und somit vernachlassigbar. Weitere Parameter fiir
den Stromungsloser sind in Tabelle [5.5] aufgelistet.

5.4.3 Numerischer Fehler

Die Netzkonvergenzstudie erfolgt bei @ = 15,88 m?®/h bei n = 3000 min~!. Es wird ein 1-
fligeliges Standard-Pitot-Rohr (Einlassdurchmesser von 12,7 mm) genutzt (rot dargestellt
in Abbildung [.8). Der Einfluss variierender Zellanzahl auf die Férderhdhe H und den
Pumpenwirkungsgrad n wird in Abbildung dargestellt. Fiir Netze mit mehr als 4
Millionen Zellen dndert sich H nur noch weniger als 0,9 % und 1 weniger als 0,4 %. Fir die
Leistungsuntersuchungen an der Pitot-Pumpe wird diese Auflésung als netzunabhéngig
betrachtet und fiir alle weiteren Rechnungen benutzt. Beispielhaft wird die Netzauflosung

fiir ein 1-fliigeliges Pitot-Rohr in Abbildung bis Abbildung gezeigt.

Vor der weiteren Nutzung der netzunabhéngigen Auflosung im high-fidelity Ansatz wird
erst noch das entwickelte numerische Modell durch den Vergleich mit experimentellen
Ergebnissen validiert.

5.4.4 Versuchsaufbau Pumpenpriifstand

Zur Validierung der Pumpenkennlinien wurden Messungen an einem geschlossenen Kreis-
lauf bei der Firma Zeilfelder Pumpen geméafi dem schematischen Aufbau in Abbildung[5.13h
durchgefiihrt. Das Fliissigkeitsvolumen des Vorratsbehalters betragt ca. 3000 1 unbehan-
deltes Leitungswasser. Die Pitot-Pumpe hat einen Rotordurchmesser von 400 mm. Es
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2. Interface
(Laufrad-Rotor)

1. Interface
(Einlass-Laufrad)

Abbildung 5.7: Position der zwei Interfaces in der Pitot-Pumpe fiir die CFD-
Rechnungen (high-fidelity Ansatz und alle anderen Rechnungen mit
gesamter Pumpe).

Abbildung 5.8: Geometrie fiir das verwendete 1-fliigelige Pitot-Rohr (Einlassdurchmes-
ser: 12,7 mm) in der Netzkonvergenzstudie. Die Abmafle fiir die profi-
lierte Aulenkontur und den Diffusorkanal stimmen mit den Werten fiir
das industrielle Standard-Pitot-Rohr iiberein (siehe Anhang .
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Abbildung 5.11: Auflésung des Laurades in der Pitot-Pumpe fiir high-fidelity Ansatz.

Abbildung 5.12: Auflésung des Pitot-Rohres in der Pitot-Pumpe fiir high-fidelity An-
satz.
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Durchflussmesser Typ: Prallplatte (KOBOLD DWD-35)
Geratefehler: 4+ 1,5% vom
Endwert (hier 36 m?3/h)
Druckmessung Typ: Rohrfedermanometer mit
Glycerinfiillung (HANS-FLEX GMM 100)
Gerétefehler: + 1 % vom Endwert
(hier: Druckseite = 40 bar und Saugseite = 0,6 bar)

Tabelle 5.6: Messgerateinformation fiir Pumpenpriifstand zur Kennlinienbestimmung.

Typ 2-poliger Drehstrom-Asynchronmotor
Firma SIEMENS

Bemessungsspannung 400 V

Frequenz 50 Hz
Bemessungsdrehzahl 2975 min~!
Bemessungsleistung 75 kW

Bemessungsstrom 130 A (Dreieckschaltung)
Wirkfaktor cos(p) = 0,88

Tabelle 5.7: Motordaten fiir den Pumpenpriifstand zur Kennlinienbestimmung.

handelt sich um die gleichen Pumpenabmessung, wie sie auch fiir die Optimierung ge-
nutzt wird. Das verwendete Pitot-Rohr im Experiment ist jedoch anders. Im Experiment
ist es nicht 1-fliigelig sondern 2-fliigelig mit je 15 mm Einlassdurchmesser am Pitot-Kopf.
Die genauen Abmessungen fiir das 2-fliigelige Pitot-Rohr sind aus den Technischen Zeich-
nungen im Anhang[B|zu entnehmen. Beide Pitot-Rohre sind mit einem Auslass verbunden
(siehe Schnittmodell in Abbildung [5.13f), es ist somit keine Trennung moglich, sondern
dient ausschliefllich zur Erhohung des Durchsatzes im Pumpenbetrieb (Parallelschaltung
der beiden Pitot-Rohre). Als Leitungssystem werden Gummi-Druckschlduche der Firma
HANSA-FLEX genutzt. Weitere Informationen zu den Messgerdaten zur Kennlinienerfas-
sung sind in Tabelle aufgelistet.

Die Fluidtemperaturdnderung wird manuell tiber einen Digitaltemperatursensor (Firma
WIKA) iiberwacht. Bei Anderungen im geschlossen System von mehr als 2 °C relativ zur
Starttemperatur wurden die Messungen unterbrochen.

Die Leistungsaufnahme erfolgte iiber das Ablesen der Stromaufnahme am Frequenzum-
richter. Es handelt sich somit nicht um die hydraulische Leistung der Pumpe, sondern
um die des Gesamtsystems Pumpe-Motor. Informationen zum Motor sind in Tabelle
aufgelistet.

Die Gesamtleistung des Drehstrommotors wird wie folgt ermittelt
P=+/3-cos(p)-U-1I. (5.17)

Eine Phasenverschiebung stellt sich zwischen Wirkleistung und Scheinleistung beim Dreh-
strommotor ein. Diese wird durch den Wirkfaktor cos(¢) geméafi dem Typenschild in der
Leistungsberechnung beriicksichtigt und als konstant betrachtetf’]

3Die Messungen werden bei 3000 min~! betrieben, also leicht iiber dem Wert der Bemessungsdrehzahl
nach dem Motortypenschild. Die Abweichungen in den Motordaten werden als vernachléssigbar betrach-
tet.
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B-1
ca. 3000 |
Wasser
L-1
L-3
P-1
PTJ
o

P2 k1
V-1

(a) Schematischer Versuchsaufbau (b) Pitot-Pumpe und Motor (c) 2-fligeliges Pitot-
Rohr

Abbildung 5.13: Versuchsaufbau fiir reine Pumpférderung mit Rohrsystem (L-1 bis L-
3), einem Vorratsbehélter mit Wasser als Fluid (B-1), Manometer (P-
1, P-2), einem Motor (M), einem Kugelhahnventil (V-1), einer Pitot-
Pumpe (PTJ), einem Prallplatten-Durchflussmesser (F-1) und einem
Temperatursensor (T-1).

Die Aufzeichnung der Kennlinie erfolgt durch manuelles Ablesen der Einzelwerte fiir den
Volumenstrom @), die Driicke auf der Saugseite pgs und der Druckseite ppg und die Strom-
aufnahme des Motors . Eine Bestimmung der Messunsicherheit des zufalligen Fehlers ist
daher nicht moglich. Die Berechnung der Forderhohe H erfolgt in Experiment und in
Simulation tiber die Druckdifferenz zwischen Saug- und Druckstutzen. Geodétische An-
teile sind vernachléssigbar. Da gleiche Durchmesser an den Druckmesspunkten verwendet
werden, konnen auch die kinetischen Anteile vernachléssigt werden.

5.4.5 Validierung eines 2-fliigeligen Pitot-Rohres am Priifstand

Da es kein universelles Turbulenzmodell gibt, dass die Stromung in einem beliebigen Sys-
tem korrekt wiedergeben kann, werden verschiedene Modelle an der Pitot-Pumpe getestet
und mit experimentellen Daten verglichen. Folgende Modelle werden fiir das 2-fliigelige
Pitot-Rohr miteinander untersucht: k-¢ Realizable, k-¢ Standard und k-w SST. Die re-
sultierenden Werte sind in Tabelle zusammengefasst. Die beste Ubereinstimmung fiir
die Forderhohe H mit dem Experiment hat das k-e¢ Realizable Modell geliefert. Fiir den
Pumpenwirkungsgrad liefert das k-e Standard Modell die beste Ubereinstimmung. Dies
zeigt, dass aktuell nicht beide Groflen von einem einzigen Turbulenzmodell optimal wie-
dergegeben werden kénnen. Wie in Unterabschnitt erwahnt, werden die Messdaten
am Priifstand hindisch abgelesen und notiert. Uber die Wahl des Turbulenzmodells in
dieser Arbeit entscheidet daher die Forderhohe H. Hier fliefit lediglich die Druckdifferenz
Ap zwischen Saug- und Druckstutzen als Messgrofie ein.

_Ap
Prg

H (5.18)

Beim Pumpenwirkungsgrad n kommen zusétzlich zum Druckaufbau auch noch der Volu-
menstrom und die Stromaufnahme des Motors hinzu. Dies bedeutet weitere Quellen, die
fiir Ablesefehler sorgen konnen und moglicherweise den unterschiedlichen Trend bei den
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Turbulenzmodellen verursachen.

_ QupgH
1 V3 cos(p) U -1

Das k-e Realizable Modell wird fiir alle weiteren Simulationen der Pitot-Pumpe genom-
men. In Abbildung[5.14] wird eine komplette Kennlinie berechnet und mit experimentellen
Daten verglichen. Der qualitative Kennlinienverlauf stimmt zwischen CFD und Experi-
ment gut iiberein. Beide weisen fiir kleine Volumenstrome eine positive Steigung in der
Leistungskurve auf. Dies deutet auf leicht instabiles Betriebsverhalten hin - ein Merk-
mal, was an dem 2-fliigeligen Pitot-Rohr liegt. Es arbeitet wie zwei einzelne Pitot-Rohre,
die parallel geschaltet werden, was dazu dient den maximalen Durchfluss zu erhohen.
Bei kleinen Durchfliissen kommt es jedoch zu starken Riickstromungen in den parallel
geschalteten Pitot-Rohren. Einfliigelige Standard-Pitot-Rohre weisen stabiles Kennlinien-
verhalten tiber den gesamten Betrieb auf.

Die absoluten Werte aus den Simulationen in Abbildung ohne Rauigkeit weisen noch
einen deutlichen Unterschied zu den Experimenten auf. Die Forderhéhe in den Simulatio-
nen ist durchweg kleiner als im Experiment. Dies liegt daran, dass in einer Pitot-Pumpe
mit glatten Wénden, der einzige Energieeintrag auf das Fluid im Laufrad erfolgt. Kommt
es jedoch in der Realitdt zu Rauigkeitseinfliilssen an den Wéanden, so kommt es auch zu
Energieeintrag auf das Fluid im Rotor (Kavitdt um das Pitot-Rohr). Die Pumpe ist durch
die Wandrauigkeit in der Lage mehr Forderhohe zu generieren, bedarf dafiir aber unver-
haltnismaBig viel Leistung, weshalb der Wirkungsgrad sinkt. Dieser Trend wird ebenfalls
durch die CFD mit rauer Wand (hier: 500 pm) bestétigt und sorgt dafiir, dass die Si-
mulationsergebnisse ndher mit den Experimenten iibereinstimmen. Da die Rauigkeiten
von Pumpe zu Pumpe unterschiedlich sind, handelt es sich um eine Kalibrierkonstan-
te, welche von Pumpenmaterial, Alter und absolvierter Betriebsdauer abhéngig ist. Der
Rauigkeitsbetrag ist somit pumpenspezifisch und kann nicht verallgemeinert werden. Als
Konsequenz wird spéter fiir die Formoptimierung mit glatten Wanden gerechnet.

(5.19)

Oberflachenabtrag an Rotorwand durch Kavitation: Durch die besondere Kon-
struktion der Pitot-Pumpe kommt es wihrend des Pumpenbetriebes nicht nur zu einer
Anrauung der Rotorwand, sondern auch zu sichtbarem, lokalem Materialabtrag durch
Kavitation. Dies ist ein weiterer Grund, warum mit fortschreitendem Betriebsalter die
Rauigkeitskonstante bei der CFD immer wieder neu kalibriert werden muss, um mit den
Experimenten iibereinstimmende Simulationen zu erzeugen. Ort der Kavitationserosion
ist neben dem Laufradeinlass auch der Spalt zwischen dem Kopf des Pitot-Rohres und
der Rotorwand (Spalthéhe < 2 mm). In Abbildung sind von einem Rotor am Priif-
stand die Mulden in der Rotorwand zu sehen, wie sie sich nach ca. 1-1,5 Jahren Betrieb
einstellen. Die Mulden sind in regelméfiigen Abstanden iiber den Umfang verteilt und
befinden sich in der Ebene, wo das Pitot-Rohr im eingebauten Zustand liegt. Zu die-
sem Betriebsdauerzeitpunkt sind die Mulden noch rdumlich voneinander getrennt und
klar differenzierbar. Thre Anzahl entspricht der Anzahl an Schaufelkanélen (hier 10). Die
raumliche Trennung der Mulden legt den Schluss nahe, dass der Materialabtrag am Rotor
nicht kontinuierlich im Spalt stattfindet. Wéare dem so, miisste entlang des Umfangs eine
durchgehende Furche zu sehen sein. Plausibel wéire die Annahme, dass immer dann, wenn
einer der Schaufelkandle das Pitot-Rohr passiert, es zu Kaviation im Spalt kommt und
Material an der Rotorwand abgetragen wird. Da Laufrad und Rotor sich mit der gleichen
Winkelgeschwindigkeit drehen, passiert dieses Phianomen immer wieder an der gleichen
Stelle. Es kommt zu einem lokalen Materialabtrag. Da die numerischen Simulationen alle
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k—eStd. k—e€Real. k—wSST Experiment

H [m] 261,3 276,3 271,1 326,9
n - 0,29 0,34 0,35 0,27
Q [m®/h] 15,88 15,88 15,88 16,1

Tabelle 5.8: Einfluss verschiedener Turbulenzmodelle auf die Férderhéhe H und den
Pumpenwirkungsgrad 7. Berechnung erfolgt mit netzunabhédngiger Auflo-
sung fiir ein 2-fliigeliges Pitot-Rohr (15 mm Einlassdurchmesser jeweils) bei
n = 3000 min~!. Der untersuchte Betriebspunkt entspricht nicht dem BEP.
Dies liegt daran, dass man am Priifstand mit dem 2-fliigeligen Pitot-Rohr
diesen Volumenstrom nicht realisieren kann (siehe Abbildung[5.14)). Vorher
kommt es durch Kavitation zu drastischen Kennlinienabfallen, die keinen
sicheren Betrieb erlauben. Fiir die weiteren Simulationen wird das k — €
Realizable Turbulenzmodell genommen.

ohne Kavitationsmodell durchgefiihrt werden, kann nur eine erste Abschatzung anhand
des statischen Drucks erfolgen. Dieser unterschreitet den lokalen Dampfdruck an der Spit-
ze des Pitot-Rohres (Staupunkt), jedoch nicht im Spalt. Weiterfithrende Untersuchungen
mit entsprechender Netzauflosung, anisotroper Turbulenzmodellierung, instationérer Be-
rechnung und aktiviertem Kavitationsmodell sind ratsam, um dieses Phénomen genauer
zu ergrinden. Mit zunehmender Betriebsdauer (siche Abbildung nach 3-4 Jahren)
verbinden sich die Ausgrabungen am Rotor zu einem einzigen ,, Kanal®.

5.4.6 Numerische Analyse fiir ein 1-fliigeliges Pitot-Rohr

Die Pareto-Front aus dem low-fidelity Ansatz in Unterabschnitt stellt die Eingangs-
daten fiir die high-fidelity Rechnungen dar. Die Pareto-optimalen Pitot-Rohr-Konfigura-
tionen werden hier in die komplette Pitot-Pumpe eingebaut. Dadurch lasst sich erneut ein
Zusammenhang zwischen Diffusorwirkungsgrad np und projizierter und benetzter Flache
herstellen. Ein direkter Vergleich zwischen den beiden Ansatzen ist in Abbildung
zu sehen. Der absolute Betrag des Diffusorwirkungsgrades fiir den high-fidelity Ansatz
ist durchweg geringer, was bedeutet, dass der schnelle und einfache low-fidelity Ansatz
systematisch den Diffusorwirkungsgrad iiberschétzt. Ursache hierfiir sind zum einen die
Blockierung der Stromung im Rotor durch das Pitot-Rohr, zum anderen die Interakti-
on der veranderten Rotorstromung mit dem Laufrad. Dennoch sind die Trendverldufe
von low- und high-fidelity Ansatz in sehr guter Ubereinstimmung, was es erlaubt effizi-
ente Pitot-Rohr-Diffusoren mittels des low-fidelity Ansatzes innerhalb wesentlich kiirzer
Rechenzeit zu konstruieren.

Es muss jedoch beriicksichtigt werden, dass der Diffusorwirkungsgrad np nur eine Teil-
komponente des gesamten Wirkungsgrades der Pitot-Pumpe darstellt. Um alle stromungs-
mechanischen Verluste zwischen Pumpeneinlass und -auslass zu erfassen dient der Pum-
penwirkungsgrad n. Er kann nur mittels high-fidelity Simulationen erfasst werden. Als
Referenzwert dient in diesem Abschnitt die Standard-Konfiguration aus Abbildung [5.17]
welche einen Pumpenwirkungsgrad von n = 0,34 erzielt. Das verwendete Pitot-Rohr be-
steht in der Pumpe nur aus dem Diffusorkanal. Die Abmafle des Kanals sind mit denen
des Standard-Pitot-Rohres identisch. Auf eine profilierte Aulenkontur wird verzichtet,
um einen besseren Vergleich mit den Konfigurationen aus dem high-fidelity Ansatz zu
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Abbildung 5.14: Vergleich der Kennlinien fiir ein 2-fligeliges Pitot-Rohr (jeweils 15 mm
Einlassdurchmesser) mit CFD und Experiment. Der Priifstand und
die Pitot-Rohr-Geometrie sind in Abbildung dargestellt. Durch

Berticksichtigung von Rauigkeit (hier: Rauigkeitshéhe von 500 pm)
kann die Ubereinstimmung mit dem Experiment verbessert werden.

erhalten. Diese besitzen bisher lediglich elliptische Querschnitte. Auf den Einfluss einer
profilierten Auflenkontur, wird in Abschnitt eingegangen. In Abbildung wird ein
direkter Vergleich zwischen Diffusorwirkungsgrad np und Pumpenwirkungsgrad n fiir die
Simulationen aus dem high-fidelity Ansatz dargestellt. Es kann gezeigt werden, dass al-
le Konfigurationen mit besserem Pumpenwirkungsgrad als die Standard-Konfiguration
auch einen grofleren Diffusorwirkungsgrad haben. Ein klarer Trend ist jedoch nicht er-
sichtlich. Die Konfiguration mit dem grofiten Diffusorwirkungsgrad weist einen kleineren
Pumpenwirkungsgrad als die Standard-Konfiguration auf. Dies zeigt, dass der Diffusor-
wirkungsgrad zwar ein guter Indikator fiir effiziente Pitot-Pumpen ist, aber alleine nicht
ausreichend ist, um durchweg verbesserte Konfigurationen zu erzielen.

Weitere Ideen zur Leistungsverbesserung konnen abgeleitet werden, beim Vergleich des
Pumpenwirkungsgrades 7 in Bezug auf die projizierte und die benetzte Flache. Diese wer-
den in Abbildung und Abbildung dargestellt. Der Diffusorwirkungsgrad wird
zum besseren Vergleich ebenfalls in den Grafiken mit abgebildet. Der steigende Trend der
beiden Wirkungsgrade wird durch entsprechende Pfeile markiert. Fiir die projizierte Fla-
che A, in Abbildung stellt sich ein eher gegensatzlicher Trendverlauf ein: wahrend
der Diffusorwirkungsgrad np mit steigender projizierter Flache verbessert wird, nimmt
der Pumpenwirkungsgrad 7 bei kleinen A,-Werten zu. Dieses Verhalten ist bedingt durch
Verwirbelungen und Mischungsverluste stromab des Pitot-Rohres im Rotor, welche mit
steigender projizierter Fliche A, zunehmen. Es muss eine grofiere Leistung aufgebracht
werden, um den Rotor bei gleicher Drehzahl zu halten. Dieser Mehraufwand an Leistung
kann nicht durch die Verbesserungen im Diffusorkanal kompensiert werden. Die Minde-
rung der Abloseverluste im Diffusorkanal reicht nicht aus, um den Pumpenwirkungsgrad
zu verbessern. Um effiziente Pumpen zu entwickeln ist der Diffusorwirkungsgrad nur einer
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Kavitation in Spalt (< 2mm)
Rotor zwischen Rotor und Pitot-Rohr

Rotor nach 1-1,5 Jahren Betrieb | Rotor nach 3-4 Jahren Betrieb

Abbildung 5.15: Lokale Verdnderung der Oberflichenbeschaffenheit des Rotors durch
Kavitationsschiaden zwischen Pitot-Rohr und Rotor mit zunehmender
Betriebsdauer: (links) In den ersten Betriebsjahren bilden sich kleine
Ausgrabungen in der Rotoroberfliche aus. Diese sind gleichméafig an
der Auflenwand des Rotors verteilt (10 Stiick). Die Anzahl der Ausgra-
bungen entspricht der Anzahl an Laufrddern. (rechts) Mit zunehmen-
der Betriebsdauer verbinden sich die Ausgrabungen zu einem einzigen
,Kanal®.
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Abbildung 5.16: Vergleich des Diffusorwirkungsgrades np fir Individuen aus der
Pareto-Front, berechnet jeweils mit low-fidelity oder high-fidelity An-
satz.

Abbildung 5.17: Darstellung der Standard-Konfiguration fiir den high-fidelity Ansatz.
Da alle Konfigurationen im high-fidelity Ansatz aus Diffusorkanéilen
mit elliptischen Querschnitten bestehen, wird in diesem Abschnitt
noch auf die Aulenprofilierung des Standard-Pitot-Rohres verzichtet.
Der Pumpenwirkungsgrad fiir die gezeigte Konfiguration betrigt im
untersuchten Betriebspunkt n = 0,34 und dient als Referenzwert in
diesem Abschnitt. Ab Abschnitt wird auch der Einfluss durch die
Profilierung beriicksichtigt.
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Abbildung 5.18: High-fidelity Ansatz: Vergleich des Diffusorwirkungsgrades np mit dem
Pumpenwirkungsgrad . Der schwarze, ausgefiillte Kreis entspricht den
Werten des Standard-Pitot-Rohres. Die Geometrie fiir die Standard-
Konfiguration ist in Abbildung dargestellt. Es wird zu diesem
Zeitpunkt noch keine profilierte Auflenkontur beriicksichtigt.

von vielen Faktoren. Die Minimierung der Storeffekte auf die Stromung im Rotor scheint
dabei von groflerer Bedeutung.

Betrachtet man die benetzte Diffusoroberfliche S in Abbildung [5.20] so kann man er-
kennen, dass sowohl Pumpenwirkungsgrad 7, als auch Diffusorwirkungsgrad np mit zu-
nehmender Fléche S ansteigen. Dieser Trend ist fiir np schon aus den Ergebnissen des
low-fidelity Ansatzes bekannt (sieche Abbildung . Hier ist es interessant zu sehen, dass
mit steigender benetzter Oberfliche auch der Pumpenwirkungsgrad ansteigt. Dieser Trend
scheint auf den ersten Blick verwirrend, da mit einer gréferen benetzten Oberfliche des
Pitot-Rohres auch der Anteil an Scheibenreibungsverlusten ansteigt - ein wichtiger Ver-
lustfaktor fiir Pumpen bei niedriger spezifischer Drehzahl. Die Simulationen zeigen jedoch,
dass die Geometrien mit erhohter benetzter Oberflache S zu (i) geringeren Abléseverlus-
ten im Diffusorkanal fiihren und (ii) gleichzeitig auch durch ihre Formgebung die Verluste
durch turbulente Vermischung im Rotor reduzieren. Da die Mischungsverluste im Rotor
einen erheblichen Einfluss auf den Pumpenwirkungsgrad n haben, liegt hier auch die Er-
klarung fiir den Trend in Abbildung[5.20l Geometrien mit kleiner benetzter Oberflache S
schaffen es nicht ihren Vorteil durch geringe Scheibenreibungsverluste auszuspielen. Dies
hangt mit der festgelegten Parametrisierung des CAD-Modells zusammen. Konfiguratio-
nen mit kleinem S-Wert werden erstellt, wenn die Fiihrungslinie der Querschnitte sehr
kurz ist, was bedeutet, dass sich der elliptische Diffusorkanal nahezu senkrecht in radiale
Richtung nach aufien erstreckt. Die (theoretische) Vollkorperrotation des Fluids im Rotor
wird dadurch stark beeinflusst und es kommt zur Ausbildung Karméanscher Wirbelstraien
stromab des Diffusors. Eine passende profilierte Auflenkontur kénnte Abhilfe schaffen. Das
Potenzial einer solchen Mafinahme wird in Abschnitt [5.5 untersucht.

Aus dem high-fidelity Ansatz ergeben sich 12 Konfigurationen, die einen gréfleren Pum-
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Abbildung 5.19: High-fidelity Ansatz: Fiir Individuen aus der Pareto-Front wird Wir-
kungsgrad 1 und Diffusorwirkungsgrad np in Bezug zum projizier-
ten Flachenverhaltnis A,/A, sana betrachtet. Die Pfeile markieren den
Trend der Konfigurationen mit steigendem 7 (oben links) und steigen-
dem np (oben rechts).
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Abbildung 5.20: High-fidelity Ansatz: Fiir Individuen aus der Pareto-Front wird Wir-
kungsgrad n und Diffusorwirkungsgrad np in Bezug zum projizierten
Flachenverhéltnis der benetzten Flache S/Ssqnq betrachtet. Der Pfeil
markiert den Trend der Konfigurationen mit steigendem 7 und stei-
gendem 7p.
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Parameter Min Max
Ly 12,4 mm 16,8 mm
01 30,7 ° 73,8 °
R, 54,7 mm 105,1 mm
Wi 8§7mm 19,6 mm
Ly 16,9 mm 29,8 mm
n 0,34 0,38

Tabelle 5.9: Optimaler Parameterbereich fiir Diffusorgeometrie basierend auf den 12
besten Ergebnissen in Hinblick auf Pumpenwirkungsgrad 7 aus den high-
fidelity Simulationen.

penwirkungsgrad 7 haben, als die Standard-Konfiguration (n= 0.34). Der daraus resultie-
rende reduzierte Parameterbereich ist in Tabelle [5.9] aufgelistet.

Der Einfluss von Forménderung auf das Stromungsfeld im Rotor der Pitot-Pumpe ist in
Abbildung dargestellt. Die Tangentialgeschwindigkeitsverteilung ist aufgetragen fiir
die Konfiguration mit bestem (7,4,) und schlechtestem Pumpenwirkungsgrad (n,,:,,) aus
den high-fidelity Simulationen. Auflerdem ist das Geschwindigkeitsprofil fiir das Standard-
Design als Referenz aufgetragen. Die Geschwindigkeitsprofile sind an den Positionen § =
90° und 270° stromab des Pitot-Rohres entnommen. Die theoretische Geschwindigkeitsver-
teilung eines erzwungenen Wirbels (Vollkérperrotation ohne Pitot-Rohr in einem rotieren-
den Zylinder) ist ebenfalls abgebildet. Es kann gezeigt werden, dass eine Verbesserung des
Pumpenwirkungsgrades mit einer besseren Ubereinstimmung des Geschwindigkeitsprofils
mit dem theoretischen Verlauf einhergeht. Dies ist bedingt durch die Reduktion der Vermi-
schungsverluste durch eine Verbesserung der Formgebung in der Rotorstromung. Zur bes-
seren Veranschaulichung wird die Geschwindigkeitsverteilung im Rotor der Pitot-Pumpe
mittels Stromlinien und Konturplots in Abbildung[5.22|bis Abbildung[5.24] dargestellt. Sie
bestéatigen, dass durch die unvorteilhafte Formgebung bei 7,,;, eine starkere Verblockung
auf die Stromung im Rotor wirkt und sich dadurch in Rotorwandnahe kein ausgepragtes
Gebiet mit hohen Absolutgeschwindigkeiten ausbildet. Die Geschwindigkeiten des Fluides
nehmen schnell in Richtung der Rotationsachse ab. Die inhomogene Geschwindigkeitsver-
teilung im Konturplot von 7,,;, entsteht durch die starken Nachlaufvermischungen im
Fluid stromab des Pitot-Rohres. Die vorteilhafte Gestaltung des Pitot-Rohres mit 7,4,
weist dabei bis nah an die Achse noch hohere Geschwindigkeiten auf, was den besse-
ren Trend zum erzwungenen Wirbel bestatigt. Auch wenn die Stromungsgfithrung bei
Nmin durch die Stromlinien im Diffusorkanal keine so deutliche Ablosung erzielt wie beim
Standard-Pitot-Rohr, ist der Pumpenwirkungsgrad beim Standard-Pitot-Rohr doch bes-
ser. Dies zeigt, dass eine optimierte Stromungsfiihrung im Diffusor nur dann positiv auf
den Pumpenwirkungsgrad wirken kann, wenn das Geschwindigkeitsfeld wenig bis gar nicht
negativ beeinflusst wird.

Um sicherzustellen, dass die Formanderungen auch eine Verbesserung iiber einen grofien
Betriebsbereich erzielen, wurden die Kennlinien fiir die gleichen drei Konfigurationen be-
rechnet: das beste, schlechteste und das Standard-Design. Die entsprechenden Verldufe
sind in Abbildung und Abbildung abgebildet. Die Ergebnisse bestatigen, dass
die Formanderung am Pitot-Rohr zu verbesserten Betriebsverhalten tiber die gesamte
Kennlinie fithrt. Die Kennlinien weisen iiber den gesamten Bereich fiir alle drei Konfigu-
rationen ein stabiles Betriebsverhalten auf.
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Abbildung 5.21: Geschwindigkeitsprofil der Umfangskomponente im Rotor bei g = 90 °
und 3 = 270 ° stromab des Pitot-Rohres bei Q = 15,88 m?/h und n =
3000 min~!. Der theoretische Verlauf fiir einen erzwungenen Wirbel
wird als durchgestrichene Linie dargestellt. Das beste Design aus der
Pareto-Front entspricht dem roten Geschwindigkeitsprofil (7,4 ). Das
schlechteste Design dem griinen Geschwindigkeitsprofil (7). Zum
Vergleich ist das Geschwindigkeitsprofil fiir die Standardkonfigurati-
on abgebildet (stand). Der Index ,max“ fiir die Achsenbeschriftung
bezieht sich auf den entsprechenden Wert am rotierenden Gehéause.
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Velocity: Magnitude (m/s) Velocity: Magnitude (m/s)
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Abbildung 5.22: Geschwindigkeitsverteilung fiir Konfiguration mit 7,,, aus high-
fidelity Ansatz: Darstellung der Geschwindigkeit in Form von Kon-
turplot und Stromlinien (gezeigter Betriebspunkt ist der BEP fir das
Standard-Pitot-Rohr bei n = 3000 min™1).
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Abbildung 5.23: Geschwindigkeitsverteilung fiir Standard-Konfiguration aus high-
fidelity Ansatz: Darstellung der Geschwindigkeit in Form von Kon-
turplot und Stromlinien (gezeigter Betriebspunkt ist der BEP fir das

Standard-Pitot-Rohr bei n = 3000 min™).
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Velocity: Magnitude (m/s) Velocity: Magnitude (m/s)
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Abbildung 5.24: Geschwindigkeitsverteilung fiir Konfiguration mit 7., aus high-
fidelity Ansatz: Darstellung der Geschwindigkeit in Form von Kon-
turplot und Stromlinien (gezeigter Betriebspunkt ist der BEP fir das
Standard-Pitot-Rohr bei n = 3000 min™1).
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Abbildung 5.25: Forderkennlinie fiir das beste Design (9,,4:) aus der Pareto-Front, das
schlechteste Design (7)) und der Standard-Konfiguration (stand) als
Referenz. Die Forderhohe H wird relativ zur Forderhhe am Betriebs-
punkt besten Wirkungsgrades (BEP) fiir die Standard-Konfiguration
betrachtet. Das gleiche wird fiir den Volumenstrom @ durchgefiihrt.
Die Forderhohe wird als ausgefiillte Symbole aufgetragen und der Wir-
kungsgrad 7 als ungefiillten Symbole.

Fazit aus ,,low-fidelity* und ,,high-fidelity*“ Ansatz: Die Formoptimierung des Dif-
fusorkanals (mit elliptischem Querschnitt) hat einen ersten Einblick tiber die starke Kopp-
lung des Stromungsfeldes auf Formadnderungen des Pitot-Rohres gegeben. Die Aufienstro-
mung hat einen grofien Einfluss auf den Pumpenwirkungsgrad, weshalb eine reine Opti-
mierung des Diffusorkanals im low-fidelity-Ansatz nicht durchweg bessere Pitot-Rohre
liefert. Dennoch bringt die Formoptimierung einen Diffusorkanal hervor, der im Ver-
gleich zum Standard-Diffusor iiber den gesamten Kennlinienbereich effizienter arbeitet.
Der Standard-Diffusor wird in der Realitat jedoch mit einer profilierten Auflenkontur ge-
nutzt. Man kann zu diesem Zeitpunkt also noch nicht von einem fairen Vergleich sprechen.

5.5 Diffusorkanal mit profilierter Aulenkontur

Dass die Formgebung des Diffusorkanals einen erheblichen Einfluss auf die Geschwin-
digkeitsverteilung im Rotor der Pitot-Pumpe hat, konnte bereits im vorherigen Kapitel
gezeigt werden. In diesem Kapitel soll geklart werden, in wie weit sich der Pumpenwir-
kungsgrad n durch eine profilierte Aulenkontur d&ndert. Folgende Konfigurationen aus dem
high-fidelity Ansatz werden ausgewahlt und mit einer Profilierung ausgestattet:

o K : Konfiguration mit bestem Diffusorwirkungsgrad

D, max

e K, : Konfiguration mit bestem Pumpenwirkungsgrad

Nmaz *

e K, : Konfiguration mit kleinster projizierter Flache

p,min *
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Abbildung 5.26: Leistungskurve fiir das beste Design (9,,4.) aus der Pareto-Front, das
schlechteste Design (7)) und der Standard-Konfiguration (stand) als

Referenz. Leistung und Volumenstrom sind dimensionslos gemacht mit
dem entsprechenden Wert am BEP der Standard-Konfiguration.

e Kg : Konfiguration mit kleinster benetzter Oberfliche

min’

Die neuen Konfigurationen werden mit den Ergebnissen eines 1-fliigeligen Standard-Pitot-
Rohres verglichen. Diese Referenzgeometrie ist in Abbildung[5.8dargestellt und erzielt fir
den untersuchten Betriebspunkt einen Pumpenwirkungsgrad von n = 0,458. Um Verwir-
rungen vorzubeugen, sei darauf hingewiesen, dass das 1-fliigelige Standard-Pitot-Rohr
beim high-fidelity Ansatz in Abschnitt noch keine Profilierung hat (siehe Abbil-
dung [5.17). Daher erzielt die Standard-Konfiguration beim high-fidelity Ansatz auch nur
n = 0,34, obwohl der gleiche Betriebspunkt untersucht wird. Der Unterschied im Wir-
kungsgrad wird nur durch die fehlende Aulenkontur verursacht. Das Standard-Pitot-Rohr
mit AuBenkontur aus Abbildung wird in allen nachfolgenden Abschnitten als Ver-
gleichsmodell verwendet und entspricht einer in der Industrie verwendeten Pitot-Pumpe.

Definition Diffusorkanal: Die Parameter, die den Verlauf und die Querschnittsaufwei-
tung des Diffusorkanals beschreiben sind in Tabelle [5.10] aufgelistet. Die Definition der
Parameter entspricht dem high-fidelity Ansatz in Abbildung

Definition Auflenkontur: Es werden spitze Vorder- und Hinterkanten definiert. Die
resultierenden Geometrien sind in Abbildung bis Abbildung dargestellt. Es ist
zu betonen, dass die Aulenkonturwerte noch nicht optimiert sind, sondern héndisch aus-
gewahlt wurden. Fir K Ks Ky mee Sind Querschnittsbreite und -linge
fiir die Auflenkontur identisch. Sie sind so ausgewahlt, dass die Konfiguration mit der
groBten projizierten Fliche (hier: K, . mit A,/A) siana = 1,649 nach Tabelle |5.4) kei-
ne Flachentiberschneidungen aufweist. Anderungen im Erscheinungsbild kommen durch
die unterschiedlichen Diffusorkanalfithrungen zustande. Das Verhaltnis der projizierten
Flache A, sowie der benetzten Flache S zum Standard-Pitot-Rohr wird in Tabelle
aufgelistet. Weitere Abmessungen sind in Anhang [B| beschrieben.

Nmaz ) min? Ap,min )
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Ly [mm] Wy [mm] L; [mm] W; [mm] ¢;[°] R [mm)]

K. 16,8 9,6 26,2 102 36,7 105,

. 12,8 12,6 13,0 135 472 527
Ka, . 11,3 14,2 26,7 7.3 492 46,1
Kypowe 15,6 10,3 14,1 294 531 1135
Koert 17,5 9.2 32,0 120 11,1 55,0

Tabelle 5.10: Parametrisierung des Diffusorkanals: Design-Parameter fiir ausgewahlte
Diffusor-Geometrien aus high-fidelity Ansatz, die als Auflenkontur ein
tropfenférmiges Profil bekommen. Die Definition der Parameter entspricht
dem high-fidelity Ansatz in Abbildung

Ap/Ap,Stand S/SStand

K. 1,14 0,90
Ks, 1,10 0,81
Ka, i 1,10 0,81
Ky, 1,14 1,01
Kvert 0795 0,67

Tabelle 5.11: Projizierte Flache A, und benetzte Fliche der Aulenkontur S fir die
ausgewéhlten Konfigurationen inklusive Profilierung. Alle relativ zu den
Werten eines Standard-Pitot-Rohres samt Aulenkontur (Index: ,Stand®).
Anmerkung: Es wird nicht wie beim high-fidelity Ansatz nur der Diffusor-
kanal fiir die Flachen A, und S beriicksichtigt, sondern auch die Profilie-
rung mit berticksichtigt.

Alle Konfigurationen aus dem high-fidelity Ansatz weisen in Tabelle [5.11] eine groflere
projizierte Flache auf als das Standard-Pitot-Rohr. Daher wird eine weitere Konfigu-
ration erstellt, welche nicht aus dem high-fidelity Ansatz stammt. Sie ist angelehnt an
das Design des Standard-Pitot-Rohres und besteht aus einem schmalen Pitot-Rohr, wel-
ches sich nahezu ohne Krimmung in radiale Richtung zur Rotorwand erstreckt. Sie wird
als K, bezeichnet. Ihre Diffusorparameter sind ebenfalls in Tabelle [5.10] aufgelistet.
Die resultierende CAD-Geometrie ist in Abbildung dargestellt. Sie unterscheidet
sich von den anderen Konfigurationen aus dem high-fidelity Ansatz dadurch, dass sie
eine sehr kleine projizierte Fliche A, besitzt, die unter dem Wert vom Standard-Pitot-
Rohr liegt (siehe Tabelle . Die Ergebnisse aus den DOEs haben gezeigt, dass diese
GroBe einen dominierenden Einfluss auf die Leistungseigenschaften einer Pitot-Pumpe
haben. Dadurch soll (ohne intensive Formoptimierung) untersucht werden, welches Po-
tenzial zur Wirkungsgradverbesserung besteht, wenn unter Verwendung der vorliegenden
CAD-Parametrisierung ein extrem schmales Auflenkontur-Design entwickelt wird. Da die
Konturparameter fiir K,.,; aufierhalb des Bereiches der DOE liegen (siehe Tabelle ,
wiirde ein Erfolg eine neue Optimierung mit verdndertem Parameterbereich nahelegen.
Alle sechs eingebauten Pitot-Rohr-Geometrien sind in Abbildung bis Abbildung
dargestellt. Die Parameter zur Erstellung der Aulenkontur fir K,.,; sind ebenfalls in den
Technischen Zeichnungen in Anhang [B] abgebildet.

Ein direkter Vergleich auf die Pumpeneffizienz 7 von Pitot-Rohren mit profilierter Auflen-
kontur und ohne wird fiir die einzelnen Konfigurationen (K,,,.., Ks,..., Ka, s Kip news
Kyert) in Abbildung dargestellt. Es wird der BEP untersucht. Wie zu erwarten kann
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Abbildung 5.27: Geometrie von Kg, , mit Aulenkontur.

mit Aulenkontur.

Abbildung 5.28: Geometrie von K

NMmax

¢

Abbildung 5.29: Geometrie von K,,, . mit AuBenkontur.
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Abbildung 5.30: Geometrie von Ky, .. mit Aulenkontur.

Abbildung 5.31: Geometrie von K,.,; mit AuBlenkontur (nicht aus high-fidelity Ansatz).

/

J/

Abbildung 5.32: Geometrie von Kgiungara mit AuBenkontur (verwendet in allen indus-
triellen Pitot-Pumpen).
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die Stromungsfithrung im Rotor nicht durchweg mit einer (einheitlichen) Profilierung ver-
bessert werden. Je nach Ausfithrung des Diffusorkanals weist die Profilierung bessere oder
schlechtere Stromungsfiihrungen im Rotor auf. Fiir die Konfigurationen K, . und K4
ist die gewahlte Profilierung unvorteilhaft und es kommt sogar zu einem schlechteren Wir-
kungsgrad als beim high-fidelity Ansatz. Im Gegensatz dazu profitieren die Konfiguratio-
nen Kg, . und K, von der Aulenkonturprofilierung. Das eine passende Auflenkontur
die Effizienz deutlich steigern kann, wird in Abbildung fiur das Standard-Pitot-Rohr
Kstandara ersichtlich: der Pumpenwirkungsgrad n steigt durch die Auflenkontur von n =
0,34 auf 0,46, was einer relativen Verbesserung von 35 % entspricht. Mit den Konfigu-
rationen aus dem high-fidelity Ansatz wird maximal eine Verbesserung von 1 = 0,30
auf 0,34 bei K, .. erreicht (relative Verbesserung um 13 %)ﬂ Die Konfiguration K,
erzielt ohne Formoptimierung einen Wirkungsgrad von n = 0,38 und kommt somit von al-
len betrachteten Konfigurationen am néchsten an die Standard-Konfiguration heran. Die
projizierte Fliche A, ist daher wie erwartet eine wichtige ,Stellschraube® fiir effiziente
Pitot-Rohre. Sie ist jedoch nicht alleine ausschlaggebend. Bevor in zukiinftigen Studien
weitere Formoptimierungen des Pitot-Rohres durchgefiihrt werden, gilt es zu tiberlegen,
ob die Parametrisierung der Auflenkontur genug Freiraum erlaubt, effiziente Designs zu
erstellen. Eine Formoptimierung kann schliefilich nur so viel verbessern, wie das parame-
trisierte CAD-Modell erlaubt. Im Falle von K., liegt trotz geringerer projizierter Flache
immer noch ein Design vor, dass im Wirkungsgrad 0,08 Punkte unter dem Wert fiir das
Standard-Pitot-Rohr liegt. Die Formgebung des Pitot-Kopfes kann dabei eine Schliissel-
rolle dafiir spielen. Da hier die hochsten Geschwindigkeiten vorliegen, treten hier auch
starke Reibungs- und Mischungsverluste auf. Vergleicht man das parametrisierte Modell
Kyere aus Abbildung mit der Standard-Konfiguration in Abbildung so fallt auf,
dass die Stromung bei Kgiundara am Pitot-Kopf tiber eine viel langere Strecke gefiihrt
wird als bei K,,+. Eine entsprechende Beriicksichtigung ist aktuell nur bedingt durch die
Auflenkontur-Parametrisierung moglich. Es wére ratsam ein CAD-Modell zu erstellen, wo
Diffusorkanal und Auflenkontur unabhéngig voneinander sind. Bisher teilen sie sich die
Konstruktionslinie. Hierbei kann man auf die Auflenkontur nur durch die Querschnitts-
breite und -lange Einfluss ausiiben. Man sieht jedoch am Standard-Pitot-Rohr, wie eine
voOllig unabhéngige Aulenkontur deutlich bessere Wirkungsgrade erzielt.

p,min

Bisher hat sich das Standard-Pitot-Rohr Kgigndara fir den BEP als effizienteste Variante
dargestellt. Ob dies auch fir diverse Durchflussraten der Fall ist, wird in Abbildung
dargestellt. Alle Kennlinien weisen stabiles Betriebsverhalten auf. In Bezug auf die For-
derhohe H kann man sehen, dass Ksiandara fiir Teillast und leichte Uberlast (Q/Q Brp stand
< 1,36) durchweg grofere Forderhohen und Wirkungsgrade erzeugt, als alle anderen Vari-
anten. Nahe Nullférderhohe kommt K., noch am ehsten an die Forderhohe von Kg;gndard
heran, liegt jedoch immer noch 2 % unter den Forderhohen des Standard-Pitot-Rohres.
Die anderen Konfigurationen liegen in ihrer Nullférderhéhe bis zu 9 % darunter und errei-
chen bei fast geschlossenem Durchfluss erst nahezu den Wert vom Standard-Pitot-Rohr
beim BEP. Fiir starke Uberlast (Q/Qpgp.stana > 1,36) schafft Kop mae €ine grofere For-
derhohe als Kgiundara- Da die Forderhohe des Laufrades vom Einbau unterschiedlicher
Pitot-Rohr-Konfigurationen unbeeinflusst bleibt, liegt die Forderh6henénderung an der
Forménderung des Pitot-Rohres. Der optimierte Diffusor zeigt bei starker Uberlast seine
Vorteile durch bessere Druckumwandlung, da bei groflerem Durchfluss die Reibungs- und
Abloseverluste im Kanal eine immer stiarkere Rolle spielen. Somit kann die Férderhéhe

“Eine Optimierung der Auenkontur von K,,,, . . lisst einen weiteren Anstieg im Wirkungsgrad er-
warten.
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durch Diffusorkanaloptimierung und (nicht-optimierte) AuBenkontur bereits fiir groBe Vo-
lumenstrome erste Vorteile aufweisen. Damit stellen Pitot-Pumpen mit Pitot-Rohren fir
groflen Durchsatz (z. B. das 2-fliigelige Pitot-Rohr wie in Unterabschnitt das grofite
Verbesserungspotenzial mittels Formoptimierung dar. Auch der Betrieb 1-fliigeliger Pitot-
Rohre bei hoheren Drehzahlen (bei Pitot-Pumpen bis an die 6000 min~! moglich) kann
weiteres Potenzial bieten. Das hier untersuchte Pitot-Rohr wird jedoch im Betrieb nur in
den seltensten Fillen in starker Uberlast betrieben. Ein effizienter Betrieb ist in diesen
Arbeitspunkten eher nebenséchlich. Der eigentliche Betrieb erfolgt im Auslegungspunkt
einer Anlage (nahe BEP). Hier ist der Langzeitbetrieb vorgesehen. Ziel muss es daher sein,
Pitot-Rohr-Konfigurationen zu entwickeln, die mindestens im Bereich des BEP besseres
Kennlinienverhalten aufweisen - im Idealfall iiber die gesamte Kennlinie. Der Verlauf des
Pumpenwirkungsgrades n weist das gleiche Kennlinienverhalten auf wie die Forderhohe:
bei Teillast schafft lediglich K,..; dhnliche n-Werte wie Kgsiundgara zu erreichen und bei
starker Uberlast erreicht K,, . bessere Werte. Der Wirkungsgrad wird somit stark vom
Druckaufbau in der Pitot-Pumpe gepragt.

Der Leistungsbedarf P der Pitot-Pumpe ist fiir verschiedene Durchflussraten in Abbil-
dung dargestellt. Keine der neu erstellten Konfigurationen kommt tiber den gesam-
ten Volumenstrombereich mit weniger Leistung aus als Kgjandarq- Dies zeigt, dass weitere
Formoptimierungen bei der Auflenkontur notwendig sind - auch bei K, trotz der ge-
ringeren projizierten Flache im Vergleich zu Kgiungarg- Der bessere Pumpenwirkungsgrad
von K, . bei Uberlast zeigt jedoch, dass K,,, .. fiir grofe Volumenstrome die gleiche
Forderhohe mit geringerer Leistungsaufnahme P erzeugen kann wie Kgiandara. Da sich
dies jedoch abseits des BEP befindet, ist es fiir den Langzeitbetrieb nicht nutzbar.

05
04l B high-fidelity
- (] AuBenkontur
03
—
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0.1
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Abbildung 5.33: Vergleich der Pumpwirkungsgrade mit und ohne Profilierung fiir die
ausgesuchten Konfigurationen aus Tabelle [5.10} Untersucht wird beim
BEP fiir n = 3000 min~!. Auflerdem wird die Konfiguration K,
untersucht. Sie ist hdndisch erstellt und stammt nicht aus dem high-
fidelity Ansatz. Sie liegt nur mit Profilierung vor und weist als einzige
Konfiguration eine kleinere projizierte Flache als das Standard-Pitot-
Rohr auf.
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Abbildung 5.34: Kennlinie H — @ fiir alle Konfigurationen aus Tabelle bei
n = 3000 min~!. Die durchgezogene Linie stellt den H — @ Verlauf
dar und die gestrichelte Linie den 7-Q) Verlauf. Alle Werte sind relativ
zum BEP des Standard-Rohres (Index: ,BEP,stand*).

5.6 Leitbleche im Diffusorkanal

Die vorherigen Formoptimierungen in Abschnitt und Abschnitt haben gezeigt,
dass durch unvorteilhafte Formgebung des Pitot-Rohres die zusétzlichen Vermischungs-
verluste im Rotor nur schwierig durch verbesserte Diffusorwirkung kompensiert werden
konnen. Daher soll in diesem Kapitel untersucht werden, ob es durch den Einbau von
Leitblechen im Diffusorkanal zu einer verbesserten Stromungsfiihrung in den zwei 90°-
Krimmern kommt, wodurch der Pumpenwirkungsgrad verbessert wird. Die Auflenkontur
bleibt wie beim 1-fliigeligen Standard-Design erhalten (Einlassdurchmesser 12,7 mm). Es
werden lediglich Leitbleche am Einlass und nach dem zweiten Kriimmer eingebaut (sie-
he Abbildung [5.36). In der Praxis wird der Einsatz von Leitblechen bereits in anderen
stromungstechnischen Bereichen erfolgreich durchgefiihrt wie z. B. bei Windtunneln oder
Beliftungssystemen. Es gilt zu zeigen, ob dies auch im Diffusorkanal bei der Pitot-Pumpe
sinnvoll ist.

Fiir beide Konfigurationen (mit und ohne Leitblech) sind Kennlinien berechnet worden.
Sie sind in Abbildung dargestellt. Uber den gesamten Volumenstrombereich schafft
es die Leitblech-Konfiguration nicht anndhernd die Forderhohe H oder den Pumpenwir-
kungsgrad n aufzubauen wie das Standard-Pitot-Rohr. Die Forderhohe liegt iiber den
gesamten Volumenstrombereich zwischen 30 % und 50 % unter den Werten des Standard-
Pitot-Rohres und der Pumpenwirkungsgrad schafft es nicht tber 15 %, wohingegen die
Pumpe mit Standard-Pitot-Rohr Spitzenwerte im BEP von n = 45,8 % erzielt. Der Be-
triebspunkt des besten Wirkungsgrades bleibt bei der Leitblech-Konfiguration bei glei-
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Abbildung 5.35: Kennlinie P — @ fiir alle Konfigurationen aus Tabelle bei
n = 3000 min~!. Durchgezogene Linie stellt P — () Verlauf dar.
Alle Werte sind relativ zum BEP des Standard-Rohres (Index:

,BEP, stand*).

Abbildung 5.36: Installierte Leitbleche in dem Diffusorkanal des Pitot-Rohres (Einlass-
durchmesser des Pitot-Rohres: 12,7 mm). Die Wandstérke der Leitble-

che ist 1 mm. Die Leitblechkanten sind stumpf.
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Abbildung 5.37: Vergleich der Kennlinien fiir eine Pitot-Pumpe mit und ohne Leitble-
che (Standard-Pitot-Rohr mit Einlassdurchmesser 12,7 mm).

chem Volumenstrom und verschiebt sich nicht. Es kommt zu einer ,,Stauchung* des Kenn-
linienverlaufs zu kleineren Werten.

Die Leistungsaufnahme P der Pitot-Pumpe erhoht sich durch die Leitbleche drastisch.
Durch die Leitbleche benotigt die Pumpe in jedem Betriebspunkt zwischen 65 % und
80 % mehr Leistung verglichen mit dem Standard-Pitot-Rohr. Damit sorgt die Leitblech-
Konfiguration gleich fiir zweierlei Nachteile:

e Reduktion der Foérderhohe;
e Mehrbedarf an Motorleistung.

Um genauer zu verstehen, was die Reduzierung der Férderhohe verursacht, wird in Abbil-
dung der statische Druckaufbau in der Pitot-Pumpe dargestellt. Das Laufrad weist
in beiden Konfigurationen nahezu den gleichen Druckverlauf entlang der Schaufelkanal-
wand auf. Durch die Leitbleche wird der Diffusorkanal nahezu funktionslos gemacht, da
im Kanalverlauf keine weiteren Druckdnderungen mehr zu verzeichnen sind. Damit ist
der Druckanstieg stromab der Laufrdder fiir die Leitschaufelkonfiguration abgeschlossen.
Zusatzliche Reibungsverluste entlang der Leitschaufeln kompensieren die eigentliche Funk-
tion des Diffusorkanals kinetische Energie in Druck umzuwandeln. Durch die zusétzlichen
Verluste wird mehr Motorleistung benotigt, um die gleiche Drehzahl zu erreichen und das
Fluid im Rotor in Drehung zu bringen. Dieses negative Zusammenspiel (i) aus hoheren
Reibungsverlusten im Diffusor durch die Querschnittsverengung und (ii) den geringeren
Druckaufbau im Diffusorkanal verhindert, dass diese Konfiguration so effizient sein kann,
wie das Standard-Pitot-Rohr. Von einer Formoptimierung der Leitbleche wird abgesehen,
da die Verschlechterungen in den ersten Ergebnissen als zu gravierend betrachtet werden.

5.7 Adaption des Pitot-Rohr-Kopfes

Die hochsten Umfangsgeschwindigkeiten befinden sich auflen an der Rotorwand - dort wo
sich der Pitot-Kopf befindet, um die kinetische Energie des Fluids in statischen Druck
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(a) Ohne Leitblech (b) Mit Leitblech

Abbildung 5.38: Statischer Druckaufbau (in Pascal) innerhalb der Pitot-Pumpe
(Q/QBEPstana = 0,11 bei n = 3000 min~!) fiir ein Pitot-Rohr mit
und ohne Leitblech.

umzuwandeln. Je grofler die Anstromungsgeschwindigkeiten, desto schwerwiegender sind
jedoch die Folgen von Fehlanstromungen und Abléseverlusten. Besonders bei der Aufien-
kontur des Pitot-Kopfes ist daher Vorsicht geboten. Beim Standard-Pitot-Rohr ist der
Einlass kreisformig. Er stellt dadurch viel projizierte Fliache (Druckwiderstand) dem an-
stromenden Fluid im Rotor entgegen. Es steht in diesem Abschnitt die Uberlegung im
Mittelpunkt, die Leistungskurve fiir die Pitot-Pumpe zu verbessern, indem man ein reines
Fliigel-Design verwendet, wo der Einlass flach in die Profilform eingearbeitet ist. In der
Praxis werden bereits solche eingearbeiteten Stromungseinlédsse, wie z. B. die NACA-
Offnungen, verwendet (in der Luftfahrt bei Strahltriebwerken oder im Rennsport bei
Rennautos). Dies zeigt, dass in Bereichen, wo die effiziente Um- und Einstréomung ei-
ne wichtige Rolle spielt, die Formgebung des Einlasses sinnvoll entworfen werden muss.
Aus dieser Idee entstammt das Nur-Fliigel-Designs aus Abbildung[5.39} Die Aufweitung im
Diffusorkanal ist identisch mit dem Standard-Pitot-Rohr und auch die sonstige Auflenkon-
tur des Pitot-Rohres stimmt bei beiden Konfigurationen iiberein. Der einzige Unterschied
ist das Design des Pitot-Kopfes. Eine genauere Beschreibung der Abmessungen ist in der
Technischen Zeichnung im Anhang [B] zu finden.

Fiir beide Konfigurationen sind Kennlinien bei n = 3000 min~! berechnet worden. Diese
sind in Abbildung [5.40] dargestellt. Bei kleinen Volumenstromen kann das Nur-Fliigel-
Design nicht so grofie Férderhdhen erzeugen, wie das Standard-Pitot-Rohr. Der Ubergang
von Rotorstromung zu Diffusorkanal ist unvorteilhaft, da die Druckumwandlung durch die
sprungartige Querschnittsverengung beim Standard-Pitot-Rohr besser kanalisiert wird.
Das Nur-Fliigel-Design erlaubt ein Ausweichen der Stréomung durch die fehlende Beran-
dung der Auflenkontur. Das Verbessern der Pitot-Rohr-Kopfform im Nur-Fliigel-Design
erlaubt daher eine (theoretische) stromlinienférmige Umstrémung des Pitot-Rohres, aber
der Druckaufbau im Standard-Pitot-Rohr ,lebt* besonders bei kleinen Volumenstromen
vom Staupunkt-Effekt und arbeitet dadurch effektiver als das Nur-Fliigel-Design. Dies
wird bestétigt durch die Darstellung der Druckverteilung innerhalb der Pitot-Pumpe bei
n = 3000 min~! und Q/ QBEPstana = 0,11 in Abbildung . Die Druckverteilung im
Laufrad ist nahezu unbeeinflusst von der Wahl des Pitot-Rohres (Druck am Austritt der
Schaufelkanéle variiert zwischen den Konfigurationen iiber die gesamte Kennlinie weniger
als 1,8 % vom Hpgpstand; entspricht 0,5 bar). Die Férderhéhenunterschiede bei Teillast
(Q/QpBEPstana = 0,11) von 14,5 % entstehen dadurch hauptséchlich durch die verschlech-
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Standard-Pitot-Rohr

Nur-Fliigel-Pitot-Rohr

Abbildung 5.39: Unterschiede in Pitot-Rohr-Geometrie fiir (oben) Standard-
Konfiguration und (unten) Nur-Fligel-Design. Abmessungen des
Diffusorkanals im Pitot-Rohr sind in beiden Féllen identisch.
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Abbildung 5.40: Kennlinien fiir Pitot-Pumpe mit Standard-Pitot-Rohr und mit Nur-
Fliigel-Design. Alle Betriebspunkte bei n = 3000 min~!. Die Werte
sind relativ zum BEP des Standard-Pitot-Rohres dargestellt (Index
,BEP stand®).

terte Druckumwandlung im Diffusor des Nur-Fliigel-Designs verursacht durch den ver-
anderten Pitot-Kopf. Die Leistungsaufnahme bei Teillast ist fiir beide Konfigurationen
ahnlich (sieche Abbildung . Durch die mangelhafte Druckumsetzung im Diffusorkanal
liegt der Leistungsbedarf des Nur-Fligel-Designs sogar 2 % iiber dem vom Standard-
Design.

Mit steigendem Volumenstrom fallt die Forderhohe in Abbildung beim Nur-Fligel-
Design schwécher ab als beim Standard-Pitot-Rohr. Dadurch kommt es zum Schnittpunkt
der beiden Kurven, so dass ab Q/Qprpstana > 1,36 das Nur-Fliigel-Design mehr Forder-
hohe generiert. Insgesamt verschiebt sich der BEP beim Nur-Fliigel-Design zu grofleren
Volumenstromen hin (neues Q/Qpepstana ~ 1,36). Ausschlaggebend fiir die bessere For-
derhohe ist die Stromungsaufnahme am Pitot-Kopf. Dies wird durch die Darstellung der
Druckverteilung in der Pitot-Pumpe fiir Uberlast (Q/Q pgpstana = 1,82) in Abbildung
deutlich. Wahrend beim Standard-Pitot-Rohr die sprungartige Querschnittsverengung am
Einlass zu hoheren Reibungsverlusten und Druckverlusten fiihrt, kann beim Nur-Fliigel-
Design bei identischem Volumenstrom ein gleichméfiger Druckverlauf beobachtet werden.
Dieser fallt nicht so stark ab und liefert dadurch 28 % mehr Forderhohe. Betreibt man
die Pitot-Pumpe sogar bei Q/Qprpstana = 2,27, so kann mittels des Nur-Fliigel-Designs
38 % mehr Forderhohe generiert werden. Das neuartige Konzept des Nur-Fliigel-Designs
ist somit bereits nach einer ersten (nicht-optimierten) Auslegung in der Lage, tiber einen
weiten Bereich der Kennlinie bessere Fordereigenschaften aufzuweisen. In dieser Konfigu-
ration liegt bei Q/Qprpstana = 1,0 jedoch noch eine geringere Forderhohe vor als beim
Standard-Pitot-Rohr. Nichtsdestotrotz ist in diesem Betriebspunkt schon eine Reduktion
der Motorleistung um 4 % feststellbar.

Die Kernidee des Nur-Fligel-Designs ist es die Stromungsfithrung um den Pitot-Rohr-
Kopf zu verbessern. Dafiir werden die Druck- und Reibungswiderstandskrafte am Pitot-
Rohr fir Q/Qpepstanda = 1,0 berechnet. Die Reibungskraft an der Auflenkontur (Inte-
gration der Wandschubspannung) sinkt durch die Formanderung beim Nur-Fliigel-Design
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(a) Standard-Rohr Q/QpEpstand = 0,11 (b) Nur-Fliigel-Pitot-Rohr Q/QpEPstand =
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(c) Standard-Rohr Q/QpBEep,stand = 1,82 (d)

Nur-Fliigel-Pitot-Rohr  Q/QBEPstand =

Abbildung 5.41: Druckverteilung in Pitot-Pumpe fiir Q/Qprpstana = 0,11 und fir

Q/QBEPstana = 1,82 bei n = 3000 min~' fir beide Pitot-Rohr-
Konfigurationen (Standard und Nur-Fligel-Konfiguration).
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Abbildung 5.42: Vergleich der Geschwindigkeitsprofile fiir die Umfangskomponente v,
stromab des Pitot-Rohres fiir zwei Betriebspunkte. Die Messebe-
nen sind identisch mit denen in Abbildung [5.21] Gezeigt werden
das Standard-Pitot-Rohr und das Nur-Fliigel-Pitot-Rohr bei jeweils

Q/QBEP,stand = 0,11 und Q/QBEP,stand = 1,82 Die Drehzahl ist
n = 3000 min~'.

um 2,3 % und der Druckwiderstand (Integration des statischen Druckes) wird um 4,3 %
verringert. Das ergibt in Summe eine Widerstandsreduktion in der Rotorstromung von
ca. 6,6 %, welche jedoch nicht ausreicht, um einen besseren H-Q- und n-Q-Verlauf bei
diesem Betriebspunkt zu erreichen. Denn: laut den Kennlinien in Abbildung erzielt
das Standard-Pitot-Rohr bei Q)/Qggp,stand = 1,0 eine groBere Férderhéhe und einen besse-
ren Pumpenwirkungsgrad. Der Diffusor arbeitet hier beim Nur-Fliigel-Design noch nicht
effektiv genug. Untersuchungen haben gezeigt, dass die Verringerung der Widerstands-
krifte durch die Forménderung auch bei Teil- und Uberlast auftritt. Die Grundidee zur
Stromungsverbesserung ist somit erfolgreich, was sich auch an dem geringeren Leistungs-
verbrauch widerspiegelt. Jedoch hat die Funktionsfahigkeit des Diffusors einen starken
Einfluss auf das Forderverhalten.

In Abbildung[5.42) wird das Geschwindigkeitsprofil der Umfangskomponente v, dargestellt
(Messebene startet 90° stromab des Pitot-Rohres). Es wird sowohl Teillast (Q/Q pep,stand
= 0,11) als auch Uberlast (Q/Qprpstanda = 1,82) betrachtet. In beiden Fillen sind die
Geschwindigkeitsverteilungen nahezu identisch. Dies zeigt, dass die stromungsmechani-
sche Verbesserung durch das Nur-Fliigel-Design (am Pitot-Kopf) bereits 90° stromab des
Pitot-Rohres nicht mehr eindeutig messbar ist. Diese Erkenntnis ist unabhangig vom Be-
triebspunkt (Uberlast oder Teillast).

Vermischungsverluste stromab des Pitot-Rohres spielen eine wichtige Rolle bei der noch
folgenden Adaption der Pitot-Pumpe zur Ol-Wasser-Trennung. Um den Effekt der Form-
anderung auf die Rotorstromung zu analysieren, werden Konturdiagramme fiir die tur-
bulente kinetische Energie k verglichen. Diese sind in Abbildung dargestellt. Als
Betriebspunkt wird Uberlast (Q/Qprpsiana = 1,82) gewihlt, da nach den Kennlinien-
verlaufen das Nur-Fliigel-Design hier sowohl mehr Forderhohe generiert als auch eine
geringere Leistungsaufnahme durch die Widerstandsreduktion benétigt. Aus dem direk-
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(a) Standard-Pitot-Rohr (b) Nur-Fliigel-Design

Abbildung 5.43: Vergleich der turbulenten kinetischen Energie k in der gleichen Schnitt-
ebene durch das Pitot-Rohr. Untersucht wird beim Betriebspunkt von
Q/QBEP,stand = 1,82 bei n = 3000 min~!.

ten Vergleich der Konturdiagramme ist nicht erkennbar, dass die Forménderung die Mi-
schungsverluste im Nachlauf deutlich reduziert. Bei beiden Konfigurationen entstehen
im ersten Viertel stromab des Pitot-Rohres die grofften Vermischungsverluste. Die auf-
gewirbelte Stromung gelangt nach einer Umdrehung am Pitot-Rohr wieder abgeddmpft
an, was den pulsationsarmen Pumpenbetrieb bestéatigt. Die stromungsmechanischen Ver-
besserungen des Pitot-Rohr-Kopfes sind daher deutlich weniger ausschlaggebend als die
Verbesserung der Diffusoreigenschaften. Da die Konzeptidee des Nur-Fliigel-Designs bei
Uberlast aber bereits im ersten Versuch vielversprechende Ergebnisse geliefert hat, soll
im folgenden Abschnitt weiter darauf eingegangen werden. Fiir die Ol-Wasser-Trennung
in Kapitel [f] reicht das Standard-Pitot-Rohr als Ausgangsgeometrie aus.

5.8 Querschnittsaufweitung des Diffusorkanals

Die Ergebnisse aus Abschnitt [5.7 haben gezeigt, dass die Grundidee des Nur-Fliigel-
Designs tiber einen weiten Bereich ein verbessertes Kennlinienverhalten liefert. Bisher ist
nur der Pitot-Kopf angepasst worden. Der Diffusor basiert in seinen Querschnittsabmaflen
auf den Werten eines Standard-Pitot-Rohres. Ob diese wirklich fiir das Nur-Fliigel-Design
optimal sind, soll hier untersucht werden.

5.8.1 AuBlenkontur vom Nur-Fliigel-Design

Die Verdnderung des Diffusorkanals beim Nur-Fliigel-Design erfolgt {iber ein parametri-
siertes CAD-Modell. Die Definition der Querschnitte werden in Abbildung [5.44] fir das
Nur-Fligel-Design dargestellt. Der Kanal ist in die drei Querschnitte ,,B-B“, , C-C*“ und
,D-D“ unterteilt. Der radiale Abstand von der Achse (40 mm, 113 mm, 176 mm) ent-
spricht den Abstdnden der Kanalquerschnitte des Standard-Pitot-Rohres. In allen drei
Querschnitten sind jeweils die Breite W und die Lénge L variierbar. Um ein Gefiihl fiir
den Einfluss der Kanaldanderung auf den Pitot-Pumpen-Betrieb zu erhalten, wird ledig-
lich die Querschnittsbreite und -ldnge im Schnitt D-D verandert (Lp_p und Wp_p). Es
werden somit 2 Parameter untersucht, deren Parameterbereich in Tabelle [5.13| aufgelistet
ist. Die Werte im untersten Schnitt B-B bleiben konstant und bleiben vom Betrag wie
beim Standard-Pitot-Rohr. Breite und Lénge des Querschnitts C-C (Lo_¢ und We_¢)
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Abbildung 5.44: Parameterdefinition fiir Forménderung des Diffusorkanals im Pitot-
Rohr mit Nur-Fliigel-Design in den entsprechenden Schnitten B-B,
C-C und D-D. In der DOE bleibt der Querschnitt in B-B konstant.
Nur die beiden Querschnitte im Schnitt D-D werden verdndert. Uber
eine lineare Interpolation wird der Querschnitt in C-C angepasst. Der
Diffusoréffnungswinkel 07, fir Lange L ist eingezeichnet. Der Winkel
Ow ist nicht in der Zeichnung sichtbar.

werden durch lineare Interpolation ermittelt. Der Diffusor beim Standard-Pitot-Rohr hat
zwischen den Querschnitte B-B und D-D einen Diffusoroffnungswinkel § von 6, = 1,94°
und oy = 0,97°.

Eine DOE wird fiir 13 Konfigurationen mit unterschiedlichen Querschnitten erstellt (In-
itialisierung: Latin Hypercube Sampling). Als Betriebspunkt wird Q/Qggp stana = 1,0 fir
n = 3000 min~! gewihlt. Die Ergebnisse fiir den Pumpenwirkungsgrad n sind fiir alle
Konfigurationen in Abbildung [5.45] dargestellt. Der Wirkungsgrad wird iiber die Quer-
schnittsfliche Ap_p des Schnittes D-D aufgetragenﬂ Als gestrichelte, vertikale Linie ist
die Eintrittsfliche des Pitot-Rohres-Kopfes eingezeichnet (Ay = 126,7 mm?). Es zeigt sich,
dass die beiden besten Konfigurationen C1 und C2 im Schnitt D-D Querschnittsflachen

5Es sind keine 13 sondern nur 12 Konfigurationen sichtbar, da eine Konfiguration mit C2 nahezu
iibereinander liegt
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Parameter Min Max Standard
Lp_p 8§ mm 30,7 mm | 26,1 mm
Wp_p 8mm 14,6 mm | 12,3 mm

Tabelle 5.12: Parameterbereich fiir DOE des Diffusorkanals beim Nur-Fliigel-Design.
Die Position der Kanallange Lp_p und der Kanalbreite Wp_p ist in Ab-
bildung zu finden. Zum Vergleich werden die entsprechenden Werte
fiir den Schnitt D-D vom Standard-Pitot-Rohr mit angegeben.

0.6 T I [
1 Durchmesserfliche A
1 vom Einlass des Pitot-Rohres
!
1
Cc1 i
@
05 1
AW)C2
A !
1
H A
! A
i A
i A
0.4 ,—
!
! A DOE
: [ ] Referenz
i
!
03 L L L L Ll L L L L L L L L L L L
0 100 200 2 300 400
A, [mm?]

Abbildung 5.45: Ergebnisse aus DOE fiir Nur-Fliigel-Design mit verédnderlichem Quer-
schnitt bei Q/QBEpstana = 1,0 und n = 3000 min~!. Zusammenhang
zwischen Pumpenwirkungsgrad und Querschnittsflache des Diffusor-
schnitts Ap_p. Die Eintrittsfliche am Einlass des Pitot-Rohres betragt
Ay = 126,7 mm?.

besitzen, die dicht an der Eintrittfliche Ay des Pitot-Rohres liegen. Dies ist bemerkens-
wert, da die Querschnittsflache im Schnitt D-D beim Standard-Pitot-Rohr bei Ap_p =
252,1 mm? nahezu doppelt so grof ist. Das Nur-Fliigel-Design mit den Querschnittswer-
ten im Diffusor vom Standard-Pitot-Rohr ist eingezeichnet als schwarzer Punkt (Name:
,Referenz*). Bei C2 kommt es zu einer leichten Kanalaufweitung stromab des Pitot-
Rohr-Einlasses. Dies entspricht der Erwartung fiir einen funktionierenden Diffusor. Bei
C1 nimmt die Querschnittsfliche Ap_p relativ zum Pitot-Rohr-Einlass A sogar ab. Das
Pitot-Rohr arbeitet also bis hierhin noch nicht wie ein Diffusor. Nichtsdestotrotz: am En-
de von Schnitt B-B haben alle Konfigurationen die gleiche Querschnittsfliche wie beim
Standard-Pitot-Rohr. Global betrachtet arbeitet also jedes Pitot-Rohr als Diffusor mit
gleichem Aufweitungsverhéltnis von Ay bis Ag_p. Die resultierenden Diffusorkanalpara-
meter fiir die beiden Testfille C1 und C2 sind in Tabelle aufgelistet.

Da die DOE nur einen Betriebspunkt (Q/Qprpstana = 1,0 fiir n = 3000 min~') analy-
siert, soll auflerdem der Kennlinienverlauf fiir die beiden besten Konfigurationen C1 und

C2 berechnet werden. Die Kennlinien sind zusammen mit der vom Standard-Pitot-Rohr in
Abbildung dargestellt. Beide Konfigurationen aus der DOE erzielen bei Q/Q pgp stand
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Testfall AD—D [me] WD—D [mm] LD—D [mm] 6L [o] 5W [O] n H
C1 103,0 9,4 14,0 700 219 0,514
C2 132,6 13,2 12,8 7,50 0,59 0,488

Tabelle 5.13: Parameter fiir ausgewéahlte Diffusorkanéle C1 und C2 aus Abbildung [5.45|
sowie resultierende Diffusoréffnungswinkel 4.
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Abbildung 5.46: Kennlinien fiir ausgewahlte Diffusorkanéale im Nur-Fliigel-Design. Bei-
de Kennlinien weisen bei kleinen Volumenstromen Instabilitat auf.

= 1,0 groflere Forderhohe und Wirkungsgrad und verbrauchen dabei eine geringere Mo-
torleistung. Dieses iiberlegene Betriebsverhalten behalten sie auch im kompletten Uber-
lastbereich bei. Der BEP verschiebt sich in beiden Fallen zu hoheren Durchfliissen (C1:
Q/QBEPstand = 1,36; C2: Q/QpEp,stand =~ 1,82). Im Teillast ist es umgekehrt: hier leistet
das Standard-Pitot-Rohr bis zu 8,9 % mehr Forderhohe und erzielt bessere Wirkungsgra-
de 7. Die Unterschiede im Pumpenwirkungsgrad liegen in Teillast kleiner 1 % relativ zu
den Nur-Fliigel-Designs.

Auch wenn die Kennlinien fiir beide Nur-Fliigel-Konfigurationen (C1 und C2) in Abbil-
dung bei Q/Qpepstana = 1,0 und bei Uberlast verbesserte Kennlinienwerte aufwei-
sen, so ist das Ergebnis mit Vorsicht zu genieflen. Der Kennlinienbereich weist durch die
positive Kennliniensteigung in Teillast fiir C1 und C2 instabiles Verhalten auf. Dies ist
unabhéngig, ob Ap_p kleiner als Ay ist (Konfiguration C1) oder groBer (Konfiguration
C2). Beide Varianten sind im Teillast instabil. Beim Nur-Fliigel-Design kann daher nicht
beliebig der Querschnitt in Ap_p verkleinert werden. Verwendet man die Querschnitts-
werte aus dem Standard-Pitot-Rohr (siehe Abbildung so ist die Kennlinie gerade
noch stabil. Es ldsst sich jedoch auch hier schon Richtung Nullférderhéhe ein leichter Ab-
fall bemerken. Dieser ist aber bei weitem nicht so ausgepréigt wie in den Kennlinien der
beiden angepassten Nur-Fligel-Konfigurationen in Abbildung
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5.8.2 Aullenkontur vom Standard-Pitot-Rohr

Die Verwendung des Nur-Fliigel-Designs hat gezeigt, dass eine Verbesserung der Kenn-
linienwerte fiir Q/Q pep,stana > 1,0 moglich ist, wenn die Querschnittsfliche Ap_p verklei-
nert wird. Der Diffusoréffnungswinkel wird dadurch auf bis zu 7,5 © vergrofiert. Der Nach-
teil: im Teillastbereich ergeben sich beim Nur-Fliigel-Design instabile Betriebszusténde.
Um dies zu umgehen, wird der optimierte Diffusorkanal in einem Standard-Pitot-Rohr
verwendet. Es soll geklért werden, ob die neue Konfiguration in diesem Fall auch bei
Teillast besser als das herkdmmliche Standard-Pitot-Rohr ist. Die Querschnittswerte fiir
Ap_p werden aus Tabelle fur den Testfall CZ?_’"] genommen und fiir ein entsprechendes
CAD-Modell genutzt, was die AuBenkontur eines Standard-Pitot-Rohres besitzt. Da die
Querschnittsebenen B-B, C-C und D-D die gleichen Positionen von der Achse besitzen
wie das Standard-Pitot-Rohr, kann die Parametrisierung aus Abbildung direkt vom
Nur-Fliigel auf diesen Fall angewendet werden. Die neue Geometrie besitzt den Standard-
Pitot-Kopf.

In Abbildung ist ein direkter Vergleich der beiden Pitot-Rohre zu sehen. Wahrend
bei Nullférderhohe noch fast identische Forderhohen erzielt werden, so zeigt die Konfi-
guration mit optimierten Diffusor iber den gesamten weiteren Kennlinienbereich bessere
Betriebswerte als das herkdmmliche Standard-Pitot-Rohr. Bei Q/Qpgpstana = 1,0 liefert
die Konfiguration mit C2-Diffusor schon 7,5 % mehr Forderhohe. Bei Q/Qpep stand = 1,36
sind es schon knapp 16 % mehr Forderhohe. Der Betriebspunkt besten Wirkungsgrades
verschiebt sich zu Q/QpEpstana = 1,36. Statt bisher n = 45,8 % sind mit dem optimierten
Diffusor bis zu n = 50,8 % moglich. Die benotigte Motorleistung bleibt dabei nahezu kon-
stant. Die grofite Abweichung liegt bei Nullférderhéhe, wo das unveranderte Pitot-Rohr
3 % mehr Leistung benétigt. Ab Q/Qprpstana = 1,0 liegt der Unterschied kleiner 1 %.
Die Verbesserung in Forderhohe und Wirkungsgrad sind also bei nahezu gleichbleibendem
Leistungsverbrauch erzielt worden.

In Abbildung ist fir Q/QpEpstand = 1,0 bei n = 3000 min~! die statische Druckver-
teilung im Rotor dargestellt. Gezeigt wird sowohl der Druckverlauf beim optimierten als
auch beim Standard-Diffusorkanal. Wéhrend das Stromungsfeld im Rotor unbeeinflusst
bleibt, kommt der zusétzliche Druckanstieg durch den stiarker verengten Diffusorkanal im
Schnitt D-D des Pitot-Rohres zustande. Eine weitere Verbesserung des Betriebsverhaltens
ist zu erwarten, wenn mehr Konfigurationen in einer grofleren DOE betrachtet werden.
AuBerdem kann auch eine Querschnittsveranderung im Schnitt C-C in Betracht gezogen
werden. Die Werte basieren bisher immer noch auf den Werten des Standard-Pitot-Rohres.

5.9 Fazit

Der Einfluss auf das Leistungsvermogen der Pitot-Pumpe durch Forménderungen des
Pitot-Rohres wird in diesem Kapitel durch verschiedene Vorgehensweisen analysiert. Fs
zeigt sich, dass zur Steigerung des Pumpenwirkungsgrades nicht nur die Diffusorleistung
betrachtet werden darf. Forménderungen am Diffusor haben starken Einfluss auf das
Stromungsfeld im Rotor und kénnen hier schnell zu starken Vermischungsverlusten im
Rotor fithren. Diese Verluste iibersteigen héufig die Verbesserung des Diffusors, wodurch

6C1 hat zwar bei der DOE einen besseren Pumpenwirkungsgrad im BEP erzielt. Uber die ganze
Kennlinie erzielt C2 jedoch gréflere Wirkungsgrade.
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Abbildung 5.47: Kennlinien fiir Standard-Pitot-Rohr mit verandertem Querschnitt von

Konfiguration C2 bei n = 3000 min~!.

pressure (Pa)
3.20e+06

pressure (Pa)

3.20e+06
||

2.56e+06

2.56e+06
1.92e+06

1.28e+06
6.40e+05
0.00e+00

1.92e+06

1.28e+06
6.40e+05
0.00e+00

(a) Standard mit C2-Diffusor (b) Standard

Abbildung 5.48: Druckverteilung im Rotor von Pitot-Pumpe fiir zwei Pitot-Rohr-

Konfigurationen. Die Auflenkontur des Pitot-Rohres bleibt unver-
andert. Zwei Querschnittsaufweitung werden in Schnitt D-D unter-
sucht: in a) der Querschnitt von der C2-Konfiguration und in b) der
Querschnitt, wie er bei allen industriellen Pitot-Rohren verwendet
wird (hier: Standard). Der Betriebspunkt ist bei beiden Féllen gleich
(Q/QBEP,stand =10 far n = 3000 min_l).
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es insgesamt zu einer Verschlechterung (relativ zum Standard-Pitot-Rohr) kommt. Eine
vollstdndige Optimierung, wo Auflenkontur und Diffusorkanal unabhéngig voneinander
variiert werden konnen, konnte zu neuen, optimalen Konfigurationen fithren. Diese Vor-
gehensweise bedeutet jedoch sehr grolen Rechenaufwand. Die sehr guten Leistungseigen-
schaften des Standard-Pitot-Rohres sind jedoch nicht verwunderlich, schliellich stecken
Jahrzehnte Erfahrung hinter dem Design. Die Auslegung erfolgte zur damaligen Zeit zwar
noch ohne numerische Simulationen, jedoch zeigen die Ergebnisse in dieser Arbeit, dass
das damalige fluidtechnische Konstruktionsverstandnis sich nicht zu verstecken braucht.

Des Weiteren kann in diesem Kapitel gezeigt werden, dass z. B. Leitbleche im Diffusor-
kanal, zu keiner Verbesserung fithren. Durch die Verdnderung des Pitot-Kopfes zu einem
Nur-Fliigel-Design lassen sich erste Erfolge in Bezug auf die Reduktion der Widerstands-
verluste erzielen. Probleme, wie instabiles Betriebsverhalten, sind jedoch zu beachten.
Ein verbessertes, stabiles Betriebsverhalten tiber die ganze Kennlinie ergibt sich durch die
Veranderung der Diffusorquerschnitte fiir die Aulenkontur des Standard-Pitot-Rohres. Im
BEP sind dadurch 7,5 % mehr Forderhohe moglich. Da die Leistungsaufnahme fiir das
optimierte Design nahezu unverandert bleibt, nimmt der Pumpenwirkungsgrad auf bis zu
n = 50,8 % zu (vorher maximal n = 45,8 % moglich).

Im folgenden Kapitel wird auf die zweite Aufgabe in dieser Arbeit eingegangen: die Ad-
aption der Pitot-Pumpe zur Trennung von Ol-Wasser-Mischungen.



Kapitel 6

Entwurf einer Trennpumpe

6.1 Vorgeschichte

Die Grundidee zur Trennpumpe entstand Ende 2011 durch ein vom Bund geférdertes
Forschungs- und Entwicklungsprojekt des Bundesministerium fiir Wirtschaft und Energie
(kurz: BMWi). Im Konkreten handelt es sich um ein ZIM-Projekt (Zentrales Innovati-
onsprogramm Mittelstand; Forderkennzeichen: KF2473102VT1) mit dem Unternehmen
Zeilfelder Pumpenl Die kontinuierliche Trennférderung basiert auf dem Arbeitsprinzip ei-
ner Pitot-Pumpe, in der sich nach dem Laufrad ein rotierendes Gehéuse befindet. Hier
erfahrt das Fluidgemisch unterschiedlicher Dichte Zentrifugalkréfte und wird dadurch ge-
trennt. Nach einer bestimmten Verweilzeit im Rotor stellt sich eine Trennschicht ein: das
Fluid mit der hoheren Dichte ist weiter auflen und das Fluid mit der kleineren Dichte
nahe bei der Achse. Dies ist exemplarisch in Abbildung dargestellt. Mittels mehrerer
Pitot-Rohre auf unterschiedlicher radialer Position kénnen die getrennten Fluide sepa-
rat abgefithrt werden. Da die Pitot-Pumpe weiterhin mit einem Laufrad arbeitet, kann
das getrennte Fluid am Hochdruckauslass (HDA) auch in entfernte Behélter und Becken
transportiert werden, wo z. B. zusétzliche hoch-effiziente Zentrifugen den Trennprozess
bei Bedarf fortfithren.

Das Alleinstellungsmerkmal besteht in der gleichzeitigen Férderung und Trennung von
Stoffgemischen. Dies ist aktuell am Markt nur durch Reihenschaltung von Trenn- sowie
Forderorgan moglich. Eine funktionsfihige Trennpumpe wiirde deutlich weniger Bauvo-
lumen benotigen, wodurch fiir den kommerziellen Einsatz neue Marktbereiche in Frage
kommen. Dies kann z. B. die Installation der Trennpumpe in Seenotrettungskreuzern sein,
die bei Olverschmutzungen zeitnah vor Ort sein kénnen. Sie sind jedoch in Stauraum und
Ladegewicht begrenzt.

Im Rahmen des Projektes mit Zeilfelder Pumpen wurde eine Pitot-Pumpe mit adap-
tiertem Pitot-Rohr im Industriemafstab gebaut (Rotordurchmesser: 400 mm). Sie ist am
Prifstand in Abbildung dargestellt. Zu diesem Zeitpunkt erfolgte die Reinheitsgradbe-
stimmung noch tiber Abfiillen und Auswiegen des Gemisches, um letztendlich die Dichte
am FEinlass und Auslass zu erhalten. Trotz der fehleranfilligen Messauswertung konnte ein
erster positiver Trend ermittelt werden, der die Vermutung nahe legte, dass das Konzept
der adaptierten Pitot-Pumpe als Trennpumpe funktioniert. Inwieweit das Laufrad und die
Umstromung des Pitot-Rohres im Rotor den Reinheitsgrad reduziert, war nicht eindeutig
bestimmbar. Es konnte jedoch festgestellt werden, dass ab Drehzahlen von 1000 min~!
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Trennschicht

NDA

Wasser

ol

Abbildung 6.1: Konzeptidee zu Beginn des Forschungsprojektes fiir die gleichzeitige
Flissig-Flissig-Trennung und Fluidférderung durch Adaption einer in-
dustriellen Pitot-Pumpe. Durch die Zentrifugalkrafte im Rotor wird das
Gemisch getrennt. Das Fluid mit der geringeren Dichte (hier blau) be-
findet sich an der Achse und das Fluid mit der gréfieren Dichte (oran-
ge) nahe dem Rotorgehéduse. In der Mitte bildet sich idealerweise eine
Trennschicht. Uber separate Ausginge wird das getrennte Fluid nach
auBen gefordert. HDA = Hochdruckauslass; NDA = Niederdruckauslass

keine effektive Trennung mehr moglich war, da das Gemisch in der Trennpumpe zu ei-
ner ,cremigen“ Emulsion zerschlagen wurde. Um dieses Phidnomen zu vermeiden wurde
beschlossen, das Betriebsverhalten und die Trenneigenschaften der Pumpe in mehreren
kleinen Schritten zu analysieren.

6.2 Betriebsparameter der Trennpumpe

Die Steuerung der Trennférderung kann fiir ein konstantes Gemisch (Ol-Volumenanteil
ag = konst.) durch folgende Parameter beeinflusst werden:

e Drehzahl n der Pumpe
o Massenstrom am Einlass g,
e Flow-Split 'S

Der sogenannte , Flow-Split© F'S ist ein Parameter, der nicht aus der klassischen Pum-
pentheorie kommt. Er beschreibt das Verhaltnis der Durchfliisse am NDA (rhypa) und
dem Gesamtdurchfluss am Einlass (g, ).

F§ = —P4 (6.1)

MEin
Fir die Trennpumpe bedeutet das: je grofler der Wert des Flow-Splits, desto kleiner ist die

Flussrate der zu trennenden Phase, die am HDA abgenommen wird (Fluid mit groferer
Dichte). Dies hat Einfluss auf die Verweilzeit des Gemisches im Rotor.
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(a) Adaption des Pitot-Rohres zur Trennung  (b) Position des adaptierten Pitot-Rohres im
mit 2 separaten Ausgingen Rotor

oy

%

(c) Aufgebauter Industriepriifstand mit Trennpumpe und Motor

Abbildung 6.2: Umsetzung der Konzeptidee im Industriemafistab anhand einer modifi-
zierten Pitot-Pumpe bei der Firma Zeilfelder Pumpen.
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6.3 Zielfunktionen der Trennpumpe

Das Ziel ist es, an der Trennpumpe fiir unterschiedliche Mischungsverhéltnisse und Stoffe
einen optimalen Betriebspunkt vorhersagen zu konnen, bei dem gleichzeitig am Hoch-
druckauslass (HDA) effizient gefordert und getrennt werden kann. Interessiert ist man
dabei an den folgenden zwei Zielgrofien:

e Trennungsgrad ny;
e Forderhohe HHDA'

Diese sollen im Folgenden kurz naher erlautert werden. Fiir die Stoffwerte werden in den
CFD-Simulationen Mischungswerte genommen, basierend auf den Volumenanteil oy der
dispersen Phase. Es folgt somit fiir die mittlere Dichte p,,

Pm = apa+ (1 — aq)pe (6.2)

und die mittlere dynamische Viskositat fi,,

fom = Qapta + (1 — aa) e (6.3)

6.3.1 Trennungsgrad np

Der Trennungsgrad nr beschreibt die Erhohung des Wasseranteils am Hochdruckauslass
in Bezug auf das Gemisch am Einlass. Fiir 7 = 1 ist kein Ol mehr am HDA vorhanden
und es liegt reines Wasser vor. Fiir 7 = 0 liegt am HDA die gleiche Ol-Konzentration
vor wie am Einlass. Es hat keine Trennung stattgefunden. In den Simulationen wird np
iiber den Volumenanteil oy der dispersen Phase (hier Ol) ermittelt.

Qd HDA

=1 (6.4)

Old Ein

6.3.2 Forderhohe Hypy

Das gereinigte Fluid am HDA soll nicht nur moglichst sauber sein, sondern auch in ent-
fernte Becken transportiert werden kénnen. Dafiir bedarf es einer Forderhohe Hyp 4.
PHDA = PEin | VipaA — Vhin
+ (6.5)
Pm,HDA * 4 29

Hypa =

Der Einfluss geodétischer Hohenunterschiede zwischen dem Ein- und Auslass wird als
vernachléssigbar betrachtet.

Die Forderhohe am NDA ist nahezu Null, da hier noch kein Druck durch Zentrifugalkréfte
aufgebaut wird. Stattdessen tiberwiegt die Abnahme des Drucks zwischen Einlass und
NDA durch Reibung (quadratisch mit Durchfluss). Der Austritt am NDA erfolgt deshalb
nahezu druckfrei.
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6.4 Weiterentwicklung der Trennpumpe

Um den Einfluss von Betriebsparametern und einzelnen Komponenten der Pitot-Pumpe
auf den Trennungsgrad zu untersuchen, wird ein Priifstand an der OvGU im klein-
skalierten Mafistab aufgebaut (Rotordurchmesser: 190 mm). Die auf das Gemisch wir-
kenden Scherkafte haben einen grofien Einfluss auf den mittleren Tropfendurchmesser
und beeinflussen somit auch den Trennungsgrad. Im ersten Schritt soll nur der Einfluss
des Pitot-Rohres und seiner Scherkréfte auf das Fluidgemisch im Rotor untersucht wer-
den. Auf den Einbau eines Laufrades wird bewusst in diesem ersten Schritt verzichtet.
Je grofler der Einfluss durch die Scherkrifte am Pitot-Rohr, desto eher besteht die Ge-
fahr, dass der mittlere Tropfendurchmesser sinkt. Dies bedeutet schon nach der klassi-
schen Stokes-Beziehung fiir ungehinderte Gravitationstrennung spherischer Tropfen eine
reduzierte Aufstiegsgeschwindigkeit und somit langere Trennungszeit. Je langer ein Trenn-
prozess dauert, desto mehr Verweilzeit wird fiir das Gemisch im Rotor der Trennpumpe
benotigt, um den gleichen Trennungsgrad zu erzielen. Durch Verédnderung von Betrieb-
sparameter der Trennpumpe konnen Effekte wie Verweilzeit (z. B. Durchflussrate) und
Scherkrafteinfluss (z. B. Drehzahl) gesteuert und optimiert werden.

Am Ende dieses Kapitels werden in Unterabschnitt [6.12.4] erste Messergebnisse mit einem
eingebauten, aber nicht optimierten Laufrad prasentiert. Die Ergebnisse zeigen: Auch mit
Laufrad kann die adaptierte Pitot-Pumpe zur Ol-Wasser-Trennung erfolgreich genutzt
werden.

6.4.1 Diskontinuierlicher Betrieb

Der erste Schritt sieht das Entfernen von Ein- und Auslass vor. Dies fiihrt zu einem dis-
kontinuierlichen Betrieb, wo nur das getrennt werden kann, was sich in der Rotorkammer
befindet. Hierdurch geht die Verweilzeit eines definierten Fluidgemisches gegen Unendlich
- die Zentrifugalkrafte wirken dauerhaft auf das Gemisch. Einen besseren Betriebszustand
wird es im richtigen Pumpenbetrieb nicht geben. Der Aufbau wird in Abbildung ge-
zeigt. Erste Untersuchungen zum Verhalten unterschiedlicher Gemische aus Ol (Sonnen-
blumendl oder Motorél) in Wasser wurden bei verschiedenen Drehzahlen fiir diesen Aufbau
in [I20] untersucht. Die Zusammenhénge werden fiir einen abgeschlossenen rotierenden
Zylinder untersucht. Das fiir Verwirbelungen sorgende Pitot-Rohr ist hier noch nicht vor-
handen. Durch einen Umbau wird dann ein Pitot-Rohr-Ersatz in die Anlage eingebaut.
Dies kann beliebige komplexe Formen annehmen. In Abbildung wird eine simple Form
verwendet: ein flaches Blech. Uber eine Halterung samt Achse wird der Pitot-Rohr-Ersatz
fixiert. Es ist immer noch kein Ein- und Auslass vorhanden. Bedingt durch die Vermi-
schung durch das Pitot-Rohr kann direkt der Einfluss verschiedener Einbauten auf die
Trennschichtausbildung und deren Stabilitat untersucht werden.

Um realistischere Aussagen fir die Trennpumpe zu bekommen, wurde anschliefend an-
statt des flachen Bleches als Pitot-Rohr-Ersatz ein klein-skaliertes Pitot-Rohr mittels 3D
Druck eingebaut (in Realgrofie entspricht es einem 1-fliigeligen Pitot-Rohr mit 9 mm Ein-
lassdurchmesser). Die Stromungsphédnomene kénnen eher mit denen in einer Trennpumpe
verglichen werden. Es gilt die Frage zu kléren, ob fiir einen idealen Betriebspunkt ohne

Durchfluss iiberhaupt eine ausgepragte Trennschicht zwischen Ol und Wasser gebildet
werden kann. In Abbildung ist der Endzustand nach 3 Minuten Dauerbetrieb fiir ein
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Abbildung 6.3: Untersuchung an einem rotierenden Zylinder mit eingebautem Pitot-
Rohr-Ersatz (hier: flaches Blech). Kein Durchfluss. Unendliche Verweil-
zeit fir das Fluidgemisch im Zentrifugalfeld des Rotors.

Abbildung 6.4: Einsatz eines klein-skalierten Pitot-Rohres (erstellt mittels 3D Druck)
in Rotor ohne Ein- und Ausgang. Gezeigt wird qualitativ der quasi
stationire Endzustand nach 3 Minuten Dauerbetrieb bei n = 450 min—!.

blau = gefirbtes Wasser; gelb-griin = Ol

Ol-Wasser-Gemisch (10 % Ol-Anteil) bei n = 450 min~! zu sehen. An der dufleren Rotor-
wand sammelt sich eine deutliche Wasserschicht an (blaue Farbung durch Methylenblau).
Ein optimierter Betriebspunkt erlaubt somit im Idealfall die Entnahme von reinem Wasser
aus der Trennpumpe. Beim Ol sieht es anders aus. Es bildet sich kein konkreter Olkern.
Durch den Druckwiderstand des Pitot-Rohres wird das Ol zur Seite vom Pitot-Rohr weg-
gedriickt und verteilt sich tiber einen weiten Bereich des durchsichtigen Acryl-Deckels
(bedeckt daher auch mehr als 10 % des Deckels). Das Ol befindet sich in der Nihe der
Achse, aber ein 2-fliigeliges Konzept mit separaten Ausgéngen, wie am Anfang des Pro-
jektes in Abbildung [6.1] entworfen, wiirde auch bei unendlicher Verweilzeit des Gemisches
im Rotor hochstens eine Kombination aus Ol und Wasser an der Achse absaugen. Die
Verteilung des Ols zeigt, dass sich kein definierter Ol-Kern an der Achse bildet, der im
Rotor abgesaugt werden kann. Auch fiir verschiedene Mischungsverhéltnisse, Fluide und
Drehzahlen hat sich dieses Phdnomen nicht verbessert.
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6.4.2 Kontinuierlicher Betrieb

Die ersten Untersuchungen im diskontinuierlichen Betrieb haben gezeigt, dass es unwahr-
scheinlich ist, dass das Ol gebiindelt in einem Kern an der Achse abgesaut werden kann
- unabhangig von der Verweilzeit. Um Vermischungsverluste im Rotor gering zu halten,
wird daher auf ein 2-fliigeliges Pitot-Rohr zur Trennung verzichtet. In Abbildung[6.5]| wird
der angepasste Prototyp gezeigt. Das Pitot-Rohr besitzt jetzt drei Anschliisse:

e Einlass
e Niederduckauslass (NDA)
e Hochdruckauslass (HDA)

Durch den Einlass (grau) gelangt das Fluidgemisch entlang der Rotationsachse in den
Rotor. Dies gelingt nicht energiefrei - das Gemisch muss also tiber eine geodéatische Hohe
aus einem Becken in die Trennpumpe laufen oder aber iiber eine Zulaufpumpe hinzugefiigt
werden. Der NDA (griin) befindet sich radial etwas weiter auflen vom Einlass. An diesem
Punkt hat sich das Gemisch noch nicht wirklich getrennt. Es befindet sich radial zu weit
innen und das Gemisch ist auch erst kurz zuvor axial eingestromt. Zentrifugalkraft und
Verweilzeit sind also nicht ausreichend fiir eine Trennung. Zu diesem Zeitpunkt ist dies
jedoch auch nicht die Aufgabe des NDAs im neuen Prototypen. Er soll nicht die Ol-Phase
moglichst sauber absaugen, sondern je nach Eintrittsbedingungen (Durchfluss, Ol-Anteil)
dafiir sorgen, dass moglichst reines Wasser aufien am HDA (blau) ankommt. Eine spétere
industrielle Trennpumpe kénnte auch wie folgt betrieben werden:

e iiber einen Bypass das Gemisch aus dem NDA dem Einlass wieder zufithren, um
erneut eine Trennung durchzufiihren;

e cinen Kompromiss im Betriebspunkt finden, damit ein hoher Ol-Anteil am NDA
und ein hoher Wasseranteil am HDA erzielt wird.

Das eingebaute Pitot-Rohr im neuen Prototypen ist in Abbildung dargestellt. Es
ist weiterhin axial zentriert in der Mitte und liegt in Linie mit der Achse des Motors.
Das Fluidgemisch tritt entlang der z-Achse in den Rotor ein. Die einzigen rotierenden
Wiénde sind der Rotor und der Deckel. Das Laufrad wird weiterhin vernachlassigt. Durch
Austauschen des Deckels kénnte man jedoch auch einen Deckel mit Beschaufelung ohne
weiteres einbauen. Der Rechenbereich fiir die CFD-Rechnungen ist in Abbildung|6.6[unten
dargestellt.

6.5 Stromungsloser

In der Trennpumpe dreht sich die achsensymmetrische Rotorwand um das stationare
Pitot-Rohr. Die Rechnungen hierzu erfolgen 3D, stationédr (Absolutsystem). Die Wénde
des Rotors werden durch Randbedingungen als rotierend definiert. Es werden keine Inter-
faces mit zuséatzlicher Interpolation und Diffusion benétigt. Die Konvektionsterme werden
mit einem Upwind-Schema zweiter Ordnung berechnet. Die verwendeten Einstellungen fiir
die Mehrphasenrechnungen in der Trennpumpe mit dem Stréomungsloser STAR-CCM+
sind in Tabelle zusammengefasst.



110 6. Entwurf einer Trennpumpe

Einlass

Einlass

Dichtringauflage

Einlass Schnitt durch

Dichtringauflage

Einlass

Einlass

Dichtringauflage

HDA
NDA

Abbildung 6.5: Schnitte durch das CAD-Modell des adaptierten Pitot-Rohres. (Einlass
= grau; HDA = Hochdruckauslass in blau; NDA = Niederdruckauslass
in griin) Die Stromungsrichtung wird durch entsprechend gefarbte Pfeile
angezeigt.
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Motor

Pitot-Rohr (f)

A Rotor (r)

) i Deckel (r)
1 ] 1 ‘/

' Rotations- |
richtung -2
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Pitot-Rohr ()  Einlass ()
' NDA (f)

Rotations-

richtung
HDA (f)

Rotor (r)

Abbildung 6.6: (oben) Schnitt durch Prototypen der Trennpumpe samt Motor. (unten)
Seitenansicht von 3D-Modell der Trennpumpe. Rotierende Komponen-
ten sind mit (r) beschrieben und feste Teile mit (f). HDA = Hochdruck-
auslass; NDA = Niederdruckauslass.
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Die Grenzschicht auf den Wanden wird voll aufgelost mit ™ = 1 und 15 Prismen-Zellen.
Es wird keine Wandrauigkeit berticksichtigt.

Wie bei den high-fidelity Rechnungen fiir die Pitot-Pumpe in Unterabschnitt [5.4.2] ergeben
sich bei der Trennpumpe fiir die Druck- und Geschwindigkeitsverteilung im Rechenbereich
konvergierte Losungen bereits ab 6000 Iterationen. Je nach Ol-Volumenanteil oy, Mas-
senstromverhéltnis an den Ausldssen und Drehzahl n brauchen die Rechnungen jedoch
erheblich langer. Ein Indiz fiir die Konvergenz ist das Volumenintegral von a4 tiber den
gesamten Rechenbereich. Tests haben gezeigt, dass der Betriebszustand als konvergiert
betrachtet werden kann, wenn sich wahrend der letzten 2000 Iterationen der Integralwert
nicht mehr als 0,5 % &andert. Dies kann bis zu 400.000 Iterationen dauern - manchmal
auch mehr. Um die Konvergenz zu beschleunigen wird fiir jeden Betriebszustand mit dem
vorliegenden Ol-Wasser-Verhiltnis initialisiert. Fiir die vorliegenden Rechnungen werden
zwischen 20.000 und 400.000 Iterationen durchgefiihrt. Fiir alle Werte wird nach beendeter
Rechnung ein Mittelwert aus den letzten 2000 Iterationen gebildet.

Fiir die Simulationen wird das k-¢ Realizable Modell genommen. Die Turbulenzparameter
am Einlass werden durch die Turbulenzintensitat (I = 1 %) und das Verhéltnis der tur-
bulenten Viskositit zur Viskositéit (ur/u = 10) gebildet. Anderungen in den Parametern
haben wie in den Pumpensimulationen zu dhnlichen Anderungen im Druckaufbau gefiihrt,
wie in Unterabschnitt bereits beschrieben. Auch die Anderungen im Trennungsgrad
liegen unter 1 %, jedoch hat sich das Konvergenzverhalten verschlechtert. Die Simulatio-
nen sind instabiler und bendtigen mehr Iterationen - wenn sie nicht komplett divergieren.
Die Turbulenzparameter der Standardeinstellungen werden in allen Rechnungen verwen-
det.

Als Interaktion zwischen den Phasen wird nur die Widerstandskraft berticksichtigt. Die
turbulente Dispersion ist auch aktiviert worden, aber die Simulationen werden sehr in-
stabil und dauern bis zu viermal ldnger (Konvergenz verzogert sich durch das instabile
Verhalten). Dass die Physik der turbulenten Dispersion (siehe Unterabschnitt [4.3.1]) eine
wichtige Rolle bei der korrekten Modellierung spielen kann, ist bekannt. Die Ansétze sind
jedoch fur RANS-Modelle alle basierend auf der Annahme, dass die Turbulenz isotrop ist.
Da dies nicht der Fall ist, sollte in fortgefithrten Studien gleich mit anistropen Modellen
der Einfluss der turbulenten Dispersion untersucht werden. Ansonsten besteht immer die
Frage, ob Anderungen in den Trennpumpenwerten physikalisch korrekt sind und ob sich
der Mehraufwand bzw. das verschlechterte Konvergenzverhalten lohnt.

6.5.1 Numerischer Fehler

Um zu verstehen, welche Auflésung notwendig ist, um die Zielfunktionen der Trennpumpe
(Hgpa und nr) hinreichend genau wiedergeben zu koénnen, wird fiir folgenden Betrieb-
spunkt eine Netzunabhingigkeitsstudie durchgefiihrt:

e Massenstromeinlass: mp;, = 123,58 kg/h
e Ol-Volumenanteil am Einlas: . Binlass = 0,37
e Flow-Split: F'S = 0,7

e Rotordrehzahl: n = 450 min~*
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Stromungsloser CD-adapco STAR-CCM+
segregiert, stationar
Bezugssystem absolut
Vernetzer CD-adapco STAR-CCM-+
Zellen Polyeder & Prismen (,region-based“ Ansatz)
Turbulenz k-e Realizable (All y* Wall Treatment)
Randbedingungen Massenstromeinlass, ,,Flow-Split“ Auslass
Fluide Wasser (p = 997,561 kg/m?, u = 0,00089 Pa - s)
Ol (p = 930 kg/m?, = 0,064 Pa - s)
Mehrphasenmodell Eulersche Darstellung fiir Ol und Wasser
Mehrphaseninteraktion Large Scale Interface (LSI)

Kontinuierliche Phase: Wasser
Disperse Phase: Ol
Grenzflacheninteraktion: Widerstandskraft
Langenskala fiir Interaktion:
Region 1: 1 mm; Region 2: 1 mm

Rotationsgeschwindigkeit variiert je nach Betriebspunkt
[terationen 20.000 ... 400.000
Hardware Intel Xeon Eb5

(2,4 GHz; 256 GB Arbeitsspeicher)
Rechenzeit (pro Sim.) 7 Stunden bis 6 Tage

Tabelle 6.1: Einstellungen des RANS-Stromungsloser fiir Mehrphasensimulationen.

Im ersten Schritt wird die Anzahl der Prismen-Zellen erhoht. Dabei wird die ,,Base Size*
(Grundwert in Millimeter, auf den sich alle Netzgroen in der Software beziehen) konstant
gelassen und nur der Einfluss der Grenzschichtauflosung untersucht. Insgesamt wird die
Zellanzahl zwischen 1 Million und 2,7 Millionen variiert. Alle zusétzlichen Zellen werden
daher nicht im Auflenbereich der Stromung hinzugefiigt, sondern lediglich im wandnahen
Bereich. Die resultierenden Werte fiir die Druckerhohung am HDA | sowie der Trennungs-
grad nr sind in Tabelle [6.2] aufgelistet. Der Trennungsgrad wird durch die zusatzlichen
Prismen um bis zu 13,5 % reduziert, wihrend die Férderhohe Hyp um bis zu 21,1 % zu-
nimmt. Der relative Unterschied zwischen 15 und 20 Prismenzellen betragt nur noch 2,3 %
bei Hypa und 0,9 % bei np. Die Auflésung mit 15 Prismenzellen wird als netzunabhangig
betrachtet.

Neben der Grenzschichtauflosung spielt auch die 6rtliche Auflésung im Rechenbereich eine
Rolle. In Tabelle [6.3| wird fiir jeweils 15 Prismen-Zellen nur die ,Base Size* verédndert.
Damit kann kontrolliert werden, wie stark die Konvektion der Stromungsgrofien durch
veranderte Auflosung beeinflusst wird. Die Netzgrofien schwanken zwischen 0,68 Millionen
Zellen und 3,8 Millionen Zellen. Mit mehr als dreimal so vielen Zellen kommt es trotzdem
nur zur Forderhohenanderung von 3,1 % und zu Trennungsgradianderungen von knapp
unter 1 %. Die ortliche Auflosung reicht mit einem Base-Size-Wert von 4 mm aus, um

sowohl Forderhohe als auch Trennungsgrad hinreichend zu simulieren. Die entsprechende
Auflosung ist in Abbildung dargestellt.

Die Netzstudie hat gezeigt, dass man trotz relativ geringer Auflésung im Volumen netzu-
nabhéngige Zielfunktionen bestimmen kann. Das hat Vorteile bei der Berechnung vieler
Betriebspunkte, um spéter die Trennférderung vorhersagen zu kénnen.
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,Base Size“ [mm| Zellanzahl Prismenanzahl Hpgpa [m]  nr

2 1,0 Mill. 5 0,844 1,000
2 1,6 Mill. 10 0,915 0,899
2 2,1 Mill. 15 0,099 0,857
2 2,7 Mill. 20 1,022 0,865

Tabelle 6.2: Netzkonvergenzstudie fiir Trennpumpe: ,Base Size“ bleibt konstant bei 2
mm. Anzahl der Prismenzellen wird variiert.

,Base Size“ [mm| Zellanzahl Prismenanzahl Hppa [m] nr
15 3.8 Mill. 15 1,030 0,849
2 2,1 Mill. 15 0,999 0,857
4 0,68 Mill 15 0,999 0,857

Tabelle 6.3: Netzkonvergenzstudie fiir Trennpumpe: 15 Prismenzellen bleiben konstant.
Nur ,Base Size“ wird verandert. Fett gedruckt ist die Konfiguration, die ab
jetzt verwendet wird.

Abbildung 6.7: Trennpumpe mit netzkonvergenter Auflosung.
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Parameter Min Max
n 100 min~" 600 min~!
MEin 100 kg/h 300 kg/h

FS 0,05 0,95

Tabelle 6.4: Betriebsparameterbereich fiir DOE in Mehrphasensimulation an Trennpum-
pe (Ozd,Em = 0,35)

6.6 Einfluss von Betriebsparametern auf Druckauf-
bau und Trennung

Das Betriebsverhalten der Trennpumpe kann durch drei Parameter gesteuert werden: der
Rotordrehzahl n, der Massenstrom am Einlass mg;, und der Flow-Split F'S zwischen Nie-
derdruckauslass und Einlass. Nimmt man an, dass das Mischungsverhéltnis am Einlass
konstant gehalten wird (hier: ag gin, = 0,35), ist zu untersuchen, ob man durch VergroBern
oder Verkleinern der Betriebsparameter schon eine eindeutige Aussage iiber Trenngiite
und Forderhohe herstellen kann. Das Zusammenspiel soll mittels einer DOE untersucht
werden (Initialisierung durch LHS-Methode). Es werden 80 Betriebspunkte untersucht.
Der Parameterbereich ist in Tabelle zusammengefasst. Er wird fir die erste Unter-
suchung relativ weit gefasst, um einen Uberblick iiber das globale Zusammenspiel der
einzelnen Parameter zu bekommen.

Die Ergebnisse zum Einfluss vom Flow-Split F'S auf die beiden Zielfunktionen Férderhche
Hpypa und Trenngiite n sind in Abbildung dargestellt. Wahrend die Betriebspunkte
fiir die Forderhohe unkorreliert verteilt sind, nimmt die Trenngiite mit steigendem F'S
zu. Je mehr Massenstrom am NDA an der Achse entnommen wird, desto besser ist die
Trenngiite. Die Forderhohe Hyp 4 kann jedoch weiterhin positiv (Forderung moglich) oder
negativ sein (Forderhohenverluste relativ zum Eintritt; kein Férdern moglich), auch wenn
die Streuung mit steigendem F'S abnimmt. Eine direkte Aussage mittels des Flow-Split
ist daher nur fiir die Trenngiite moglich.

Das Zusammenspiel aus Flow-Split und Trennungsgiite ist in Abbildung noch ein-
mal in groferem Mafstab dargestellt. Fiir alle Betriebspunkte in der DOE ist der Ol-
Volumenanteil am Einlass konstant bei 0,35. Ist der Flow-Split gréfier als der Ol-Volumen-
anteil am Einlass, so ist es wahrscheinlich, dass sich gereinigtes Wasser am HDA befindet.
Dies wird auch in der Abbildung bestéitigt (gestrichelte Linie) und steht in Uberein-
stimmung mit dem Trennverhalten von Hydrozyklonen (siehe z. B. [70; [72]). Betreibt man
die Trennpumpe unterhalb des Ol-Volumenanteils F'S < ag pin 15t am HDA eher ange-
reichertes Ol zu erwarten. Der Trennungsgrad 7 ist bei einer Ol-Anreicherung negativ.
Ol-Anreicherungen sind nur méglich, da iiber den NDA ein Gemisch aus Ol und Wasser
abgesaugt wird und keine reine Phase. Je nach Flow-Split variiert somit der Ol-Anteil
am NDA, der dem Rotorvolumen entzogen wird. Die Olanreicherung iiber den HDA ist
bei weitem nicht so effektiv wie die von Wasser, was zum einen damit zu tun hat, dass
das Medium mit der kleineren Dichte (hier Ol) durch die Zentrifugalkrifte nach innen
gedriickt wird. In der DOE sind fiir die gegebenen Randbedingungen Olanreicherungen
am HDA um bis zu 30,6 % moglich. Da das Ziel in dieser Arbeit jedoch die Sauberung von
olverschmutzten Gewéssern ist, soll der Fokus auf hohe Flow-Splits mit einer Wasseran-
reicherung am HDA gelegt werden. Die Ergebnisse aus der DOE sagen hierfiir maximale
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Abbildung 6.8: Einfluss von Flow-Split F'S auf Forderhéhe Hyp4 und Trenngiite .

Trennungsgrade von nr = 94,9 % voraus. Fur 0,35 < F'S < 0,75 steigt die Trenngiite
rapide mit dem Flow-Split an, bis sich dann bei ca. F'S = 0,75 ... 0,8 ein nahezu kon-
stantes Trennniveau einstellt. Ab hier ist die Trenngiite sehr robust und nur noch wenig
beeinflusst durch den Flow-Split. In diesem Bereich kann die Ol-Wasser-Trennung effizient
betrieben werden.

Der Einfluss vom Massenstrom am Einlass mg;, auf die Zielfunktionen Hypa und nr ist
in Abbildung dargestellt. Fiir den ganzen Bereich stellen sich sowohl Betriebspunkte
ein, wo Wasser aber auch Ol am HDA angereichert wird (positives oder negatives nr).
Unabhéngig vom Durchfluss lassen sich somit Betriebszustinde erzeugen, mit denen gut
oder schlecht getrennt werden kann. Bei der Férderhohe sieht es ahnlich aus. Es sind iiber
den ganzen Parameterbereich negative und positive Forderhohen erzielbar. Ein leichter
Trend zu positiven Forderhohen zeigt sich bei kleinen Massenstréomen, was der Drosselung
bei einer herkdmmlichen Pumpenkennlinie entspricht. Eine eindeutige Vorhersage fiir die
Zielfunktionen Hypa und nr ist mittels des Einlassmassenstroms aber nicht moglich.

Der dritte und letzte Betriebsparameter ist die Drehzahl n. Er ist in Abbildung [6.11] darge-
stellt. Wie zuvor beim Einlassmassenstrom ergeben sich fiir den ganzen Parameterbereich
der Drehzahlen sowohl positive als auch negative Forderhéhen und Trennungsgiiten. Eine
eindeutige Aussage alleine mittels der Drehzahl ist nicht moglich. Es bleiben lediglich ers-
te Trendaussagen fiir die Forderhohe: steigt die Drehzahl, nimmt die Wahrscheinlichkeit
positiver Forderhéhen durch die stéarkeren Zentrifugalkrafte zu.

6.7 Verteilung von Ol-Volumenanteil in der Trenn-
pumpe fiir unterschiedliche Betriebspunkte

Der wichtigste Betriebsparameter fiir den resultierenden Reinheitsgrad am HDA ist der
Flow-Split F'S. Um die értliche Ol-Verteilung in der Trennpumpe besser zu verstehen, sol-
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Abbildung 6.9: Einfluss von Flow-Split F'S auf Trennungsgrad nr fiir die Ergebnisse
aus der DOE mit ag i, = 0,35 = konst. Ab F'S > 0,35 steigt das
Potenzial zur Forderung von gereinigtem Wasser am HDA kontinuierlich
an. Fir F'S < 0,35 eignen sich die Betriebspunkte eher zum Foérdern
von gereinigtem OL.
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Abbildung 6.10: Darstellung aller Massenstréme am Einlass 1 g, aus der DOE in Be-
zug auf die Zielfunktionen Hypa und nyr.
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Abbildung 6.11: Darstellung aller Drehzahlen n aus der DOE in Bezug auf die Ziel-
funktionen Hyp4 und nr.

len in diesem Abschnitt fiir drei Betriebszustiande entsprechende Konturplots dargestellt
und analysiert werden. Die Ergebnisse sind aus der DOE aus Abschnitt [6.6] entnommen
und besitzen alle einen Ol-Volumenanteil am Einlass von g gin = 0,35.

In Abbildung [6.12]ist ein Betriebszustand mit F'S = 0,847 dargestellt bei dem ein sehr
guter Trennungsgrad von ny = 0,918 erzielt wird. Der Ol-Kern bildet sich im Zentrum aus
und wird dort direkt am NDA wieder abgesaugt. Wéhrend auf der Wand zum Motor hin
nur der achsnahe Ol-Kern sichtbar ist, sammelt sich auf der gegeniiberliegenden Seite Ol
entlang der ganzen Rotorwand. Eine konische Formgebung der Rotorwand mit Verjiingung
zum NDA koénnte Vorteile fiir einen besseren und robusteren Betrieb bringen und das
restliche Ol an der Wand entfernen. Diese Ol-Schicht steht zwar aktuell nicht in Interaktion
mit dem HDA des Pitot-Rohres. In der Realitét besteht jedoch die Gefahr, dass z. B. durch
verénderliche Randbedingungen am Einlass (Massenstrom, Ol-Volumenanteil) oder durch
Stromungseffekte, wie turbulente Dispersion, eine Aufweitung des Ol-Films entsteht und
die Trennqualitat am HDA verschlechtert wird.

In Abbildung [6.13] ist ein Betriebszustand fir einen geméBigten Flow-Split von F'S =
0,597 dargestellt, bei dem nur 1y = 0,358 erzielt wird. Der verringerte Flow-Split erlaubt
eine deutlich gréfere Ausbildung des Ol-Kerns in der Trennpumpe. Er reicht nahezu bis
zum HDA des Pitot-Rohres. Lediglich ein kleiner parabelférmiger Bereich mit angereicher-
tem Wasser befindet sich im Einflussbereich des Pitot-Rohr-Kopfes. Der Wasserbereich ist
jedoch noch immer von Ol durchsetzt. Daher wird deutlich, dass leichte Betriebséinderun-
gen in diesem Bereich sofort drastische Anderungen auf die Trenngiite haben. Dies wird
durch den nahezu senkrechten Sprung bei hoheren Flow-Splits im ny — F'S Diagramm
dargestellt. In diesem Bereich ist kein robuster Betrieb moglich.

In Abbildung ist der Betriebszustand fiir einen kleinen Flow-Split von F'S = 0,118
dargestellt. In diesem Betriebspunkt wird der Ol-Gehalt am HDA des Pitot-Rohres erhéht,
da nur ein geringer Anteil am NDA abgesaugt wird. Bereiche mit hoher Wasserqualitéit
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Abbildung 6.12: Verteilung des Ol-Volumenanteils ay in der Trennpumpe fiir
g pin = 0,35 (n = 479,7 min~!', F'S = 0,847 und g, = 272,2 kg/h).
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Abbildung 6.13: Verteilung des Ol-Volumenanteils oy in der Trennpumpe fiir ag g, =
0,35 (n = 239,2 min~', 'S = 0,597 und ri g, = 153,2 kg/h).
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Abbildung 6.14: Verteilung des Ol-Volumenanteils o in der Trennpumpe fiir O Fin =
0,35 (n = 138 min~!, F'S = 0,118 und 7 g, = 216,5 kg/h).

Parameter Min Max
n 100 min~" 600 min—!
M Binlass 100 kg/h 300 kg/h
FS 0,7 0,95

Tabelle 6.5: Betriebsparameterbereich fiir DOE in Mehrphasensimulation an Trennpum-
pe (ad,Ein = 072)

lassen sich im Rotor nicht mehr finden. Die Verweilzeit bei diesem Flow-Split ist fiir das
Fluidgemisch im Rotor zu kurz.

6.8 Variierender Ol-Gehalt am Einlass

Durch das Verhéltnis der Massenstrome am Auslass wird die Verweilzeit des Fluidgemi-
sches im Rotor beeinflusst. Bisher hatte das Gemisch am Einlass konstant oy g, = 0,35.
Um allgemeingiiltige Aussagen ableiten zu kénnen soll untersucht werden, ob man mit
einem erhéhten Flow-Split (z. B. F'S > 0,7) immer Trennungsgrade um nr = 0,9 erzielen
kann, unabhingig vom Ol-Anteil am Einlass. Es werden hierfiir zwei weitere DOEs er-
stellt. Zu der bisherigen mit ag iy, = 0,35 kommt eine mit oy gi, = 0,1 und oy gin, = 0,2
hinzu. Es werden jeweils 80 Betriebspunkte berechnet (Initialisierung: LHS-Methode).
Flow-Splits mit weniger als 0,7 werden nicht mehr simuliert. Hier sind die Verweilzeiten
zu klein, wodurch keine brauchbaren Betriebspunkte erzielbar sind. Die Betriebsparame-
ter fur die beiden DOEs sind in Tabelle [6.5 und Tabelle [6.6] aufgelistet. Insgesamt werden
durch die 3 DOEs 240 Betriebspunkte betrachtet. Von den 240 Simulationen sind 10 nur
divergiert. Die Rechnungen wurden auf dem Neumann-Cluster der OvGU im Parallelbe-
trieb durchgefiihrt. Die Gesamtrechenzeit fiir alle Simulationen betragt 24210 h.

Der Einfluss von ag4 gi, auf den Trennungsgrad np ist fiir £'S > 0,5 in Abbildung
dargestellt. Befindet sich im Gemisch am Einlass ein hoher Ol-Anteil (g gin = 0,35), so
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Parameter Min Max
n 100 min~" 600 min~!
Mpmass 100 kg/h 300 kg/h

FS 0,8 0,95

Tabelle 6.6: Betriebsparameterbereich fiir DOE in Mehrphasensimulation an Trennpum-
pe (ad,Ein - 071)
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Abbildung 6.15: Einfluss des Flow-Splits auf die Trenngiite 7y fiir unterschiedliche Ol-
Anteile o4 gi, am Einlass.

stellt sich ab F'S > 0,75 ein nahezu konstantes Trennniveau fiir alle untersuchten Be-
triebspunkte ein. Es werden Trennungsgrade zwischen 0,84 < 1, < 0,92 erzielt. Es gibt
somit eine Vielzahl an Betriebsparametermoglichkeiten, mit denen effizient und robust
getrennt werden kann. Erst fiir Flow-Splits kleiner 0,75 sinken die Trennungsgrade unter
0,8. Fiir Gemische mit kleinerem Ol-Anteil (ag gin = 0,2) sind auch noch maximale Tren-
nungsgrade von ny = 0,92 erzielbar. Die Schwankungen in der Trennungsgiite nehmen
jedoch trotz steigendem Flow-Splits zu. Die Zielfunktion ,, Trennungsgiite wird sensibler
in Abhéngigkeit von den anderen Betriebsparametern (Drehzahl n und Massenstrom am
Einlass mg;,). Dieser Trend nimmt fir ag gy, = 0,1 weiter zu. Hier sind maximal nur
noch Trennungsgrade von ny = 0,75 erzielbar. Wie bei o gin, = 0,2 ist es schon bei gerin-
ger Abnahme des Flow-Splits moglich, Betriebspunkte zu erwischen, bei denen schlechte
Trennungsgrade zustande kommen. Fiir kleine Ol-Gehalte am Einlass (g gin = 0,1) kann
dies bei F'S > 0,8 schon negative Trennungsgrade bedeuten. Gute Trennungsgrade nr
sind daher mit der Trennpumpe nur mit hohen Ol-Anteilen am Einlass fiir einen breiten
Bereich an Betriebsparametern moglich. Tendenziell sinkt 1y mit geringerem Ol-Anteil
am Einlass.

Um besser zu verstehen, ob und wie die Trennpumpe auch fiir Gemische mit kleinen oy giy,-
Werten eingesetzt werden kann, sind in Abbildung die Ol-Konzentrationen am HDA
aq mpa fur alle Betriebspunkte aus den drei DOEs abgebildet. Aufgetragen sind sie iiber
den Flow-Split F'S. Je kleiner oy gmpa, desto besser ist die Wasserqualitat am HDA. Die
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Abbildung 6.16: Einfluss des Flow-Splits fiir unterschiedliche Ol-Anteile Qg pin, A
Einlass auf den Ol-Anteil am Auslass agnpa. Gesamter Flow-Split-
Bereich in (a) dargestellt. Markierter Bereich wird in (b) noch einmal
detailliert abgebildet. Fiir alle Ol-Anteile am Einlass kann die Was-
serqualitat am HDA auf ein dhnliches Niveau gebracht werden. Der
Bereich mit Betriebspunkten mit agppa < 0.05 ist in (b) farblich
markiert.

fir ag gin = 0,35 berechnete DOE iiber den gesamten Flow-Split-Bereich zeigt deutlich,
dass die Wasserqualitdt mit steigendem Flow-Split am HDA besser wird. Fiir grofie Flow-
Splits sind auch die Ergebnisse mit ag g = 0,2 und ag g, = 0,1 direkt miteinander
vergleichbar. Es wird deutlich, dass unabhingig von der Ol-Einlass-Konzentration, die er-
zielbare Wasserqualitidt am HDA eine dhnliche Bandbreite annimmt. Auch ein Anstieg im
Flow-Split dndert daran nichts. Der Grof3teil an Betriebspunkten liefert Wasserqualitaten
am HDA mit Ol-Gehalten kleiner 5 %. Diese Erkenntnis erklirt auch den schlechter wer-
denden Trennungsgrad ny mit abnehmendem o gi,: bleibt die Wasserqualitdt am HDA
gleich, sinken die Trennungsgrade mit kleiner werdendem cg g, s muss getestet werden,
ob durch eine mehrstufige Anordnung eine weitere Verbesserung in der Wasserqualitét er-
zielt werden kann. Dies kann so noch nicht beantwortet werden. Dennoch bestatigen diese
Ergebnisse den moglichen Finsatz der Trennpumpe als Gerat zur (Vor-)Reinigung, ggf.
mit anschlieBender Forderung zu nachfolgenden Trennorganen. Es kann schon fiir einen
weiten Parameterbereich sicher gestellt werden, dass maximal 5 % Ol-Gehalt am HDA
erhalten wird.

6.9 Auswertung dimensionsloser Betriebsparameter

Wie sich in Abbildung [6.16| gezeigt hat, sind die Ol-Konzentrationen am Auslass des
HDA vorwiegend im Bereich 0,015 < agppa < 0,05. Dies gilt sowohl fiir Ol-Wasser-
Gemische mit hohem Ol-Anteil am Einlass (avg.pin = 0,35), als auch fiir Gemische am
Einlass mit geringem Ol-Anteil (ag g, = 0,1). Die Wasserqualitit wird nicht mit einer
Verringerung des Ol-Anteils am Einlass verbessert. Fiir die dimensionslose Betrachtung
sollen alle Ergebnisse aus Abschnitt betrachtet werden, fiir die gilt:
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Abbildung 6.17: Alle Betriebszustinde, bei denen die Ol-Konzentration Qg HpA am
HDA kleiner 5 % ist und bei denen gefordert werden kann (Hgypa > 0).
Es bleiben 117 von 240 berechneten Konfigurationen.

e aggpa < 0,05 (gute Trennung)
e Hypa > 0m (Fordermoglichkeit)

Von den insgesamt 240 Betriebspunkten werden diese Kriterien von 117 Betriebspunkten
erfillt. Sie sind in Abbildung [6.17] abgebildet und dienen als Basis fiir die dimensionslose
Betriebsparameteranalyse.

In Abbildung [6.18] sind wie beim Cordier-Diagramm fiir diese Parameter die Durchmes-
serzahl d iiber die Laufzahl o aufgetragen. Alle drei Ol-Anteile am Einlass werden fiir die
Trendlinie betrachtet. Als resultierende Trendlinie wird eine Potenzfunktion angenom-
men. Sie kann mit einem Bestimmtheitsmafl von R? = 0,954 wie folgt beschrieben werden

o = 50,940 - 6~ 1%L, (6.6)

Es ist aulerdem der Verlauf der klassischen Cordier-Kurve fiir Arbeitsmaschinen einge-
zeichnet. Beim Arbeitspunkt minimaler Laufzahl aus dem Cordier-Diagramm (hier: o =
0,1; 06 = 9,7) liegen bei der Trennpumpe schon Durchmesserzahlen von 23 < ¢ < 25 vor.
Der Charakter der Pitot-Pumpe, bei kleinen Volumenstrémen hohe Driicke zu erzeugen,
ist somit durch die Modifikation der Pumpe erhalten geblieben. Abbildung [6.18|bekraftigt
die Notwendigkeit neuer dimensionsloser Kurven fiir die Auslegung der Trennpumpe. Da
bisher ohne Laufrad gearbeitet wird, miissen die Kurven fiir zukiinftige Modelle wieder
angepasst werden. Der Laufradeffekt auf die Durchmesser- und Laufzahl kann anhand
von Gleichung [3.6] und Gleichung [3.7] erortert werden. Ein Anstieg des Energieeintrages
durch das Laufrad (bei gleichem Durchmesser) bedeutet eine Erhohung von Ae,. Damit
sinkt o wiahrend § steigt. Die Kurve verschiebt sich weiter nach rechts unten.

Der in Gleichung [3.9 eingefiihrte Trennpumpenfaktor Kryepn, ist in Abbildung [6.19] in
Abhéngigkeit von der Durchflusszahl ® abgebildet. Der Verlauf wird durch eine Potenz-
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Abbildung 6.18: Korrelation der Durchmesserzahl  mit der Schnelllaufzahl o. Die re-
sultierende Trendlinie (durchgezogene Linie) besitzt ein Bestimmt-
heitsmafl von R? =0,954. Betrachtet werden alle Betriebszustédnde mit
agapa < 0,05 und Hypa > 0 m. Aulerdem ist der Verlauf der klas-

sischen Cordier-Kurve aus Abbildung eingezeichnet (gestrichelte
Linie).

funktion beschrieben, die wie folgt lautet
Krrenn = 0,0024 - &0 (6.7)
Das Bestimmtheitsmaf liegt bei R? =0,944.

Die Pumpenkennlinie fiir die Trennpumpe ist in Abbildung dargestellt. Es wird der
Verlauf der Druckziffer U p4 iiber die Durchflusszahl ® dargestellt. Fiir die beiden DOEs
mit ag gin = 0,1 und 0,2 sind die meisten Betriebspunkte vorhanden, die das Kriterium
agapa < 0,05 und Hypa > 0 m erfiillen: jeweils 56 und 48 Betriebspunkte. Bei der DOE
mit ag i, = 0,35 sind es deutlich weniger (13 Betriebspunkte), da der Flow-Split in den
untersuchten Parametern nicht eingegrenzt wurde. Fir die beiden DOEs mit niedrigem
Ol-Anteil kann daher am besten eine polynomische Trendlinie zweiten Grades durch-
gelegt werden. Im Vergleich zu einer Standard-Radialpumpe liegt bei der Trennpumpe
ein leicht erhéhter Wert bei der Nullférderhéhe vor (Vypa =~ 1,4). Dieser liegt fiir klas-
sische Kreiselpumpen nach [48] zwischen 0,9 < ¥ < 1,3. Die beiden Trendlinien der
DOEs schneiden sich jedoch nahezu im gleichen Punkt. Unterschiede kommen zum einen
durch die begrenzte Anzahl an Punktewerten zustande und zum anderen werden sie durch
die leicht verédnderte mittlere Viskositat im Gemisch verursacht. In den DOEs liegt die

volumenanteil-gemittelte dynamische Viskositat am Einlass zwischen 0,0072 Pa - s und
0,0230 Pa - s.

Fiir eine allgemeingiiltige Betrachtung der Trennpumpe wird vereinfachend der Einfluss
der Viskositat auf die Nullférderhéhe vernachlassigt. Es wird, wie in Abbildung [6.20]
nur von einem Schnittpunkt ausgegangen. Der Schnittpunkt entspricht dem Polynom aus
der DOE mit a4 i, = 0,1 und liegt bei ¥ypy = 1,402. Mit zunehmendem Ol-Anteil
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Abbildung 6.19: Korrelation des Trennpumpenfaktors K.y, mit der Durchflusszahl ®.
Resultierende Trendlinie (durchgezogene Linie) besitzt ein Bestimmt-
heitsmafl von R? =0,944. Betrachtet werden alle Betriebszustédnde mit
Od HDA < 0,05 und HHDA > 0 m.
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am FEinlass wird die Parabel steiler und es kommt zu einem stiarkeren und schnelleren
Forderhohenabfall. Dies wird wie bei Kreiselpumpen durch die zunehmende Viskositét
verursacht, die ebenfalls mit steigendem Ol-Anteil am Einlass zunimmt.

Der polynomische Verlauf in Abbildung folgt einer Form zweiten Grades mit Ur-
sprung bei Vyp4 = 1,402 und lautet wie folgt:

Uppa=A- 0>+ B-d+1,402. (6.8)

Die Gleichung wird durch einen Koeffizienten A fiir den quadratischen Term und den Koef-
fizienten B fiir den linearen Term beschrieben. Je nach Ol-Konzentration o gin am Einlass
variieren die Koeffizienten. In Abbildung wird der Verlauf der Koeflizienten fiir die
drei Kennlinien mit unterschiedlichen ag gi,, dargestellt. Der Koeffizient A fiir den qua-
dratischen Term weist einen nicht-linearen Verlauf auf. Es miissen noch mehr Kennlinien
mit unterschiedlichen Ol-Anteilen am Einlass untersucht werden, um eine genaue Vor-
hersage des Koeffizienten A fiir verschiedene Ol-Wasser-Gemische geben zu kénnen. Der
Verlauf fiir den Koeffizienten B weist einen deutlicheren Trend auf. Je nach Stoffgemisch
kann so letztendlich ein analytischer Zusammenhang vorliegen, um den dimensionslosen
Kennlinienverlauf vorhersagen zu koénnen.

6.10 Vorhersage der Trennforderung fiir eine skalier-
te Trennpumpe

Basierend auf den Erkenntnissen aus Abschnitt soll gezeigt werden, inwieweit die
Trennfordereigenschaft einer skalierten Trennpumpe mittels des dimensionslosen 1D-Mo-
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Abbildung 6.20: Betriebszustinde mit agppa < 0,05 und Hypa > 0 m: Kennlinie

Uppa (¢) mit angepasstem Polynom (Schnittpunkt y-Achse bei Null-
férderhohe ist wHDA = 1,402)
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Abbildung 6.21: Veridnderung der quadratischen und linearen Koeffizienten A und B fur
polynomische Trendlinie 2ter Ordnung zur Vorhersage des Kennlini-
enverhaltens der Trennpumpe bei unterschiedlichen Ol-Anteilen Q. Bin
am Einlass.
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dells vorhergesagt werden kann. Eine entsprechende Untersuchung soll mittels CFD durch-
gefiihrt werden, um die Unterschiede zu vergleichen. Folgender Betriebspunkt wird fiir eine
skalierte, industrielle Trennpumpe angenommen:

e Ol-Anteil am Einlass: ag gin = 0,35;

Massenstrom am Einlass: rig;, = 60.000 kg/h (entspricht ca. @ = 60 m3/h);
Oldichte: pg = 930 kg/m?;
Wasserdichte: pg = 998 kg/m?;

geplante Forderhohe: Hypa = 15 m;

gewahlte Durchmesserzahl: § = 40.

Als erstes miissen die 5 dimensionslosen Parameter bestimmt werden. Als Ausgangswert
wird eine Durchmesserzahl von 6 = 40 gewéhlt, da in diesem Bereich in Abbildung [6.18
viele Messwerte vorliegen und eine gute Ubereinstimmung mit der Trendlinie zu erwar-
ten ist. In Abbildung konnte man die Schnelllaufzahl o und die Druckziffer Wy pa
zeichnerisch ablesen. Fiir die Auslegung in dieser Arbeit werden die entsprechenden Werte
jedoch rechnerisch ermittelt. Die Schnelllaufzahl erhédlt man aus der Beziehung in Glei-
chung Es ergibt sich o(0 = 40) = 0,0341. Basierend auf den Punkten fiir Wypa mit
Ol-Anteil g pin = 0,35 ist in Abbildung eine lineare Trendlinie eingefiigt. Weitere
Messpunkte im Bereich grofler Durchmesserzahlen wiirden auch quadratische Polynome
erlauben. Die Druckziffer Wy p4 wird tiber folgende Beziehung ermittelt:

Wypa = 0,0239 -6 — 0,4802 (6.9)

Daraus folgt Wypa(6 = 40) = 0,476. Durch Gleichung kann man mittels der Schnell-
laufzahl und der Druckziffer die Durchflusszahl & bestimmen. Diese ist & = 0,00038.
Der letzte fehlende Parameter ist der Trennpumpenkoeffizient Kry.cp,,,. Er kann durch die
Gleichung basierend auf der Durchflusszahl bestimmt werden. Der Trennpumpenkoef-
fizient lautet hier Kppen, = 3,942. Durch die Kennziffern ergeben sich folgende Betriebs-
und Auslegungsparameter fiir die skalierte Trennpumpe:

e Rotordurchmesser: Dgyior = 1,43 m

e Rohrdurchmesser fiir Ein- und Auslass: dgip aus = 0,06 m

Drehzahl: n = 313 1/min™!

Flow-Split: F'S = 0,851

Massenstrom am HDA: migpa = 8940 kg/h (entspricht ca. Q = 8,94 m3/h)

Es gilt zu kldaren, ob fiir diese nun vollstindig ausgelegte Trennpumpe auch in der CFD-
Simulation eine Wasserqualitdt von agppa < 5 % und eine Forderhéhe Hypa = 15 m
erzielt. Fiir die Simulation ist die bisherige Geometrie der Trennpumpe in x-y-z-Richtung
gleichméBig hoch-skaliert, so dass der Rotordurchmesser 1,43 m betrégt. Die Netzauflo-
sung wurde angepasst und betragt in diesem Fall 6,2 Millionen Zellen. Grenzschichtauf-
losung ist y* = 1 mit 15 Prismenzellen.

Die Ergebnisse fiir die skalierte Trennpumpe sind in Tabelle aus den Simulationen fiir
den Auslegungsfall bei F'S = 0,851 zusammengefasst. Der Ol-Anteil am HDA liegt bei
0,19 % und damit deutlich unter den Werten aus den bisherigen DOEs. Wie zu erwarten,
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FS [ 0,851 0,674 0,944
Hypa [m] 151 133 158

nr ] 0,995 0,995 0,991
OgDA H 0719 % 0,19 % 0,32 %

mppa [kg/h] 8940 19566 3371

Tabelle 6.7: Ergebnisse fiir skalierte Trennpumpe aus den Simulationen. Neben dem
Auslegungs-Flow-Split (F'S = 0,851) werden zwei weitere Betriebspunk-
te dargestellt, die sich nur im Flow-Split unterscheiden (agpim = 0,35 =
konst.). Der Effekt auf die Forderhohe und die Trenneigenschaften ist ver-
gleichbar.

scheint eine groflere Trennpumpe in der Lage zu sein, eine bessere Wasserqualitit zu
fordern. Der kleinste erzielte Ol-Anteil in der Trennpumpe im LabormaBstab (D getor
= 190 mm) betragt in den DOEs rund agppa = 1,5%. Hier wird dieser Wert sofort
beim ersten Betriebspunkt deutlich unterboten. Die erzielbare Férderhohe ergibt sich in
der Simulation zu 15,1 m und liegt knapp tiber den geplanten 15 m Forderhéhe. Werden
weitere Betriebspunkte fiir die Korrelationen im Auslegungs-Werkzeug beriicksichtigt, sind
bessere Ubereinstimmungen zwischen CFD und 1D-Modell zu erwarten.

6.10.1 Einfluss des Flow-Splits

Der Einfluss des Flow-Splits ist bei der Trennférderung in den vorherigen Abschnitten
immer wieder betont worden. Fiir die Auslegung einer hoch-skalierten Trennpumpe ist
dafiir eine Interpolation durch den neu eingefithrten Trennpumpenfaktor Kr,¢,, notwen-
dig. Hier soll untersucht werden, welchen Einfluss Anderungen am Flow-Split auf die
Trenn- und Fordereigenschaften haben, wenn alle anderen Parameter konstant gelassen
werden. Betrachtet man den Verlauf von Kr,e,, Uber ® in Abbildung sieht man die
Streuung an moéglichen Flow-Splits F'S fir den Auslegungspunkt ® = 0,00038. Aus der
Trendlinie durch alle Punkte ergibt sich Kpyenn, = 3,942. Es soll geklart werden, in wie
weit durch die Aulenwerte von Krp,¢,, die Forderung und die Trennung beeinflusst wird.
Durch lineare Interpolation erhalt man an den Auflenbereichen minimale und maximale
Trennpumpenfaktor. Fir die obere Grenze ist Kryennoben = 4,372 (ergibt F'S = 0,944)
und fiir die untere Grenze Krprennunten = 3,122 (ergibt F'S = 0,674). Nur die dadurch
resultierenden Flow-Splits aus Tabelle [6.7] werden in den Simulationen an den Betrieb-
sparametern verdandert.

Die Ergebnisse in Tabelle zeigen, dass eine Variation des Flow-Splits zwischen F'S =
0,674 und F'S = 0,944 in beiden Féllen Trennungsgrade 7, > 0,99 erzielen. Dabei rangiert
der austretende Massenstrom am HDA zwischen 3371 und 19.566 kg/h gereinigtem Was-
ser. Die Forderhohe variiert um AHypa = 2,5 m im gesamten Flow-Split-Bereich. Dies
zeigt, dass die Trennpumpe in ihrem relativ kompakten Format in der Lage ist 20 Tonnen
gereinigtes Wasser pro Stunde zu fordern und diese (bereits ohne Laufréder) auf eine Hohe
von ca. 15 m zu pumpen. Damit kann weiter an der grundlegenden Idee festgehalten wer-
den, die Trennpumpe z. B. fiir Seenotrettungskreuzer zu nutzen, da hier lediglich geringe
Forderhohe benotigt werden, um das gereinigte Fluid in nahegelegene Transportschiffe zu
pumpen.
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Abbildung 6.22: Zusammenhang von Schnelllaufzahl o (offene Symbole) und Druck-
zahl Wpa (geschlossene Symbole) in Abhéangigkeit von Durchmesser-
zahl §. Fiir die ausgewéhlte Durchmesserzahl (§ = 40) ergibt sich eine
Druckzahl von 0,476 und eine Schnelllaufzahl von 0,0341.
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6.11 Prifstand mit kontinuierlichem Durchfluss

Das Pitot-Rohr fiir den Trennpumpen-Priifstand an der OvGU ist in einem Stiick mittels
3D—DruckeIE| aus durchsichtigem Polycarbonat gefertigt. Es wird axial zentriert eingebaut,
so dass die Achse vom Motor und dem Pitot-Rohr in einer Linie liegen. Die Abdichtung
zwischen statischem Pitot-Rohr und der Rotorwand erfolgt tiber einen Radialwellendicht-
ring. Rotor und Deckel sind aus durchsichtigem Acryl gefertigt. Es kann somit von allen
Seiten in den Rotor geschaut werden. Der Innendurchmesser des Rotors betragt 190 mm.
Der gesamte Aufbau des Prototypen an der OvGU ist in Abbildung zu sehen. Damit
man das Pitot-Rohr besser sehen kann ist der Deckel weggelassen worden. Angetrieben
wird die Trennpumpe von einem Asynchronmotor, dessen Daten in Tabelle aufgelistet
sind. Die verwendeten Medien sind Leitungswasser und Sonnenblumenol.

Die Ermittlung der Betriebspunktdaten erfolgt durch Massendurchflusssensoren (3 x Cori-
olis-Durchflussmessgerit Promass 83E08 (DN8) der Firma Endress+Hauser) und Druck-
sensoren (3 x Cerabar T PMP 131 der Firma Endress+Hauser). Da die Durchflusssensoren
neben Massenstrom m auch Fluidtemperatur 7" und -dichte p bestimmen, kann hiertiber
auch der Trennungsgrad 7y ermittelt werden. Folgende Informationen lassen sich zum
Coriolis-Durchflussmessgerét zusammenfassen:

® TMmae = 400 kg/h

e gleichzeitige Aufzeichnung von Temperatur, Dichte und Massenstrom

!Material ist Polycarbonat mit dem Namen VisiJet Clear der Firma 3D Systems
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Abbildung 6.23: Mogliche Schwankungen des Trennpumpenfaktors Kr,q,, fiir eine feste
Durchflusszahl ®. Je groBer der Ol-Anteil am Einlass, desto grofer sind
die Schwankungen im Trennpumpenfaktor. Die Bestimmung der obe-
ren und unteren Grenzwerte fiir K., erfolgt durch lineare Interpo-
lation. Fiir die hoch-skalierte Trennpumpe ist die resultierende Durch-
flusszahl @ als senkrechte schwarze Linie eingetragen (¢ = 0,00038).
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Abbildung 6.24: Priifstand fiir die Trennpumpe an der OvGU. Rotor und Pitot-Rohr
sind aus durchsichtigem Material gefertigt. Der Deckel fiir den Rotor
ist zur besseren Darstellung weggelassen. HDA = Hochdruckauslass;
NDA = Niederdruckauslass.
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Typ 8-poliger Drehstrom-Asynchronmotor
Firma SIEMENS

Bemessungsspannung 400 V

Frequenz 50 Hz
Bemessungsdrehzahl 750 min~!
Bemessungsleistung 0.37 kW

Bemessungsstrom 1.14 A (Sternschaltung)
Wirkfaktor cos(p) = 0,75

Tabelle 6.8: Motordaten fiir die Trennpumpe an der OvGU.

e Messgeratefehler (Grundgenauigkeit): Massendurchfluss m (£ 0,15 % vom Mess-
wert), Dichte p (£ 0,5 kg/m?), Temperatur T (£ 0,5 °C 4 0,005 - T [°C])

Fiir die Drucksensoren gilt:

e Typ: piezoresisistiv

e Sensor: relativ
e Messbereich: 0 ... 1 bar
e Uberlastbereich: 4 bar

e Messgenauigkeit 0,5 % von der oberen Messgrenze (hier: 500 Pa)

Die Positionierung der Sensoren erfolgt geméfl der Prinzipskizze in Abbildung strom-
auf und stromab der Trennzentrifuge. Zur Bestimmung der Messgrofien hat sich in Vor-
untersuchungen in [I121] gezeigt, dass pro Betriebspunkt eine Messdauer von 30 Sekunden
und eine Aufnahmefrequenz von 5 Hz ausreichend ist. Die Drehzahl des Motors wird tiber
einen Frequenzumrichter eingestellt.

Fiir die Stoffwerte am Einlass kann die Dichte direkt durch die beiden Coriolis-Flowmeter
fir Ol und Wasser bestimmt werden. Bei Wasser dndert sich die Temperatur zwischen
19,5 °C < T, < 21,2 °C in allen Messungen. Die Dichte schwankt dadurch zwischen
998,82 kg/m? < p. < 9995 kg/m3. Die Viskositit wird fiir diese kleinen Tempera-
turschwankungen fiir das Wasser als konstant betrachtet (u. = 0,00089 Pa - s). Das
Sonnenblumendl wird durch die Pumpe wéihrend des Betriebes starker erwérmt. Be-
trachtet man alle Messungen liegen die Ol-Temperaturen in einem Bereich zwischen
19,0 °C < Ty < 30,6 °C. Es ergibt sich daraus eine Schwankung in der Dichte vom
Sonnenblumendl zwischen 913,1 kg/m?® < p; < 920,5 kg/m?. Da die Viskositét fiir diese
Temperaturbereiche nicht mehr als konstant betrachtet werden kann, wurde eine Kali-
brierkurve fiir die dynamische Viskositdt in Abhédngigkeit von der Temperatur mittels
eines beheizbaren Rheometers ,MCR301“ der Firma Anton Paar am Lehrstuhl fir Tech-
nische Chemie an der OvGU gemessen. Fiir die Simulationen in der Validierung kann
dadurch, entsprechend der gemessenen Temperaturen durch die Coriolis-Flowmeter, eine
Ol-Viskositat abgeleitet werden. Fiir den vorliegenden Ol-Temperaturbereich in den Mes-
sungen soll fiir die Viskositéat ein linearer Verlauf als hinreichend betrachtet werden. Der
Zusammenhang lautet:

(g = —0,0019 - Ty[°C] + 0, 0998 (6.10)

Die Viskositét fiir die Validierungen liegen im Bereich 0,0421 Pa - s < pug < 0,0589 Pa - s.
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Abbildung 6.25: Schematischer Gesamtaufbau des Prifstandes an der OvGU, so-
wie den Einbau der verwendeten Messtechnik. CF1-CF3 = Coriolis-
Durchflussmessgerit.

6.12 Validierung

Um Vertrauen in die dimensionslosen Zusammenhénge aus Abschnitt Zu gewinnen,
sollen die Zielfunktionen (i) Férderhéhe Hypa und (ii) Trennungsgrad nr mit Experimen-
ten verglichen werden. Die 10 untersuchten Betriebspunkte sind in Tabelle aufgelistet.
Die Ergebnisse aus CFD und Experiment werden in Abbildung [6.26| und Abbildung [6.27]
als Paritatsdiagramm dargestellt. Die einzelnen Betriebspunkte sind wie in Tabelle [6.9)
nummeriert. Anschliefend werden weitere experimentelle Ergebnisse fiir nicht simulierte
Betriebspunkte in die dimensionslosen Kennlinien eingetragen, um zu schauen, ob:

e die Verldufe mit den Ergebnissen aus der CFD iibereinstimmen;

e die Korrelationen fiir die dimensionslosen Parameter zutreffend sind, so dass belie-
bige Betriebspunkte ausgelegt werden kénnen.

Die Berechnung der einzelnen Messunsicherheiten wird in Anhang [A] erlautert.

6.12.1 Trennungsgrad 7y

Die CFD sagt beim Trennungsgrad in Abbildung [6.26] fir Betriebspunkt 1 und 2 deut-
lich kleinere Werte voraus. Die Trennfahigkeit wird in den Simulationen unterbewertet.
Beide Fille haben gemeinsam, dass sie am Einlass einen Olanteil von rund 10 % haben.
Es gilt zu priifen, ob die bisher genutzten Einstellungen aus Tabelle fiir diese kleinen
Ol-Anteile sinnvoll sind. Bei der Interaktion zwischen den Phasen wird aktuell nur die
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Nummer n [min~'] gy, kg/h] FS -] aapm [
1 600 164.16 0.90 0.09
2 750 168.22 0.82 0.10
3 450 168.87 0.70 0.12
4 450 180.07 0.71 0.19
) 450 197.95 0.70 0.29
6 450 182.22 0.90 0.21
7 600 166.54 0.80 0.11
8 600 180.98 0.80 0.21
9 600 216.46 0.70 0.27
10 600 189.65 0.90 0.29

Tabelle 6.9: Ausgewihlte Betriebsparameter fiir Validierung der Zielfunktionen Hypa
und nr.

Widerstandskraft beriicksichtigt. Hier ist es wichtig, die passende Einstellung des mittle-
ren Tropfendurchmessers d einzustellen. In den Simulationen fiir die DOEs wurde immer
fiir die disperse Phase ein Durchmesser von 1 mm angenommen, welcher aus Voruntersu-
chungen am Lehrstuhl stammt. Da man erwarten kann, dass sich der Tropfendurchmesser
jedoch bei unterschiedlichen Ol-Anteilen o pin, verandert, werden zwei weitere Simulatio-
nen fiir die beiden Betriebspunkte (1 und 2) erstellt. Diese heiflen nun 1* und 2* und sind
ebenfalls in Abbildung dargestellt. Hier wird der mittlere Ol-Tropfendurchmesser
mit 0,1 mm definiert. Im Paritdtsdiagramm ergibt sich dadurch eine viel bessere Uber-
einstimmung zwischen Experiment und Simulation. Fiir groflere Ol-Anteile schaffen die
Standardeinstellungen in den restlichen Betriebspunkten eine gute Ubereinstimmung beim
Trennungsgrad. Da die Betriebspunkte 3 und 7 ebenfalls Ol-Anteile um die 10 % haben,
werden die beiden Rechnungen ebenfalls mit einem Tropfendurchmesser von d = 0,1 mm
durchgefiihrt. Die Nummer im Paritdtsdiagramm ist deshalb auch mit einem Sternchen
markiert. Es lasst sich festhalten, dass durch die Verwendung eines einheitlichen, mittle-
ren Tropfendurchmessers d der Trennungsgrad in den Simulationen besonders bei kleinen
o pin-Werten zu gering vorhergesagt wird. Eine entsprechende Anpassung lésst sich vor-
laufig wie folgt definieren:

Qapin ~ 0,1 d(Simulation) = 0,1 mm (6.11)

Qagin > 0,1 d(Simulation) = 1,0 mm (6.12)

Ob dies wirklich die einzige ,physikalisch sinnvolle Stellschraube® ist oder ob weitere
Phaseninteraktionen eine Rolle spielen, muss spater untersucht werden. SchliefSlich spielt
nicht nur die Widerstandskraft an der Trennschicht eine Rolle, sondern auch die tur-
bulente Dispersion, die Grenzflichenspannung, etc.. Die dimensionslosen Betrachtungen
im vorherigen Abschnitt behalten dennoch ihre Aussagekraft. Vielmehr wurden durch
die konstanten Tropfendurchmesser in den Simulationen in Abschnitt zu viele Be-
triebspunkte aussortiert als eigentlich notig. Es kann gut sein, dass einige Punkte mit
aq min = 0,1 bessere Trennféhigkeit besitzen. Die Vorhersage von Betriebspunkten durch
die dimensionslosen Kennlinien ist daher auf Basis der Daten in dieser Arbeit weiterhin
moglich und liefert konservative Aussagen. Die Validierung in diesem Abschnitt zeigt je-
doch, dass die reale Physik nicht immer mit festen Modelleinstellungen umsetzbar ist.
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Abbildung 6.26: Paritatsdiagramm fir Trennungsgrad ny. Fir Betriebspunkte mit *
wurden veranderte Stromungsloser-Einstellungen benutzt.

Ein Prifstand mit einer skalierten Trennpumpe wiirde Klarheit verschaffen, ob auch hier
Anderungen an den Parametern der Mehrphasenmodelle notwendig sind.

6.12.2 Forderhohe Hypy

Die Forderhohe Hypa wird in den Simulationen in Abbildung[6.27 konstant etwas zu grof3
berechnet. Damit stimmt der absolute Wert nicht genau tiberein, aber eine Trendaussage
lasst sich mittels der Simulationen feststellen. Die Simulationswerkzeuge erzielen daher
auch fiir die zweite Zielfunktion sinnvolle Zusammenhénge. Verdnderungen des mittleren

Tropfendurchmessers (Betriebspunkte mit Sternchen) zeigen keine Auswirkung auf die
Forderhohe.

Die Tatsache, dass die Experimente eine kleinere Forderhohe erzielen als die Simulationen,
ist ungleich zur konventionellen Pitot-Pumpe fiir die reine Férderung aus Abbildung[5.14]
Diese liefert im Experiment mehr Forderhohe, als in der CFD. Das Verhalten lasst sich
wie folgt begriinden:

e Der Rotor der gusseisernen Pitot-Pumpe aus Abbildung weist eine erhohte
Wandrauigkeit auf. Diese sorgt neben dem Laufrad fiir Energieeintrag in das Fluid
(auf Kosten des Pumpenwirkungsgrades). Daraus resultiert im Experiment eine For-
derhohe, die iiber den Ergebnissen der CFD mit glatten Wénden liegt. Bei der
Trennpumpe aus Acryl in Abbildung ist die Oberfldchenbeschaffenheit des Ro-
tors sehr glatt. Es liegen auch keine Unebenheiten durch Kavitationsschéaden vor.
Ein zuséatzlicher Energieeintrag auf die Forderhohe ist bei der Trennpumpe im Expe-
riment vernachléssigbar. Der Druckaufbau in der Trennpumpe ergibt sich nur durch
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Abbildung 6.27: Paritatsdiagramm fir Forderhohe Hpyps. Fur Betriebspunkte mit *
wurden verdanderte Loser-Einstellungen benutzt.

(i) den Druckgradienten in radialer Richtung durch die Rotationsbewegung des Flui-
des und (ii) durch die Druckumwandlung im Pitot-Rohr. Beides Effekte, die auch
in der Simulation ohne Verdnderungen der Oberflichenbeschaffenheit berticksichtigt
werden.

e Neu ist in der Trennpumpe, dass das Fluid nach dem Einlass an der Achse in den Ro-
tor gleich auf der gegentiberliegenden Seite fast wieder auf Achshohe abgesaugt wird
(NDA-Ausgang, siche Abbildung [6.5)). Das Fluidgemisch wird hier um 180° zwangs-
weise gedreht. Solche instationédren, dreidimensionalen Stromungseffekte konnen nur
schwierig durch RANS-Simulationen wiedergegeben werden, so dass die CFD gerin-
gere Verluste verglichen mit der Realitit liefert.

Die Kombination dieser beiden Effekte sorgt dafiir, dass die Simulationen eine grofiere
Forderhohe vorhersagen.

6.12.3 Dimensionslose Kennlinien

Die dimensionslosen Kennlinien basierend auf den Simulationsergebnissen wurden bereits
in Abbildung detailliert ausgewertet. Es fehlt noch der Vergleich mit den experimen-
tellen Messungen. Hierfiir werden die Kennzahlen fiir 33 Betriebspunkte bestimmt. Der
Parameterbereich fiir die experimentellen Betriebspunkte ist in Tabelle [6.10] aufgelistet.
Verglichen mit dem Parameterbereich fiir die Simulationen aus Tabelle [6.4]sieht man, dass
sich die Grenzen unterscheiden. Es werden somit Betriebspunkte in die dimensionslose
Kennlinie eingefiigt, die bisher nicht simuliert wurden, was jedoch die Allgemeingiiltigkeit
der aufgestellten Kennlinien bestatigen soll. Alle experimentellen Messwerte weisen die
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Parameter Min Max
n 450 min~! 750 min~!
mEmlass 158 kg/h 216 kg/h

FS 0,7 0,9

O4d,E7jnlass 0,09 0,33

Tabelle 6.10: Priifstand: Betriebsparameterbereich fiir weitere Messpunkte zur Validie-
rung der dimensionslosen Kennlinien (insgesamt 33 Betriebspunkte im Ex-
periment, alle erzielen aggpa < 0,02 und Hypa > 0 m).
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Abbildung 6.28: Einfluss der Durchmesserzahl § auf die Schnelllaufzahl o. Direkter Ver-
gleich zwischen den Ergebnissen aus der CFD und den Messergebnissen
vom Priifstand an der OvGU.

Anforderung agppa < 0,02 und Hypa > 0 m auf. Wie in den Simulationen werden nur
Betriebspunkte betrachtet, bei denen geférdert und getrennt werden kann.

Der Zusammenhang zwischen Schnelllaufzahl ¢ und Durchmesserzahl ¢ ist in Abbil-
dung dargestellt. Man kann eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen CFD und
Experiment iiber den gesamten Kennziffernbereich erkennen. Das betrifft sowohl die ab-
soluten Werte, als auch den Trendverlauf. Der aktuelle Aufbau am Prifstand erlaubt
Betriebspunkte im Bereich 38 < § < 68 und 0,015 < ¢ < 0,042.

Der Verlauf des Trennpumpenfaktors Kr,.,, iiber die Durchflusszahl & ist in Abbil-
dung dargestellt. Die Ubereinstimmung zwischen CFD und Experiment ist erneut gut.
Der erzielbare Bereich am Priifstand liegt bei 2,8 < Kpyenn < 7,6 und 0,00021 < & < 0,00044.

Die dimensionslose Kennlinie fur Druckziffer ¥ yp4 und Durchflusszahl ® ist in Abbil-
dung dargestellt. Aus den vorherigen Simulationen konnte abgeleitet werden, dass
die Kennlinie mit hoherem Ol-Anteil o pin, a Einlass abfallt. Es soll untersucht werden,
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Abbildung 6.29: Einfluss des Trennpumpenfaktors Kryen, auf die Durchflusszahl &.
Direkter Vergleich zwischen den Ergebnissen aus der CFD und den
Messergebnissen vom Priifstand an der OvGU.

ob dies auch fiir die experimentellen Messungen der Fall ist. Die Messpunkte werden in
3 Gruppen entsprechend ihrem oy gi,-Wert unterteilt. Es zeigt sich: fir 0,1 < ag g <
0,3 liegen alle experimentellen Messpunkte sehr dicht beieinander. Ein unterschiedlicher
Verlauf der Kennlinien mit hoherem Ol-Anteil ist nicht zu erkennen. Eine mogliche Ursa-
che hierfiir ist der experimentelle Betrieb. Wahrend in den Simulationen von konstanten
Stoffparametern (Dichte und Viskositat) ausgegangen wird, kommt es bei der Trennpum-
pe, wie bereits in Abschnitt beschrieben, zu einer Erhohung der Oltemperatur 7T}
durch die Nutzung der Olpumpe (19,0 °C < T, < 30,6 °C). Die Olviskositit nimmt dabei
ab und somit auch die mittlere Viskositdt des Gemisches in der Trennpumpe. Je grofier
der Ol-Anteil am Einlass, desto hoher ist die Temperatur, da der Warmeeintrag durch die
Olpumpe zunimmt. Bisher sind Messungen bei g pim > 0,2 nur mit 7y > 25°C moglich.
Es ist ratsam, zukiinftig die Messungen mit einer angepassten Pumpe fiir viskosere Me-
dien erneut durchzufiihren, um zu verstehen, ob der Ol-Anteil wirklich einen Einfluss auf
die Uy pa-P-Kennlinie hat, so wie es in den Simulationen vorhergesagt wird. Die Vermu-
tung liegt jedoch nahe, dass im Experiment der Einfluss der Viskositédt auf die Kennlinien
nicht so stark ausfallen wird, wie in der CFD. Dafiir ist die Streuung der experimentellen
Kennlinien fiir alle ag gi,, zu gering. Fiir die praxisnahe Anwendung wére diese Schluss-
folgerung vorteilhaft, da man nahezu unabhéngig von g gi,, die Forderhohe vorhersagen
konnte. Diese These muss aber noch nach Umbau des Prifstandes validiert werden. Eine
Anpassung des mittleren Tropfendurchmessers in den Simulationen bewirkt keine Verén-
derungen im Kennlinienverhalten, was aber auch schon in Unterabschnitt fir die
Forderhohe Hypa gezeigt wurde. Mit steigendem Ol-Anteil (g gin > 0,2) stimmen die
Werte fur Vgpa besser mit der CFD tberein. Der Prifstand deckt aktuell einen Kennli-
nienbereich von 0,39 < Vypa < 0,95 und 0,00021 < & < 0,00044 ab.
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Abbildung 6.30: Einfluss der Druckziffer 5 p 4 auf die Durchflusszahl ®. Direkter Ver-
gleich zwischen den Ergebnissen aus der CFD und den Messergebnis-
sen vom Priifstand an der OvGU. Messwerte werden entsprechend des
Ol-Anteils am Einlass gruppiert.

6.12.4 Zulaufpumpe und integriertes Laufrad

Um die Trennpumpe erfolgreich fiir industrielle Anwendung nutzen zu koénnen, spielen
Zulaufbedingungen eine wichtige Rolle. Dazu zahlt, dass die Trennpumpe, wie auch ein
Zyklon, nicht selbstsaugend ist. Deshalb muss eine der drei Bedingungen fiir einen erfolg-
reichen Betrieb erfiillt sein:

e Installation der Trennpumpe unterhalb des Foérdergemisches (geodétische Forder-
hohe am Einlass);

e das Einlassgemisch besitzt einen hoheren Druck als die Umgebung und strémt von
alleine in die Pumpe (héufig bei ,,jungen* Offshore-Bohrléchern);

e cine Zulaufpumpe wird vorgeschaltet.

Im Falle einer Zulaufpumpe wird das Gemisch zusétzlichen Scherkriften ausgesetzt, was
im schlimmsten Fall eine Emulsion erzeugt. Dadurch verschlechtern sich die Eintrittsbe-
dingungen in die Trennpumpe. Die Trennung solcher disperser Emulsionen ist in technisch
realisierbaren Verweilzeiten meist nicht mehr moglich. Um ein Gefiihl iber den Einfluss

einer solchen Zulaufpumpe zu bekommen, wird eine Aquariumpumpe vor den Einlass
geschaltet. Der Einbau ist in Abbildung schematisch dargestellt.

Ein qualitativer Vergleich des Stromungsbildes mit vorgeschalteter Zulaufpumpe und oh-
ne ist in Abbildung im laufenden Betrieb dargestellt. Der Parameterbereich fir die
durchgefithrten Messungen ist in Tabelle [6.11| aufgelistet. Ohne Zulaufpumpe ist es mog-
lich, dass sich eine klare Wasserschicht im Auflenbereich des Rotors ausbildet. Das Pitot-
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Parameter Min Max
n 600 min~! 600 min~!
Mpinass 162 kg/h 195 kg/h

FS 0,7 0,9

Qd, Einlass 0,1 0,3

Tabelle 6.11: Priifstand: Betriebsparameterbereich fiir weitere Messpunkte mit vorge-
schalteter Zulaufpumpe nach Abbildung|6.31] Es werden 9 Betriebspunkte
untersucht. In der Trennpumpe befindet sich nur ein Deckel ohne Laufra-

der.
Parameter Min Max
n 300 min~' 450 min—!
M Binlass 164 kg/h 176 kg/h
S 0,9 0,9
QA Finlass 0,1 0,3

Tabelle 6.12: Priifstand: Betriebsparameterbereich fiir weitere Messpunkte mit inte-
griertem Laufrad. Es werden 6 Betriebspunkte untersucht. Eine Zulauf-
pumpe ist nicht vorgeschaltet.

Rohr ist deutlich zu erkennen. Das Ol befindet sich gebiindelt in Achsnéhe. Schaltet man
die Zulaufpumpe vor, so entsteht ein disperses Stromungsbild im ganzen Rotor. Dieser Zu-
stand stellt sich bei allen untersuchten Betriebspunkten ein und &ndert sich auch nicht mit
der Betriebsdauer. Wie zu erwarten, haben daher Einbauten stromauf der Trennpumpe
Einfluss auf die Trennungsgiite. Die Scherkrafte beeinflussen die Tropfengroflenverteilung.
Wie zu erwarten verschlechtert sich die Trennfahigkeit mit vorgeschalteter Zulaufpumpe,
jedoch ergibt sich immer noch relativ reines Wasser am HDA mit 2,3 < agppa < 6,4%
(ohne Zulaufpumpe kleiner 2,0 %). Die Trennungsgrade mit Zulaufpumpe liegen zwischen
75,6 % < nr < 85,6 %. Trotz der Verschlechterung der Trennfahigkeit unter realisti-
schen Bedingungen, kann weiterhin von einem erfolgreichen Prinzip der (Vor-)Trennung
gesprochen werden. Wechselt man die Aquariumpumpe durch eine scherdrmere Pumpe
aus, wie z. B. Exzenterschneckenpumpen, so konnen die bisher erzielten Trennungsgrade
noch verbessert werden.

Erste Untersuchungen mit einem eingebauten Laufrad in die Trennpumpe wurden bereits
am Prifstand der OvGU durchgefiithrt. Das Laufrad besteht aus 4 Schaufeln und ist in
Abbildung dargestellt. Die Form der Schaufeln ist noch nicht optimiert. Es handelt
sich um rechteckige Acrylplatten, die rotationssymmetrisch tiber den Deckel verteilt sind.
Die Technische Zeichnung fiir das Laufrad befindet sich in Anhang [Bl Der untersuchte
Parameterbereich ist in Tabelle aufgelistet. Wie zu erwarten verédndern die Schau-
feln das Betriebsverhalten der Trennpumpe. Die Kennlinien mit und ohne Schaufeln sind
in Abbildung - dargestellt. Es werden 6 Betriebspunkte mit Schaufeln darge-
stellt. Die Ergebnisse basieren bisher nur auf Experimenten aus [121]. Simulationen sollen
zukinftig auch mit Schaufeln erstellt werden.

Die Druckziffer in Abbildung erfihrt einen deutlichen Anstieg durch das Laufrad.
Es ergeben sich am Priifstand Werte bis zu Wypa(® = 0,00037) = 1,29. Der abfallen-
de Kennlinienverlauf ist dhnlich wie bei der Konfiguration nur mit Deckel. Durch den
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Abbildung 6.31: Schematischer Gesamtaufbau des Prifstandes an der OvGU;

hier mit Zulaufpumpe (rot markiert). CF1-CF3 = Coriolis-
Durchflussmessgerét

(a) Stromungsbild ohne Zulaufpumpe

(b) Stromungsbild mit vorgeschalteter Zulauf-
pumpe

Abbildung 6.32: Einfluss auf das Stromungsbild im Rotor durch Einbau einer Zulauf-

pumpe. Die Trennpumpe besteht nur aus einem Deckel und hat selber
noch keine Schaufeln.
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Abbildung 6.33: CAD-Modell fiir Trennpumpe mit eingebauten Schaufeln. Die 4 Schau-
felblatter sind rot markiert und sind auf dem Deckel (braun) festge-
klebt.

Betrieb mit Schaufeln wird jedoch auch ein groferer Ol-Gehalt am HDA erzielt (statt
agapa < 2 % nur mit Deckel ergeben sich mit Laufrad 2,4 % < agmpa < 3,6 %). Die
Trenneigenschaften verschlechtern sich, was aber immer noch zu Trennungsgraden von

74,0 % < nr < 89,3 % fithrt.

Der Zusammenhang zwischen Trennpumpenkoeffizient und Durchflusszahl wird in Abbil-
dung dargestellt. Beide Verlaufe (mit und ohne Schaufeln) sind sehr dhnlich. Die
Schaufeln sorgen jedoch fiir grofere Durchflusszahlen (jetzt bis zu ® = 0,00059).

In Abbildung[6.36| wird der Zusammenhang zwischen der Durchmesserzahl und der Schnell-
laufzahl dargestellt. Anhand der Definition der Kennzahlen in Gleichung [3.6] und Glei-
chung wird ersichtlich, dass eine Zunahme der Forderhohe durch das Laufrad zu
kleineren Schnelllaufzahlen und gréferen Durchmesserzahlen fithrt (bei ag gin= konst., D
= konst., mmp;, = konst. und n = konst.). Die Kennlinie verschiebt sich weiter nach rechts
unten.

6.13 Fazit

Basierend auf Simulationen und Experimenten kann gezeigt werden, dass die Adaption
einer Pitot-Pumpe zur Trennpumpe erfolgreich ist. Es werden Messungen an einem Pro-
totypen durchgefiihrt, die vielversprechende Trennleistung iiber einen weiten Betriebsbe-
reich zeigen. Die Ergebnisse stehen in guter Ubereinstimmung mit den CFD-Simulationen,
so dass ein 1D-Auslegungswerkzeug vorgestellt werden kann. Mit dessen Hilfe kénnen
grof-skalierte Trennpumpen schnell und einfach dimensioniert werden. Die abgeleiteten
Zusammenhénge bilden den Grundstein fiir weitere Untersuchungen auf dem Gebiet der
Trennforderung. Hier besteht weiterhin Bedarf an zusatzlichen Messpunkten, da die Pitot-
Pumpe auferhalb des Cordier-Diagramms arbeitet und somit nicht auf vorhandenen Da-
ten zuriickgegriffenen werden kann. Die zusétzlichen Scherkrifte durch ein integriertes
Laufrad und/oder eine vorgeschaltete Zulaufpumpe haben grofien Einfluss auf die Trenn-
qualitdt und miissen fiir eine effiziente Trennférderung mit berticksichtigt werden.
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Abbildung 6.34:
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Experiment: Einfluss des Laufrades (,,Schaufel”) auf das Verhalten von
¢ und Yy pa. Gezeigt werden 6 Messungen mit Laufrad. Der Ol-Gehalt
am HDA betragt mit Schaufeln 2,4 % < agupa < 3,6 %. Zum Ver-
gleich werden auch die vorherigen Ergebnisse nur mit Deckel darge-
stellt (,Deckel*). Es ist in beiden Fallen keine Zulaufpumpe vorge-
schaltet.
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Abbildung 6.35: Experiment: Einfluss des Laufrades (,Schaufel“) auf das Verhalten
von Krppenn und ¢. Gezeigt werden 6 Messungen mit Laufrad. Der
Ol-Gehalt am HDA betragt mit Schaufeln 2,4 % < agupa < 3,6 %.
Zum Vergleich werden auch die vorherigen Ergebnisse nur mit Deckel
dargestellt (,,Deckel“). Es ist in beiden Féllen keine Zulaufpumpe vor-
geschaltet.
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Abbildung 6.36: Experiment: Einfluss des Laufrades (,,Schaufel“) auf das Verhalten von
o und §. Gezeigt werden 6 Messungen mit Laufrad. Der Ol-Gehalt
am HDA betragt mit Schaufeln 2,4 % < agpa < 3,6 %. Zum Ver-
gleich werden auch die vorherigen Ergebnisse nur mit Deckel darge-
stellt (,Deckel“) . Es ist in beiden Féllen keine Zulaufpumpe vorge-
schaltet.
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Kapitel 7

Zusammenfassung und Ausblick

Im ersten Teil dieser Arbeit geht es um die Pitot-Pumpe als reines Forderorgan, so wie
sie seit ihrer Entwicklung vor knapp 100 Jahren konzipiert wurde. Seit dieser Zeit gab
es keine Konstruktionsénderungen in industriellen Anwendungen. Das Pitot-Rohr (ent-
spricht in seiner Funktionsweise einem Spiralgehduse) wird seitdem identisch gebaut. Da
die Pitot-Pumpe heutzutage immer noch in diversen Industriesektoren als Hochdruckrei-
nigungspumpe verwendet wird (z. B. Papier- und Nahrungsmittelindustrie oder Bergbau)
ergibt sich die Frage, ob moderne numerische Methoden ein mégliches Verbesserungspo-
tenzial aufzeigen konnen. Folgende Fragestellung stand daher am Anfang des Projektes
im Raum: Kann mittels numerischer Ansitze das Kennlinienverhalten einer Pitot-Pumpe
realistisch simuliert werden und lassen sich durch automatisierte Optimierungsschleifen
effizientere Konfigurationen finden? Die Simulationen sind im Realmafstab durchgefiihrt
worden (Rotordurchmesser: 400 mm), so dass sie direkt mit dem Pumpenpriifstand ver-
gleichbar sind. Es kann gezeigt werden, dass die Wandrauigkeit im Rotor einen erheblichen
Einfluss auf das Kennlinienverhalten hat. Fir glatte Rotorwénde erfihrt das Fluid nur
im Laufrad einen Energieeintrag. Bei der Pitot-Pumpe kommt es durch das Einfiigen von
Wandrauigkeit im Rotor zu einer Besonderheit: das Fluid erhélt stromab des Laufrades
im Rotor einen zusatzlichen Energieeintrag. Dieser geht jedoch zu Lasten des Pumpen-
wirkungsgrades n. Durch Anpassung der Randbedingungen in den Simulationen kann
gezeigt werden, dass die Rechnungen mit den Experimenten sehr gut tibereinstimmen.
Die Rauigkeit variiert jedoch je nach Pitot-Pumpe und ist somit eine priifstandspezifische
Grofle, die ermittelt werden muss. Betriebsbedingte Kavitationsschaden kénnen ebenfalls
in dieser Arbeit an der Rotorwand dokumentiert werden.

Die parametrisierte Formoptimierung des Pitot-Rohres wird fiir zwei Ansitze durchge-
fithrt: einen schnellen, kostengiinstigen Ansatz (,low-fidelity*), wo nur die Diffusorka-
nalstromung im Pitot-Rohr simuliert wird und einen rechen-intensiven Ansatz (,high-
fidelity“), wo die gesamte Pitot-Pumpe berticksichtigt wird. Die Ergebnisse erlauben ers-
te Design-Regeln fiir die Auslegung von effizienten Pitot-Rohren. Jedoch schaffen es die
optimierten Konfigurationen, auch mit Profilierung, nicht den Pumpenwirkungsgrad der
Standard-Konfiguration zu erreichen: die Anderungen des Stromungsfeldes im Rotor wir-
ken sich zu nachteilig auf den Gesamtwirkungsgrad aus. Dies gilt auch, wenn der Diffu-
sorwirkungsgrad drastisch verbessert wird. Das Stromungssystem im Rotor ist stark mit
den Forméanderungen des Pitot-Rohres gekoppelt. Eine entkoppelte Betrachtung bei der
Optimierung kann nur schwer Verbesserungen fiir das Gesamtsystem erzielen.

Zur Verbesserung der Pumpeneffizienz werden weitere Konzepte in der Arbeit vorgestellt.

147
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Dazu zahlen zum einen Leitbleche im Diffusorkanal. Die erhoffte verbesserte Stromungs-
fithrung bleibt jedoch aus. Stattdessen nimmt die Forderhohe iiber die gesamte Kennlinie
ab und der Leistungsbedarf zu. Die Stromungsverluste entlang der Schaufeln sind zu gro83.
Von einer Optimierung wird hier abgesehen. Ein weiteres untersuchtes Konzept ist das
sogenannte Nur-Fliigel-Design. Hier wird der wulstige Pitot-Kopf adaptiert, so dass der
Einlass stromlinienférmig in das Fliigelprofil eingearbeitet ist. Die Ergebnisse zeigen nur
im Uberlastbereich Vorteile (Ursache: verbesserte Diffusorwirkung). Das dritte und letzte
Konzept ist die Querschnittsoptimierung des Standard-Diffusorkanals. Breite und Lange
der Querschnitte werden parametrisiert. Als Auflenkontur wird das Nur-Fligel-Design und
das Standard-Pitot-Rohr-Design genommen. Das Nur-Fliigel-Design weist je nach Quer-
schnittsaufweitung bei Teillast einen instabilen Kennlinienverlauf auf. Anders sieht es bei
der Auflenkontur des Standard-Pitot-Rohres aus. Hier kann durch die Verdnderung des
Diffusorkanals (Offnungswinkel bis zu 7,5°) eine Verbesserung der Kennlinie iiber den ge-
samten Betriebsbereich erzielt werden (stabiles Betriebsverhalten). Diese Vorgehensweise
wird als beste und robusteste Methode zur Kennlinienverbesserung angesehen.

Ausblick Pumpenwirkungsgrad:

e Eine erste Potenzialanalyse zeigt, dass der sprungartige Ubergang zwischen Laufrad-
austritt und Rotorkavitdt mit Totaldruckverlusten verbunden ist. Neue Laufradkon-
zepte (gekriimmte Schaufeln mit grofierer Austrittsfliche, veranderte Laufradanzahl,
halboffene Schaufeln) konnten diese Verluste reduzieren. Dabei muss aber sicherge-
stellt werden, dass weiterhin stabiles Betriebsverhalten vorliegt.

e Die Parametrisierung eines CAD-Modells kann unterschiedlich durchgefithrt werden.
Dazu zéahlt neben der Parameteranzahl und dem Parameterbereich auch die Kon-
struktionsweise des CAD-Modells (Definition der Konstruktionslinien, Winkeldefi-
nition). Viele Vorgehensweisen ergeben das gleiche Endmodell, jedoch beschrankt
der Ablauf die Konfigurationsmoglichkeiten. Wiisste man vorher das optimale De-
sign, konnte man seine Parametrisierung entsprechend anpassen. Da dies nicht der
Fall ist, kann eine neue Parametrisierung fiir die high-fidelity Rechnungen andere
Konfigurationen ergeben, die besser sind als die Standard-Konfiguration. Bisher tei-
len sich Diffusorkanal und Auflenkontur die gleiche Konstruktionslinie. Man sieht
anhand des Nur-Fliigel-Designs, dass eine unabhéngige Gestaltung von Auflen- und
Innenkontur Vorteile bringen kann.

e Es kann gezeigt werden, dass sich an der Rotorwand Kavitationsschaden einstellen.
Diese instationdren Phanomene sollten mittels hochaufgeloster Rechnungen unter-
sucht werden, um die Zusammenhénge genauer zu verstehen. Die jetzigen Netze sind
zu gering in ihrer Auflésung, um solche Phénomene zu untersuchen. In der Literatur
sind hierzu noch keine Veroffentlichungen zu finden.

Im zweiten Abschnitt wird die Pitot-Pumpe adaptiert, so dass sie neben der Foérderung
auch zur Trennung von Fliissig-Fliissig-Gemischen eingesetzt werden kann. Das Konzept
basiert auf Zentrifugalkraften, die genutzt werden, um die einzelnen Phasen unterschied-
licher Dichte zu trennen. Es ist somit prinzipiell auch fiir Gase oder Feststoffe anwendbar.
Die Grundfrage lautet in dieser Arbeit: Kann das neuartige Konzept wirklich gleichzei-
tig fordern und trennen? Es soll auflerdem untersucht werden, ob sich die Betriebspunkte
mittels dimensionsloser Kennziffern vorhersagen lassen. Die Simulationen zeigen, dass un-
abhingig vom Ol-Anteil am Einlass, eine Wasserqualitit mit weniger als 5 % Ol-Anteil
am Hochdruckauslass (HDA) erzielbar ist. Dies wiirde den geplanten Einsatz der Trenn-
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pumpe zur Vorreinigung erlauben. Eine Validierung der Zielfunktionen Forderhéhe Hypa
und Trennungsgrad 7y wurde durchgefithrt und liefert zufriedenstellende Ergebnisse. Sie
zeigt jedoch, dass die Annahme eines festen Tropfendurchmessers in den Simulationen fiir
alle Ol-Anteile am Einlass nicht zu sinnvollen Ergebnissen fithrt. Aus den Experimenten
wird auch deutlich, dass das Vorschalten von Ventilen oder Zulaufpumpen stromauf der
Trennpumpe Einfluss auf die Wasserqualitdt am HDA hat. Fir industrielle Anwendun-
gen kann dieses Vorschalten, je nach Randbedingungen, notwendig sein. Daher ist eine
gewissenhafte Auslegung der gesamten Anlage stromauf der Trennpumpe essentiell — so-
gar wichtiger als bei einer reinen Forderpumpe. Bei letzterem bedeuten falsche Einbauten
zwar Anlagenverluste, jedoch besteht keine Gefahr, dass es zu einer Verdnderung der
TropfengroBenverteilung kommt.

Fiir die dimensionslose Auswertung werden alle Betriebspunkte aus den Simulationen ge-
nommen, welche einen Ol-Anteil kleiner als 5 % am HDA haben. Die erhaltenen Beiwerte
werden mit den Daten vom Priifstand an der OvGU verglichen. Die Ubereinstimmung ist
sehr gut. Die Betriebspunkte am Priifstand liefern durchweg Ol-Anteile am HDA kleiner
als 2 %. In dieser Arbeit wird ein neuer Beiwert eingefiihrt: der Trennpumpenkoeffizient
Krrenn. Er setzt sich aus dem Flow-Split und dem Verhaltnis von Umfangsgeschwindig-
keit zu Meridiangeschwindigkeitskomponente zusammen. Auch hier kann eine gute Uber-
einstimmung mit den Experimenten erzielt werden. Basierend auf den dimensionslosen
Parametern wird ein erster Test fiir eine skalierte Anlage durchgefiithrt (1D-Auslegungs-
Werkzeug). Fiir einen Durchsatz von 60 m3/h wird eine passende Trennpumpe dimensio-
niert und deren Werte mit Simulationsergebnissen verglichen. Die Differenz zwischen der
gewtlinschten Forderhohe im Auslegungs-Werkzeug (Hypa = 15 m) und der resultieren-
den Forderhohe in der Simulation (Hgpa = 15,1 m) ist vertretbar. Sehr vielversprechend
ist das Simulationsergebnis mit Hinblick auf die Wasserqualitéit, die fiir die grof3-skalierte
Anlage bei 0,19 % Ol-Anteil am HDA liegt. Man kann davon ausgehen, dass durch das
Einfligen weiterer Messdaten die Korrelationen fiir das Auslegungs-Werkzeug immer ge-
nauer und zuverlassiger werden.

Ausblick Trennférderung:

e In den Simulationen wird bisher fiir die Interaktion zwischen den Phasen nur die
Widerstandskraft beriicksichtigt. Weitere Interaktionsmoglichkeiten, wie turbulente
Dispersion oder Grenzflichenspannung werden aktuell noch vernachlassigt, da sie
weitere ,,Stellschrauben® darstellen, dessen Einfliisse vorher genau analysiert werden
miissen. Bei der turbulenten Dispersion muss im Hinterkopf behalten werden, dass
RANS-Modelle eine isotrope Turbulenz annehmen, was hier nicht stimmt.

e Der Trennpumpenpriifstand sollte vor weiteren Messungen tiberholt werden. Das
Ol wird bei der Forderung durch die Pumpe erwirmt, was Einfluss auf die Ol-
Stoffgrofien hat. Dies kénnte sich nachteilig auf das Auslegungs-Werkzeug (1D) aus-
wirken und deren Genauigkeit reduzieren.

e Um eine klare Aussage tiber die Qualitidt des Auslegungs-Werkzeugs zu bekommen,
bedarf es letztendlich einer grof-skalierten Trennpumpe am Priifstand. Erst hier
wird deutlich, ob die Mehrphasenmodelle ausreichen oder weitere Parameter ange-
passt oder hinzugefiigt werden miissen.

e Der Einfluss verschiedener Laufrader auf die dimensionslosen Kennlinien ist zu un-
tersuchen. Dabei gilt es einen Kompromiss zwischen Forderhohe und Wasserqualitat
am HDA zu finden.
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Anhang A

Experimentelle Messunsicherheit

Bestimmt werden sollen die Unsicherheiten x(z) durch zuféllige Messfehler fir eine belie-
bige Grofle z.

z=z+x(2) (A1)

Dafiir benétigt wird der arithmetische Mittelwert Z fiir N Messwerte.
1N
> _ = : A2
PO (A-2)

Ist man an der Unsicherheit x(z) fiir eine direkte Messgrofe interessiert, wird der Vertrau-
ensintervall (oder auch empirische Standardabweichung des Mittelwertes) s(z) berechnet.
Er beschreibt die Unsicherheit durch den zufélligen Fehler.

\(z) = s(z) = J ¥ —— TDICEE A (A.3)

In x(z) werden die quadrierten zufilligen Fehler addiert. Je mehr Messwerte bertick-
sichtigt werden, desto mehr geht die Unsicherheit gegen Null und der Mittelwert strebt
gegen den richtigen Wert. Der Student-Faktor ¢ beriicksichtigt Abweichungen vom theo-
retischen Mittelwert bedingt durch die (nicht unendliche) Anzahl an Messpunkten. Fiir
alle Konfidenzintervalle in dieser Arbeit wird ein zweiseitiger Vertrauensbereich von 95 %
angenommen. Je nach Messwerteanzahl kann der entsprechende t-Wert aus DIN 1319-3
genommen werden.

Angenommen, die Messgrofle z basiert auf mehreren fehlerbehafteten Werten (x, o,
X3, ..., Tm), so lasst sich die Unsicherheit fiir z nicht alleine durch das Vertrauensintervall
bestimmen. Stattdessen kann fiir die zufalligen Fehler das quadratische Fehlerfortpflan-
zungsgesetz nach Gaufl verwendet werden. Dieses setzt jedoch voraus, dass die einzelnen
Werte unkorreliert zueinander sind. Wie bei den direkten Messgrofien werden die qua-
dratischen Fehler addiert. Zusatzlich werden auch die linearen Néherungen geméf3 der
Taylor-Reihen-Entwicklung fiir jede einzelne Messgrofle beriicksichtigt. Bei der linearen
Néherung werden die Mittelwerte der einzelnen Messgrofien verwendet. Daraus ergibt sich
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166 A. Experimentelle Messunsicherheit

die (absolute) Messunsicherheit y(z):

NEERDS [(f) - s(a:m]. (A4)

j=1

A.1 Unsicherheit fiir Trennungsgrad x(nr)

Der Trennungsgrad 7y ist definiert durch das Verhiltnis der Ol-Konzentration ay am
Hochdruckauslass HDA und am Einlass.

Qq HDA

nr=1-— mit x(a,pin) und X(qmrpa) (A.5)

Qd Ein

Beide Konzentrationen (ag gpa und oy gin) sind jeweils abhéngig von drei Dichten.

Unsicherheit fiir Ol-Konzentration am HDA X(aampa):
Die Konzentration am HDA ist definiert durch

Qg HDA =
Pd — Pec

Fiir die linearen Terme folgt

dagupa _ 1 (A.7)

apm,HDA Pd — Pe |

O4,1pA _ PmupA — P (A.8)
apc (ﬁd - ﬁC)Q

00 pa _ Pe = Pm,HDA (A.9)
8Pd (ﬁd - pc)2

GeméB dem quadratischen Fehlerfortpflanzungsgesetz ergibt sich fiir den Ol-Anteil am
HDA eine Messunsicherheit x(aqmpa) von

X(aampa) =
aadHDA ? <3odeDA )2 <8adHDA >2 (Al())
. m + et bl B _'_ e A

\l ( Dpmtin s(p ,HDA)> O s(pe) 0n s(pa)

Unsicherheit fiir Ol-Konzentration am Einlass x(ag pin):
Die Konzentration am Einlass ist definiert durch

Qg Ein = PrmBin — Pe (A.11)
Pd — Pe



A.2 Unsicherheit fir Férderhohe x(Hypa) 167

Durch den verwendeten Versuchsaufbau (siehe Abbildung [6.25) ist es moglich, den Ol-
Anteil am Einlass auch iiber das Massenstromverhéltnis vom Ol- und Wasserbehélter zu
berechnen

Mg

(A.12)

Qg Ein — = .
mgq + me

Letztere Berechnungsweise wird flir die Experimente verwendet. Die linearen Terme er-
geben sich zu

8@61 Ein mMe
’ = A.13
g (g + 10.)? (A-13)
und
8@; Ein mg
; = — ) Al4
drin, (1t + 12c)? (A.14)

Es folgt fiir die Unsicherheit x(ag gin) geméf dem quadratischen Fehlerfortpflanzungsge-

setz
(@ pin) = J <8ad,Em ' S(mc>> L <8Qd,Ein _ S<md)> (A.15)

o, g

Fir die Gesamtunsicherheit des Trennungsgrades x(nr) folgt somit

- o 2 o 2
X(nT) = <8(I(L[m4 : X(Oéd,HDA)> + (aadﬂm : X(Oéd,Em> (A16)
1 2 a 2
= < -x(ad,HDA)> + < D2 'X(Oéd,Em)> (A.17)
Q4 Ein &4 Ein

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,18% < x(nr) <
1,41%.

A.2 Unsicherheit fiir Forderhdhe yx(Hgpa)

Die Forderhohe H am Hochdruckauslass H DA ist definiert durch

- in v — Uy
Hypa = PHPAZ PP THDA — Ukin (A.18)
Pm,HDA * G 29

mit den enstprechenden Geschwindigkeiten am HDA

m
UHDA = L‘iQ (A.19)
pm,HDAZd
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A. Experimentelle Messunsicherheit

und am Einlass
mEin

VEin = P
2
Pm,Ein Zd

Fiir die Terme der linearen Naherung ergeben sich

OHpgpa _ 1 _ _OHppa
Opupa  Pmppa 9 IpEin
und
OHppa _ _Pupa = Pein _ 1677047 .4
O0pm,HDA ﬁgq,HDA g gﬁg@,HDAﬂzdLl
und
OHppa _ Mypa
Onipa g (pm,HDA%dQ)2
und
OHppa _ M gin
Onitgin g (ﬁm,Em%d2)2
und
OHpypa i
Opm i . Pin, Bin (%CP)T

(A.20)

(A.21)

(A.22)

(A.23)

(A.24)

(A.25)

Daraus folgt fiir die Unsicherheit der Forderhohe Hypa

- S +
OpHDA (pHDA)

X(Hppa) = $ (

OHppa

: S(Z?Ein))

oH ’
+ (W : 5(pm,HDA)> + (

aFH DA

OMmppa

. S(mHDA)>2 (A.26)

aHHDA

8HHDA .
apm,Ein

aPm,HDA
+ (

: X(mEm)>2 + (

X(pm,Ein>> 2

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,16% < x(Hgpa) <

2,34%.

A.3 Unsicherheit fiir Druckziffer x(¢pypa)

Die Druckziffer steht in Beziehung zur Forderhohe Hpypa, dessen Unsicherheit schon be-

stimmt wurde.

2 2
YuHDA VEin
2

PHDA—PEin
Pm,HDA

u?/2

_ g -Hupa
u?/2

dJHDA =

(A.27)



A.4 Unsicherheit fiir Durchflusszahl y(®) 169

Unter Berticksichtigung des linearen Terms fiir die Druckziffer ergibt sich folgende Unsi-
cherheit x(Ygpa):

OV irpa
OHppa

X(Hupa) = ig X(Hpupa) (A.28)

X(VHpa) =

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,16% < x(¥) <
2,34%.

A.4 Unsicherheit fiir Durchflusszahl x(®)

Die Durchflusszahl ® ist abhéngig vom Massenstrom und von der Dichte am Einlass
der Trennpumpe. Sie wird bezogen auf den Gesamtdurchmesser des Rotor D und die
Drehzahl n

o = e (A.29)

Pm.Ein * D? - 7% - n

Es folgt daher
0P 4

= i A.30
OMpin  Pupin - D* 720 ( )
und
oD 4 - Mg
[ : A .31
apm,Ein (pm,Ein>2 -D3-72en ( )

Fiir die Unsicherheit x(®) der Durchflusszahl ergibt sich:

x@):J( ov -x<mEm>) +( ot -x(pm,w) (A.32)

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,02% < x(®) <
0,19%.

A.5 Unsicherheit fiir Schnelllaufzahl y(o)

Die Schnelllaufzahl lasst sich durch die bereits besprochene Durchflusszahl & und die
Druckziffer 1) beschreiben.

@1/2
0= G (A.33)
Es folgt daraus
o 1
oo _ 1 (A.34)
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o 3.9
o0 =, (A.35)
Insgesamt ergibt sich daraus
o > (o7 g
(o) = J (55 x®) + (55 x0) (.30

Die relative Messunsicherheit fir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,12% < x(o) <
1,92%.

A.6 Unsicherheit fiir Durchmesserzahl x(9)

Die Durchmesserzahl ist abhéngig von Druckziffer und Durchflusszahl und wird definiert
als:

qjl/zl

0= o1 (A.37)
Es folgt daraus

0 1

°o o - (A.38)

o 4 2. g
und

a5 '

Rk (A.39)

o L0) 9. (I)3/2
Insgesamt ergibt sich daraus

96 ) ’
(o) = J (58 x®) + (55 ) (.40

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,04% < x(d) <
0,27% fiihrt.

A.7 Unsicherheit fiir Trennpumpenfaktor x(K7,enn)

Der Trennpumpenfaktor Ky, ist abhidngig von der Durchflusszahl ® und dem Flow-
Split F'S

FS - d?
o - D?

KTre’rm =

(A1)
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Es ergeben sich fiir die linearen Terme
aFTrerm d2
= — A .42
oOFS o - D? ( )
und
OK Trenn FS-d*
S frem _ _ (A.43)
0P o . D2
Fiir die Unsicherheit des Trennpumpenfaktors folgt
GFTWM” ? aFTT@Tm
K renn) — Ao FS e —— A .44
x<T>J<aFS ¥ >)+J(a¢ X (A4

Die relative Messunsicherheit fiir alle Betriebspunkte liegt im Bereich 0,03% < X (K7renn) <

0,28% fiihrt.






Anhang B

Technische Zeichnungen

Die Geometrien in dieser Arbeit sind als Technische Zeichnungen verfiighar. Die Doku-
mente haben keinen Anspruch auf Baufahigkeit. Es werden keine Toleranzen oder Bear-
beitungsvorgaben angegeben. Die Zeichnungen dienen lediglich zum besseren Verstandnis
und zum Nachschlagen von geometrischen Abmessungen fiir weiterfiihrende strémungsme-
chanische Simulationen. Aufgrund von Geheimhaltungserklirungen kann es sein,
dass nicht alle Zeichnungen in dieser digitalen/gedruckten Version vorhanden
sind.

1. Gesamtzeichnung einer Pitot-Pumpe (D = 400 mm) zur reinen Férderung mit
Stiickliste (Titel: ,,Pitotpumpe®)

2. Pitot-Pumpe: Rotordeckel (Titel: ,Rotordeckel)
3. Pitot-Pumpe: Laufrad (Titel: ,Laufrad®)

4. Pitot-Rohr: 2-fliigelig mit jeweils 15 mm Einlassdurchmesser (Titel: ,Pitotrohr 15
Doppelt®)

5. Pitot-Rohr: 1-fligelig mit 12,7 mm Einlassdurchmesser (Titel: ,,Pitotrohr 12,7¢)

6. Pitot-Rohr: 1-fliigelig mit 12,7 mm Einlassdurchmesser und Leitschaufeln (Titel:
,Pitotrohr 12,7 Leitschaufel“)

7. Pitot-Rohr: Nur-Fliigel-Design mit 12,7 mm Einlassdurchmesser (Titel: ,,Pitotrohr
12,7 (einzelner Fligel)*)

8. Pitot-Rohr: Profilierte Aulenkontur fur K K

totrohr K

D, max? Nmax ) KAp,min’ Ksm.tn (Tltel WPI_

Lé)
TID,mazx

9. Pitot-Rohr: Profilierte Aulenkontur fir K, (Titel: ,,Pitotrohr Kye.)
10. Gesamtzeichnung der Trennpumpe mit Stiickliste (Titel: ,, Trennpumpe*)
11. Pitot-Rohr fiir Trennpumpe (Titel: ,Prototyp Pitot-Rohr*)

12. Laufrad fiir Trennpumpe (Titel:“Rotorlaufrad*)
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7‘?6‘ Tolerierung ISO 8015 entnehmen sie bitte dem 3D-Datensatz.
Parameter Diffusorkanal Aligemeintol. | Werkstick | Malistab 1:2 (1:1) Gew.:kg
° . i DIN ISO -kant :
Lo [mm] Wy [mm] L, [mm] |W, [mm] ¢1 [T |Ry [mm] | (X;Y)Imm] G @ D768 K OIN Goo w;;zségg;
K 16,8 9,6 26,2 10,2 36,7 105,1| (46,4;156,5) Datum | Name Benennung:
n max Bear. | 24.08.16 Meyer
. Gepr. .

KSmin 12,8 12,6 13,0 13,5 47,2 52,7 | (54,7;126,4) Norm Pitotrohr K n D,max
KAp,min 11,3 14,2 26,7 7,3 49,2 46,1 | (56,8;121,8) Zeichnungsnummer. o
K 15,6 10,3 14,1 29,4 53,1 113,5| (73,4;150,1) ] BI.:1/1
‘ n D,max ‘ ‘ Zust.| Anderung Datum | Nani.
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Nicht bemalite Geometrien
Tolerierung ISO 8015 entnehmen sie bitte dem 3D-Datensatz.
Allgemeintol. | Werkstick | MaRstab 1:2 (1:1) Gew.:kg
= @ DINISO | -kanten |werkstoft
2768-m-K | DIN 6784 | Halbzeug:
Datum Name Benennung:
Bear. | 24.08.16 Meyer
Gepr. .
Parameter Diffusorkanal Norm Pitotrohr K vert
LO [mm] WO [mm] L1 [mm] W1 [mm] CP»] [o] R1 [mm] (X;Y)[mm] Zeichnungsnummer: A3
K 17,5 9,2 32,0 12,0 11,1 55,0 (0;133,5) _ BI.:1/1
vert Zust| Anderung Datum | Nanj.
1 | 2 | 3 | 4 |
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Detail X
M1:1 ISO-Ansicht
N
D a%
222 Y
[ | ] /I
| \
Bw Tolerierung ISO 8015
\ 12| 1 | Stck |Sechskantschraube M8x25 DIN EN ISO 4017
\ 11| 8 | Stck |Zylinderschraube M5x20 DIN EN ISO 4762
10| 1 | Stck |Passfeder B-8x7x40 DIN 6885
9 1 | Stck |SIEMENS-Motor
h 8] 1 | Stck |RWDR
7| 1 | Stck |Flachdichtung
6| 1 | Stck |O-Ring
:I/@ 5| 1 | Stck |Scheibe
4, 1 | Stck [Rotordeckel
>< 3| 1 | Stck |Rotor
%\ 2| 1 | Stck |Ring
1 :l 1] 1 | Stck |Pitotrohr
L Pos|Menge Einheit |Benennung Sachnummer/ Norm- Kurzbezeichnung Werkstoff
Allgemeintol. Malstab: 1:2 (1:1) Gew.:kg
G—@ DIN ISO Werkstoff:
2768-m-K Halbzeug:
Datum Name Benennung:
Bear. | 24.08.16 | Meyer
Gepr.
Trennpumpe
EIT;I"I;"EF:;‘I'};%‘_I‘_ Zeichnungsnummer: A1
MAGDEBURG
Bl.:2/2
Zust, Anderung Datum | Nanj.
2 3 | 4 7 8
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@ |ISO-Ansicht
B-B M1:2 _ Nicht bemalite Geometrien
M 2:1 N Tolerierung ISO 8015 entnehmen sie bitte dem 3D-Datensatz.
uo;- G @ Allgemeintol. | Werkstlick Malstab 1:1 (2:1;1:2) Gew.:kg
DIN ISO -kanten :
o~ Y R 2768-m-K | DIN 6784 LV:.L‘ESSSS
@9 s Datum Name Benennung:
— @ Bear. | 11.04.16 Meyer
1382 e Prototyp Pitotrohr
27,86 Zeichnungsnummer: A3
Bl.:1/1
Zust, Anderung Datum | Nani.
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|ISO-Ansicht
_ Nicht bemalite Geometrien
Tolerierung ISO 8015 entnehmen sie bitte dem 3D-Datensatz.
Allgemeintol. | Werkstick | MaRRstab 1:2 Gew.:kg
= @ DINISO | -kanten |werkstoft
2768-m-K | DIN 6784 | Halbzeug:
Datum Name Benennung:
Bear. | 09.03.17 Meyer
Gepr.
N Rotorlaufrad
_ Elr;‘ulzué«;;igrlix; Zeichnungsnummer: A3
v. # MAGDEBURG
Bl.:1/1
Zust, Anderung Datum | Nani.
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