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Abstract

Mit Hilfe der Dissertation
”

Numerische Abbildung des Wärmetransports
durch einen PKW-Axiallüfter” soll die Strömung durch einen PKW-Lüfter
numerisch abgebildet werden. Das Hauptaugenmerk liegt auf der Beschrei-
bung des Wärmetransports durch einen Lüfter mittels numerischer Berech-
nung. Hierzu wird das Strömungsverhalten eines herkömmlichen Motor-
lüfters an einem isothermen und einem thermischen Lüfter- sowie einem
thermischen Gesamtfahrzeugprüfstand untersucht. An den einzelnen Prüf-
ständen werden ausgewählte Modellierungsmethoden analysiert.

Die experimentellen Daten des isothermen Prüfstands werden von dem
Fachgebiet für Strömungsmaschinen erstellt. In Kooperation mit der Daim-
ler AG erfolgen die experimentellen Untersuchungen an einem thermischen
Prüfstand in Sindelfingen. Die experimentellen Daten dienen als Ver-
gleichsgrößen zu instationären und quasi-stationären RANS-Simulationen.
Des Weiteren werden von der Daimler AG experimentelle Daten an einem
Gesamtfahrzeugprüfstand erstellt. Mit dieser Untersuchung wird eine Plausi-
bilitätsprüfung der quasi-stationären Modelle in einer hoch komplexen Umge-
bung realisiert. Die Rotation der Lüfterblätter der instationären Berechnun-
gen erfolgt mittels eines

”
sliding mesh”. Bei den quasi-stationären Betrach-

tungen werden verschiedene Modelle zur Abbildung der instationären Effekte
eingesetzt. Die Untersuchungen zeigen, dass selbst die instationären Simula-
tionen nur begrenzt die komplexe Strömung eines industriellen Motorlüfters
wiedergeben können. Hierbei sind Abweichung in der lokalen Abströmung
festzustellen. Die quasi-stationären Modelle stellen sich als nicht robust her-
aus bzw. bilden das thermische Verhalten nicht zufriedenstellend ab. Daher
wird eine Weiterentwicklung des Multiple Reference Frame- (MRF-) Mo-
dells durchgeführt. Der Wärmetransport wird mit Hilfe der Geschwindigkeit
und der Verweilzeit des Fluids innerhalb des Lüfters aus vorangegangenen
Simulationen realisiert. Diese Modellierung (modifiziertes MRF) zeigt gute
Übereinstimmungen mit den experimentellen Daten im thermischen Lüfter-
prüfstand und kann im Gesamtfahrzeug erfolgreich auf Robustheit und
Plausibilität in einer hoch komplexen Umgebung getestet werden.
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1. Einleitung

1.1. Motivation

In der Fahrzeugentwicklung ist die thermische Auslegung von Bauteilen
von großer Bedeutung. Diese begründet sich auf der Notwendigkeit einer
effizienten Ausnutzung von Material und Bauraum. In diesem Bereich kann
die Numerik eine wichtige Aufgabe übernehmen, indem eine Vorauslegung
rein rechnerisch durchgeführt wird. Hierdurch können teure und aufwendige
Experimente gezielt eingesetzt werden. Die rechnerischen Untersuchungen
werden für aerodynamische, aeroakustische sowie thermische Analysen einge-
setzt. Beispielhaft sind in Abbildung 1.1 Strömungsanalysen, die im Rahmen
dieser Arbeit durchgeführt werden, dargestellt. Links handelt es sich um
eine rechnerische Analyse einer KFZ-Umströmung (a) und rechts einer Mo-
torraumdurchströmung (b). Speziell das Thermomanagement und damit die
Problemstellung der Wärmeabfuhr gewinnen mit zunehmender Optimierung
des Motorraums stetig an Aufmerksamkeit. Ein wichtiger Aspekt hierbei
ist der Schutz vor Überhitzung thermisch belasteter Bauteile.

(a) PKW-Umströmung: Stromlinien (b) PKW-Durchströmung - Motorraum

Abbildung 1.1.: Strömungssimulation eines Personenkraftwagens (PKW)

In einem PKW ist der Wärmetransport im Motorraum auf Grund der
hohen Bauteiltemperaturen sowie der kompakten Bauweise von besonderer
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(a) Modul aus drei Wärmetauschern (b) Wärmetauscher

Abbildung 1.2.: Typisches PKW-Kühlmodul, das im thermischen Prüfstand
eingesetzt wird

Bedeutung. Die Kühlung der Bauteile besteht hierbei aus aktiven sowie
passiven Elementen. Typischerweise werden in den aktuellen Kraftfahrzeu-
gen Kühlmodule bestehend aus einer Kombination von Wärmetauschern
im Kreuzstrom1 und Lüftern eingesetzt. Eine typische Kombination aus
drei Wärmeübertragen (Ladeluft-, Wasserkühler und Kondensator) findet
in dieser Arbeit Verwendung und ist in Abbildung 1.2 dargestellt, stromab
wird an dieses Modul ein Axiallüfter angeschlossen. Die Wärmetauscher
werden als

”
aktive Kühlung” bezeichnet, weil an diese Kühlkreisläufe für

thermisch hoch belastete Bauteile direkt angeschlossen sind. Der Lüfter
sorgt zum einen für einen ausreichend großen Luftstrom zur Kühlung der
Wärmetauscher, zum anderen wird die Luft stromab entlang thermisch
beanspruchter Komponenten geleitet. Diese werden somit durch einen kon-
vektiven Wärmetransport zusätzlich gekühlt. Die konvektive Kühlung wird
als passiv bezeichnet, da dieser Kühlanteil ein Nebenprodukt der zuvor
beschriebenen aktiven Kühlung ist.

Das Verhalten eines Wärmeübertragers kann durch zwei prinzipielle Herange-
hensweisen modelliert werden. Bei einer eindimensionalen Modellierung wird
von einem sogenannten voll-vermischten Wärmeübertrager ausgegangen, d.h.
es wird ein konstanter Wärmefluss über den gesamten Wärmetauscher mod-
elliert. Dies hat bei einer homogenen Anströmung eine über den Querschnitt
homogene Austrittstemperatur zur Folge [61]. Die dadurch entstehende

1Im Rahmen dieser Arbeit werden Wärmeübertrager stets nur im Kreuzstrom betrachtet,
auf weitere Bauformen wird nicht eingegangen.
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Abweichung zu einem realen Temperaturverhalten ist direkt abhängig von
dem Verhältnis der Ein- und Austrittstemperaturen der beiden Medien.
Eine Steigerung der Güte ist mit einer dreidimensionalen Betrachtung
möglich. In diesem Fall werden die Strömungen beider Fluide aufgelöst.
Dieser Mehraufwand kann allerdings nur zu einem Gewinn an Informa-
tionen führen, wenn der Wärmefluss stromab über den Lüfter realistisch
dargestellt wird. Neben dieser Inhomogenität gibt es in komplexen Syste-
men weitere Störgrößen, welche zu einer inhomogenen Temperatur- und
Geschwindigkeitsverteilung in der Anströmung eines Lüfters führen. Zum
Beispiel erstrecken sich Wärmetauscher in PKWs nicht zwangsläufig über
die gesamte Lüfteranströmung, so dass die Temperaturverteilung im Quer-
schnitt stromauf eines Lüfters sehr unterschiedlich sein kann [44]. Das
thermische Verhalten entlang des anschließenden PKW-Axiallüfters erfährt
dementsprechend eine besondere Bedeutung. Für eine thermodynamische
(möglichst) exakte Auslegung von Bauteilen stromab des Kühlmoduls muss
der Wärmetransport realitätsnah dargestellt werden.

Die Numerik muss dementsprechend neben dem aerodynamsichen Verhal-
ten ebenso den Wärmetransport modellieren können. Für eine möglichst
korrekte Wiedergabe der Rotationsbewegung eines Lüfters werden zurzeit
in der Forschung und Industrie verschiedene Modellierungsvarianten einge-
setzt. Diese unterscheiden sich in ihrem Modellierungsgrad und damit in
dem rechnerischen Aufwand. Die Bandbreite reicht hierbei von einfachen
Modellierungen, wie dem

”
Body Force Modell“ (BFM) bis hin zur zeitlich

instationären Auflösung der Rotationsbewegung. Die Entwicklungen der
einzelnen Modelle haben ihren Ursprung zu meist in dem Bereich der Tur-
bomaschinen. In Turbinen ist die Temperaturverteilung im Gegensatz zu
PKW-Lüftern in Umfangsrichtung relativ homogen. Dies hat zur Folge,
dass in der Modellentwicklung der Wärmetransport eine untergeordnete
Rolle spielt. Im Folgenden wird eine kurze Wiedergabe der bekanntesten
Modellierungsarten von Lüftern bzw. Turbomaschinen gegeben.
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1.2. Stand der Forschung

Body Force Model (BFM) bzw. Volume Force Model
(VFM)

Den geringsten numerischen Aufwand stellen die
”
Body Force Model“

bzw.
”
Volume Force Model“ Verfahren dar [49]. Es handelt sich dabei um

quasi-stationäre Modelle, die die Wirkung einer Strömungsmaschine über
eine äußere Funktion implementieren. Dies geschieht standardmäßig an
einem Interface zwischen dem Ein- und Auslass der Strömungsmaschine,
dieses Interface bzw. diese Region wird oft als

”
Actuator Disc“ bezeichnet

[12, 22]. Für eine möglichst genaue Simulation werden meist zwei
Rechnungen durchgeführt, wobei nach der ersten Rechnung ein Abgleich
mit experimentell ermittelten Daten der Strömungsmaschine erfolgt. Diese
Korrektur muss allerdings nicht zwingend erfolgen, sie dient der Anpassung
der in einem Normprüfstand gewonnen, experimentellen Daten an die
vorliegende Problemstellung.

Als experimentelle Datenbank liegt in der Regel die in einem Normprüfstand
ermittelte Lüfterkennlinie vor, so dass für einen gegebenen Massenstrom
der vom Lüfter erzeugte Druckanstieg mittels der

”
Actuator Disc“ dem

Strömungsfeld aufgeprägt werden kann. Dieses Vorgehen beschreibt
Georgescu in seinen Untersuchungen [29]. Diese Methode wird auf
Grund ihres geringen numerischen Aufwandes in komplexen Geometrien,
wie zum Beispiel bei Simulationen eines PKWs [1], eingesetzt. In
komplexen Systemen herrschen allerdings nicht die gleichen Bedingungen
wie in Normprüfständen, so führen unter anderem Versperrungen zu
ungleichmäßiger An- bzw. Abströmung. Bei der Verwendung der im
Prüfstand ermittelten Kennlinie entsteht hierdurch eine fehlerbehaftete
Übertragung der physikalischen Wirkung des Lüfters. Wie Wilkstroem in
seinen Forschungen [3] zeigt, kann diese Abweichung sehr deutlich ausfallen
und es müssen für das Strömungsproblem spezifische Korrekturverfahren
verwendet werden. In Abbildung 1.3 zeigt Wilkstroem einen Vergleich
zwischen einer BFM, einer angepassten BFM und experimentellen Daten.
In diesem Beispiel sind die Abweichungen der Methode deutlich erkennbar
und liegen ungefähr in der gleichen Größenordnung wie die Messwerte
selbst. Mit Hilfe geeigneter Korrekturen kann die Abweichungen erheblich
reduziert werden und damit innerhalb dem Messbereich des experimentellen
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Aufbaus liegen. Hierbei konnte gezeigt werden, dass unter der Verwendung
einer auf das System abgestimmten Lüfterkennlinie die Abweichung des
Druckaufbaus unterhalb von 20 Pa gehalten werden kann. Außerdem lassen
sich mit

”
Actuator Discs“ sehr elegant größere Gruppen von Ventilatoren

in einem System berechnen, ebenso können Lüfter mit unterschiedlichen
Anströmwinkeln untersucht werden [6, 7, 38].

Abbildung 1.3.: Vergleich des Druckanstiegs in einem Prüfstand bei den
Drehzahlen 20 rps und 50 rps zwischen einem Body Force Model (BFM
present), dem angepassten Body Force Model (BFM Corrected) und experi-
mentellen Daten (Measured) nach [3]

Die BFM bzw. VFM lassen sich in zwei grundlegende Bereiche unterteilen.
So wird in vielen Modellen nur der Druckanstieg betrachtet [3], was für drall-
freie Strömungsmaschinen unter idealen Bedingungen auch keine größeren
Modellierungsfehler mit sich bringt. Für drallbehaftete Strömungen muss
allerdings noch die Abströmung der Rotorblätter betrachtet werden, wenn
man keine zu großen Modellierungsfehler im direkten Nachlaufgebiet der
Strömungsmaschine in Kauf nehmen will [81]. Hierzu sind weitere Informa-
tionen der Geometrie notwendig, so dass die wirkenden Kräfte der Lüfterblät-
ter mit Hilfe der Eulerschen Turbinengleichung bzw. den Geschwindigkeits-
dreiecken und damit die Abströmung bestimmt werden können [57, 58]. Für
weiterführende Grundlagen der exakten Bestimmung des Strömungsverhal-
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tens wird auf die Fachliteratur der
”
Blade Element Theroy“ verwiesen, z.B.

[11],[37] oder [35].

Multiple Reference Frame Model (MRF) - Frozen Rotor

Eine weitere quasi-stationäre Methode zur Berechnung des Strömungsver-
haltens von rotierenden Bauteilen, ist das Multiple Reference Frame Model
(MRF). In dieser Methode werden die geometrischen Eigenschaften des
Lüfters in der Simulation direkt berücksichtigt. D.h. die Lüfterblätter
sowie Labyrinthdichtung (bzw. der Spalt zwischen Lüfterblatt und Zarge)
werden in der Geometrie abgebildet. Als Randbedingung wird durch die
Implementierung der Geometrie nur die Drehzahl benötigt. Es ist dadurch
möglich, vorab auf experimentelle Untersuchungen zu verzichten [9].

Abbildung 1.4.: Druckaufbau einer Kreiselpumpe in Abhängigkeit der
Drehzahl - Vergleich zwischen MRF und experimentellen Daten nach [55]

Die MRF Methode unterteilt das Strömungsgebiet in verschiedene Re-
gionen, dabei wird jede Zone einem sogenannten

”
Frame“ zugeordnet, in

Abhängigkeit der jeweiligen Randbedingungen. Hierbei werden in dem
rotierenden System die Coriolis- und Zentripetalkraft in den Impulsglei-
chungen berücksichtigt (siehe Kapitel 3.3.3). Auch wenn diese Methode
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eine Approximation darstellt, auf Grund der stationären Darstellung des
instationären Strömungsproblems, kann sie in vielen Anwendungsfällen real-
istische Ergebnisse liefern. Zum Beispiel zeigen dies Manenti et al. [55] bei
ihren Untersuchungen bezüglich des Druckaufbaus einer Kreiselpumpe in Ab-
hängigkeit der Drehzahl, wie in Abbildung 1.4 dargestellt. MRF Analysen
von Kreiselpumpen wurden ebenso von Dick et al. [17] und Darvish et
al. [15] vorgestellt. Darvish et al. haben zum Beispiel den Einfluss ver-
schiedener Netztypen und Turbulenzmodellen anhand charakteristischer
Kurven der Strömungsmaschine erforscht. Daneben gibt es ebenso Unter-
suchungen bezüglich Axiallüfter, wie zum Beispiel von Yao-jun und Fu-jun
[86]. Frank et al. [23] zeigen in ihren Forschungen an einer Kreiselpumpe
mittels PIV-Vergleichsdaten die Grenzen der MRF-Methode auf. Auf Grund
der quasi-stationären Modellierung der Schaufeln ergeben sich lokal starke
Abweichungen bezüglich der Geschwindigkeiten. [3]

Die MRF Modellierung hat gegenüber der Aktuator Disk den Vorteil ohne
eine zuvor experimentell ermittelte Lüfterkennlinie auszukommen und kann
daher in komplexeren, stark von normierten Lüfterprüfständen abweichen-
den Systemen eingesetzt werden, wie zum Beispiel in einem komplexen
Wärmetauschersystem [78] oder Gesamtsimulationen von PKWs [81], [72],
[66] bzw. LKWs [19], [48]. [3]

Mixing Plane Model (MPM)

Das Mixing Plane Model (MPM) ist eine Erweiterung des MRF-Modells
und stellt ebenso eine quasi-stationäre Methode dar. Diese unterscheidet
sich zum MRF in dem Interface zwischen den bewegten und stationären
Bereichen. Hier werden die Strömungsgrößen in Umfangsrichtung gemittelt
[59]. Dies hat zur Folge, dass Inhomogenitäten stromauf, sowie stromab
(falls in Realität eine direkte Rückwirkung auf den Lüfter wirkt) heraus
gemittelt werden. Aus diesem Grund kommt diese Methode vor allem in
homogenen Strömungssystemen zum Einsatz. Außerdem stellen sich bei
starken Rückströmungen über das Interface Konvergenzprobleme ein [3],
dies kann zum Beispiel in Teillastfällen auftreten oder bei stromab sehr
nahe liegenden Objekten vorkommen. Die Mittelung am Interface führt
auch zu Abweichungen des Druckaufbaus. Wie Roux [74] zeigt, kommt
es zu einer Abweichung von 10 Pa bis 100 Pa zwischen experimentell und
numerisch ermittelten Daten in realen Lüftersystemen. In Turbomaschinen
kann ein Druckunterschied der Größenordnung 105 Pa realisieret werden,
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Lüfter (im Automobilbau) arbeiten hingegen mit niedrigen Druckunter-
schieden (< 100 Pa) und einem maximalen Volumenstrom, daher muss je
nach Anwendungsfall diese mögliche Fehlerquelle weiter untersucht werden.
Auch wenn diese Methode ihre Einsatzmöglichkeiten durch die notwendige
Homogenität der Strömung (bzw. Homogenisierung der Strömung) limi-
tiert, kann sie gute Übereinstimmungen mit der Realität erzielen, wie Roux
beispielhaft für den statischen Druckaufbau über einen Lüfter zeigt.

Harmonic Balance (HB)

Der Harmonic-Balance-Ansatz (nach Hall [34]) ist eine weitere quasi-
stationäre Methode. Es handelt sich um eine Spektralmethode ist und
stammt aus dem Bereich der Turbomaschinen. Dieses Modell wird zur
Berechnung zeit-periodischer Probleme verwendet und wird im Bereich
der Turbomaschinen erfolgreich eingesetzt, wie zum Beispiel Gopinath [30]
und Ekici [20] in ihren Forschungen zeigen. Beispielhaft dafür sind die
Untersuchungen im Bereich der Turbomaschinen von Iakunin et al. [41].
In Abbildung 1.5 wird mittels einem Vergleich des Druckverlaufs über den
Querschnitt eines Statorblattes zwischen numerischen und experimentellen
Ergebnissen eine prinzipiell gute Übereinstimmung gezeigt.

Der HB-Ansatz löst das Strömungsproblem im Frequenzbereich. Hierbei
werden für mehrere virtuelle Zeitpunkte Lösungen für das Strömungsproblem
stationär bestimmt, ähnlich dem MRF. D.h. das instationäre Problem
wird in eine definierte Anzahl von gekoppelten quasi-stationären Systemen
aufgeteilt. Hierdurch können nach Hall instationäre Effekte wie zum Beispiel
Rotor-Stator-Interaktionen bzw. Blattschwingungen erhalten bleiben. Je
nach Anzahl der gekoppelten Lösungen steigt der numerische Rechenaufwand
sehr stark an, kann allerdings im Vergleich zu instationären Simulationen
eine deutliche Reduktion der Rechenkapazitäten um einen Faktor bis zu 100
bedeuten [31]. [34]

Instationäre Betrachtung

Neben den quasi-stationären Methoden zur Lüftermodellierung finden auch
instationäre Methoden Anwendung. Hierbei wird zwischen den bewegten
Netzen (

”
sliding mesh“) und den deformierenden Netzen (

”
morphing mesh“)

unterschieden. Die Methoden mit gleitenden Zellen verwenden ein fest
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Abbildung 1.5.: Experimenteller und numerischer bestimmter Druckverlauf
über dem Profil eines Statorblattes nach [41]

definiertes Netz, welches pro Zeitschritt verschoben bzw. rotiert wird. Die
zweite Methode wird hauptsächlich bei variierenden Bauräumen verwendet,
z.B. bei Simulationen des Hubs eines Motorkolbens. Hierbei werden Zellen
für jeden Zeitschritt angepasst, neu generiert bzw. entfernt [12].

In der Betrachtung von Turbomaschinen, Pumpen bzw. Lüftern werden auf
Grund der rein rotatorischen Bewegung in der Regel gleitende Gitter ver-
wendet. Die instationäre Verschiebung der Zellen bietet einen potentiellen
Anstieg der Interaktion zwischen statischen und instationären Bauteilen.
Generell können diese Interaktionen auf Grund von Druckschwankungen,
Nachlaufströmungen oder Stoßwellen entstehen [22]. Die instationären
Methoden bedeuten einen stark erhöhten numerischen Aufwand, so dass
in industriellen Strömungsproblemen hauptsächlich URANS (Unsteady
Reynolds-Averaged Navier-Stokes) Simulationen Anwendung erfahren. In
einer von Lüftern angetriebenen Brennkammerdurchströmung konnten Ge et
al. [28] gute Übereinstimmungen zwischen PIV- (Particle Image Velocime-
try) und numerischen instationären RANS- (sliding mesh) Untersuchungen
feststellen. Auf Grund von limitierten Rechnerressourcen haben Simulations-
arten, wie die DNS (Direkte Numerische Simulation) bzw. die LES (Large
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Eddy Simulation) etc., mit einem geringen Anteil der Turbulenzmodellierung
zurzeit kaum Einsatzmöglichkeit für diese Problemstellungen. In verein-
fachten instationären Systemen werden diese allerdings auch eingesetzt, so
konnten Matijasevic et al. [56] ein unterschiedliches Nachlaufverhalten eines
Radialventilators für URANS und DES erkennen.

1.3. Zielsetzung und Vorgehensweise

Die Modellierung der komplexen thermischen Durchströmung eines Lüfters
erfolgt heutzutage mit quasi-stationären Methoden. Bisherige Modelle sind
dem Anwendungsbereich der Turbomaschinen entnommen und sind daher
nur bedingt für inhomogene Strömungen wie einer PKW-Durchströmung
geeignet oder sie sind auf messtechnische Daten angewiesen. Für eine kri-
tische Beurteilung einzelner Modellierungsmethoden sind experimentelle
sowie numerische Untersuchungen, die die Strömung sowie die numerischen
Grenzen und Möglichkeiten beschreiben, notwendig. Eine ganzheitliche
Beschreibung des thermischen Verhaltens eines Lüfters kann demzufolge nur
unter der Betrachtung der Strömungsmechanik und der Thermodynamik er-
folgen. Diese beiden Themengebiete beeinflussen sich allerdings gegenseitig.
Im Laufe dieser Arbeit wird die Problemstellung der Lüfterdurchströmung
in drei Schritte unterteilt, um somit die einzelnen physikalischen und nu-
merischen Einflussgrößen festzustellen.

Zu Beginn der Untersuchung wird ein typischer industriell eingesetzter
Lüfter unter isothermen Bedingungen numerisch analysiert. Es werden
hierzu quasi-stationäre und instationäre Berechnungen durchgeführt und
mit experimentellen Referenzdaten verglichen. Hierdurch wird das Vermögen
ein komplexes instationäres System numerisch darstellen zu können und
somit die Grenzen der quasi-stationären Modellierung aufgezeigt.

Im zweiten Schritt wird das thermische Verhalten der Strömung untersucht.
Hierzu wird ein thermischer Prüfstand der Daimler AG in Sindelfingen
eingesetzt. An diesem Aufbau werden die Eigenschaften des Lüfters unter
Wärmezufuhr unterschiedlicher Wärmquellen (Ladeluft- und Wasserkühler)
mit verschiedenen Betriebspunkten der drei Einheiten Lüfter, Ladeluft- und
Wasserkühler experimentell betrachtet. Der Druckaufbau des Lüfters wird,
wie beim isothermen Prüfstand, in Abhängigkeit des Betriebspunktes fest-
gehalten. Zusätzlich wird das Temperaturfeld in der Strömung stromab des
Lüfters gemessen. Die Messstellen befinden sich an einer ähnlichen Position
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wie die Geschwindigkeitsmessung am isothermen Prüfstand. Anschließend
erfolgt eine numerische Untersuchung mit den zuvor am isothermen Prüf-
stand analysierten Modellen für ausgewählte Betriebspunkte. Auch an
diesem Aufbau wird eine instationäre Betrachtung durchgeführt und dient
der Numerik als Referenz der zurzeit besten Darstellung von komplexen
thermischen Strömungsproblemen. Auf Basis dieser Untersuchung wird eine
Methode zur Beschreibung des Wärmetransports entwickelt, die auf Basis
der MRF-Simulation den Temperaturverlauf im Lüfterbereich modelliert.

Abschließend werden die zuvor analysierten quasi-stationären Simulations-
methoden an einem realen komplexen System untersucht. Hierzu wird ein
Gesamtfahrzeug der Daimler AG in einem Prüfstand in Sindelfingen in Form
von Lufttemperaturmessungen an charakteristischen Positionen untersucht
und mit den numerischen Modellierungen auf deren Güte verglichen. Als
Testfahrzeug dient eine Mercedes Benz E-Klasse.
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2. Grundlagen

2.1. Grundlagen Lüfter

Ventilatoren gehören zu den Strömungsmaschinen, sie verrichten Arbeit an
einem Fluid. Die Aufgabe einer Strömungsmaschine ist einen Volumenstrom
�̇� zu fördern bzw. zu erhalten und damit ein Medium durch ein System
zu transportieren. Der Bewegung des Mediums wird ein Widerstand vom
System entgegen gestellt. Dieser Widerstand, zum Beispiel die Wandreibung,
muss von dem Ventilator mittels eines Druckaufbaus überwunden werden.
Im übertragenen Sinne kann man das System mit dem Blutkreislauf im
menschlichen Körper vergleichen, in diesem Fall würde der Ventilator die
Funktion des Herzens erfüllen [33].

Auf Grund der Temperatur- und Druckabhängigkeit von kompressiblen
Medien wird anstelle des Volumenstroms, der Massenstrom eingeführt. Die
beiden Größen sind über den allgemein bekannten Zusammenhang

�̇� = �̇�

𝜌
(2.1)

proportional zueinander. Als bewegtes Medium wird Luft betrachtet. Im
Allgemeinen wird diese vereinfachend als ein ideales Gas angenommen.
Hierbei gilt die thermische Zustandsgleichung für die Beschreibung der
Dichte 𝜌 für ideale Gase, das

”
ideale Gasgesetz“:

𝜌 = 𝑝

𝑅𝑖𝑇
(2.2)

mit:

� dem Druck 𝑝,

� der individuellen/spezifische Gaskonstante 𝑅𝑖 = 𝑅/𝑀 (𝑀 = molaren
Masse, 𝑅 = universelle Gaskonstante) und
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� der thermodynamischen Temperatur 𝑇 .

Wie oben beschrieben, ist die Hauptaufgabe eines Lüfters die Erzeugung
einer Druckerhöhung zur Bewältigung der vorliegenden Widerstände im
System. Die im Fluid vorhandene Energie wird in Form des Druckes unter
folgenden Begriffen eingeführt:

� statischer Druck 𝑝𝑠,

� dynamischer Druck 𝑝𝑑 = 𝜌
2 𝑢2, mit der lokalen Strömungs-

geschwindigkeit 𝑢 und der Dichte 𝜌,

� dem Totaldruck 𝑝𝑡 = 𝑝𝑑 + 𝑝𝑠 und

� dem Atmosphärendruck bzw. Umgebungsdruck 𝑝0.

Beim Druckaufbau bzw. der Druckerhöhung des Lüfters werden hierbei
folgende Begriffe verwendet [5]:

� Totaldruckerhöhung (Gesamtdruckerhöhung) Δ𝑝𝑡,

� (statische) Druckerhöhung Δ𝑝𝑠 und

� Druckverluste (hierbei ist zu beachten, dass Verluste sich rein auf das
System beziehen und global diese Anteile nicht verschwinden, sondern
umgewandelt werden).

Die Auslegung eines Ventilators hat stets einen möglichst hohen Wirkungs-
grad zum Ziel und somit die Antriebskosten (Energiekosten) gering zu halten.
Auf Grund von Randbedingungen des Systems, wie zum Beispiel dem Bau-
raum, gibt es verschiedene Realisierungsmöglichkeiten für Lüfter. Es gibt
daher Ventilatoren in den verschiedensten Aufbauten, wie in Abbildung 2.1
gezeigt wird. Sie lassen sich allerdings stets zwei grundlegenden Bauarten,
sowie einer Mischform der beiden Grundformen zuordnen:

� axiale Bauart (Abb. 2.1(a))

� radiale Bauart (Abb. 2.1(c)

� halbaxiale Bauart (Abb. 2.1(b))

Die Abbildungen stellen den prinzipiellen Aufbau der verschiedenen Lüfter
inklusive dem Luftpfad dar. Neben den verschiedenen Bauarten, wird auch
sehr häufig nach der Einbauposition unterschieden. In diesem Fall ist der
Druck stromauf bzw. stromab des Lüfters der Indikator. Eine detaillierte
Beschreibung dieser Unterscheidungsform ist für das Verständnis dieser
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(a) axiale Bauart (b) halbaxiale Bauart

(c) radiale Bauart (d) radiale Bauart ohne
Spiralgehäuse

Abbildung 2.1.: Bauformen von Ventilatoren nach [5]

Arbeit nicht weiter erforderlich, daher wird an dieser Stelle auf einschlägige
fachwissenschaftliche Literatur verwiesen, zum Beispiel [5], [26] und [11].

2.1.1. Axiallüfter

Axialventilatoren werden parallel zur Rotationsachse des Laufrades (axial)
durchströmt. Die Zuströmung kann auf unterschiedliche Art und Weise
erfolgen, zumeist liegt eine Einlaufdüse, ein Rohr oder ein Saugkasten vor.
Der Axiallüfter selbst wird meistens nach einer der drei folgenden Schemata
verbaut, diese sind in Abbildung 2.2 aufgeführt:

� Laufrad ohne zusätzlichen Aufbau (a)

� Laufrad mit Nachleitrad (b)

� Laufrad mit Nachleitrad mit anschließendem Diffusor (c)
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Abbildung 2.2.: Axialventilatoren (Baukastenprinzip) nach [5]

Die Druckerhöhung steigt dabei von a nach c bei konstanter Drehzahl an. In
Sonderfällen werden auch Vorleitwerke in Ventilatoren verbaut, diese können
regelbar sein und besitzen zumeist einen niedrigeren Wirkungsgrad und ein
schlechteres Teillastverhältnis als klassische Versionen mit Nachleitrad [5].
In einem PKW wird standardmäßig der Typ (a) auf Grund des begrenzten
Platzes im Motorraum verbaut. Ohne großen konstruktiven Mehraufwand
können Axialventilatoren in Reihe geschalten werden, hierdurch wird der
Druckaufbau proportional zur Stufenzahl vergrößert. Eine Besonderheit
der Reihenschaltung von gegenläufigen Laufrädern ist die Vermeidung von
Leiträdern.

Neben diesen Grundformen eines Axialventilators gibt es verschiedenste
Möglichkeiten zu den konstruktiven Realisierungen für eventuelle Lauf-
schaufelverstellungen. Neben dem Aufbau des Ventilators gibt es auch
verschiedene Möglichkeiten den Antrieb zu realisieren. Bei einem Motor-
lüfter der heutigen PKWs, wird im Normalfall eine direkte Verbindung
zwischen Laufrad und Motorwelle verwendet. Hierbei ist ein Elektromotor
direkt an den Lüfter gekoppelt.

2.1.2. Betriebsverhalten von Ventilatoren

Im Folgenden wird der Zusammenhang zwischen Anlage (System) und
Ventilator anhand der Anlagenkennlinie, der Normkennlinie (Ventila-
torkennlinie) und dem Zusammenspiel beider Kennlinien und damit das
Strömungsverhalten der transportierten Masse verdeutlicht werden. Diese
Punkte müssen, um einen störungsfreien und vom Energieaufwand her
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kostengünstigen Betrieb zu gewährleisten, genau bestimmt sein. In der
Regel wird das Betriebsverhalten von Ventilatoren bei Entwicklungs-
oder Abnahmeversuchen messtechnisch ermittelt. Rein numerische
Betrachtungen können diese nur ungenau abschätzen [5]. Die experimentell
gewonnenen Erkenntnisse können, ausgehend von geometrisch ähnlichen
Ventilatoren und vergleichbaren Anlangen, verhältnismäßig genau auf
andere Abmessungen, Fördermedien, Drehzahlen usw. umgerechnet werden.
Folglich muss nicht jede Ventilator- bzw. Anlagenvariante im Einzelfall
experimentell ermittelt werden.[5]

Die Anlagenkennlinie beschreibt die Summe aller Energieänderungen des
gesamten Systems (der Anlage) in Abhängigkeit des geförderten Volumen-
stroms. Zur Bestimmung der Verluste wird im Normalfall der Totaldruck
verwendet, so dass die Ein- und Austrittsgeschwindigkeiten des Systems
berücksichtigt werden. Dass heißt zu jedem vorgegeben Volumenstrom �̇�
ergibt sich eine notwendige Totaldruckerhöhung Δ𝑝𝑡 auf Grund der Verluste
des Systems. Die Anlagenkennlinie wird deshalb auch als Widerstandspara-
bel Drossellinie bezeichnet.[5, 52]

Die Kennlinie (Ventilatorkennlinie) beschreibt den Zusammenhang zwischen
statischen Druckerhöhung Δ𝑝𝑠 bzw. Totaldruckerhöhung Δ𝑝𝑡 und dem
Volumenstrom. Dies wird an einem speziellen Prüfstand dem sogenannten
Normprüfstand unter exakten Versuchsbedingungen ermittelt. Oft wird
die Kennlinie unabhängig von der Dichte dargestellt, hierzu wird anstelle
der Druckdifferenzen die spezifische Förderarbeit 𝑌𝑠 bzw. 𝑌𝑡 über dem
Volumenstrom aufgetragen. Die vorgestellten Kennlinien sind abhängig von
der Drehzahl.Will man hingegen eine von der Drehzahl 𝑛, der Dichte 𝜌
und dem statischen Druck 𝑝𝑠 unabhängige Kennlinie zur Beschreibung des
Lüfters realisieren, führt man dimensionslose Kennzahlen ein:

� Druckzahl Ψ𝑓 = 2𝑌𝑓

(𝜋𝐷𝑛)2 ,

� Totaldruckzahl Ψ𝑡 = 2𝑌𝑡

(𝜋𝐷𝑛)2 ,

� Leistungszahl 𝜆𝑖 = 8𝑃𝑖

𝜌𝜋4𝐷5𝑛3 ,

� Wirkungsgrad 𝜂𝑠 = �̇� Δ𝑝𝑠

𝑃𝑊
bzw. 𝜂𝑡 = �̇� Δ𝑝𝑡

𝑃 und

� Volumenzahl 𝜑 = 4�̇�1
𝜋2𝐷3𝑛
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mit dem Durchmesser 𝐷 und der Leistung 𝑃 . Wie bei den dimensions-
behafteten Kennlinien sind die Prüfstandsart und die Anordnung des
Ventilators mit anzugeben.

Die Anlagenkennlinie und die Ventilatorkennlinie ergeben zusammen den
Betriebspunkt B eines Ventilators in einem System, hierzu werden beide Kur-
ven in einem Diagramm abgebildet. In dem Schnittpunkt der beiden Kurven
besteht ein Gleichgewicht zwischen dem Energiebedarf der Anlage und der
Energieerhöhung des Ventilators bei einem bestimmten Volumenstrom (siehe
Abbildung 2.3). Der Betriebspunkt fällt allerdings im Regelfall nicht mit
dem bestmöglichen Wirkungsgrad zusammen. In der Praxis unterliegen
beide Kennlinien gewissen Unsicherheiten, so dass der Betriebspunkt keinen
exakten, festen Punkt sondern einen gewissen Streubereich aufweist.

Abbildung 2.3.: Betriebspunkt im Schnittpunkt einer Anlagen- und einer
Lüfterkennlinie

2.2. Strömungsmechanische Grundlagen

In diesem Kapitel werden die Grundlagen der Strömungsmechanik
vorgestellt, d.h. die physikalische Beschreibung von Strömungen. Hier-
bei werden die Grundgleichungen für Massen-, Impuls- und Energieerhal-
tung sowie einige für thermische Strömungsmaschinen wichtige Kennzahlen
erläutert. Außerdem wird auf die verschiedenen Arten von thermischen
Strömungen eingegangen.
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2.2.1. Grundgleichungen der Strömungsmechanik

CFD-Rechnungen (Computational Fluid Dynamics) beschreiben Strö-
mungsprobleme mittels numerischen Lösens eines Differentialgleichungssys-
tems von Erhaltungsgleichungen [51]. Zur Beschreibung eines Strö-
mungsproblems müssen die relevanten Strömungsvariablen in Abhängigkeit
von Ort �⃗� = (𝑥, 𝑦, 𝑧)𝑇 und Zeit 𝑡 gelöst werden. Bei einer Strömung durch
einen Lüfter inklusive einer Wärmequelle, also einem wärmebehafteten Strö-
mungsproblem mit Dichteänderungen, müssen folgende Variablen betrachtet
werden:

� Druck 𝑝(�⃗�, 𝑡),

� Dichte 𝜌(�⃗�, 𝑡),

� Geschwindigkeitsvektor �⃗�(�⃗�, 𝑡) = (𝑢, 𝑣, 𝑤)𝑇 und

� Temperatur 𝑇 (�⃗�, 𝑡).

Zur Beschreibung der Variablen wird das gesamte Strömungsgebiet in kleine,
diskrete Volumeneinheiten (sog. Gitterzellen) unterteilt. In jeder dieser
Zellen gelten die Erhaltungsgleichungen für Masse, Impuls und Energie.

Kontinuitätsgleichung (Massenerhaltung)

Die Massenerhaltung bzw. die Kontinuitätsgleichung beschreibt die zeitliche
Änderung der Masse innerhalb eines Volumenelements als die Summe aller
ein- und ausströmenden Massenströme des Volumenelements. Für eine
kompressible Strömung gilt somit [65]:

𝜕𝜌

𝜕𝑡
+ 𝜕 (𝜌𝑢)

𝜕𝑥
+ 𝜕 (𝜌𝑣)

𝜕𝑦
+ 𝜕 (𝜌𝑤)

𝜕𝑧
= 0. (2.3)

Für eine inkompressible Strömung vereinfacht sich die Kontinuitätsgleichung
(2.3) zu:

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
= 0. (2.4)
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Navier-Stokes Gleichungen (Impulserhaltung)

Die zeitliche Änderung des Impulses innerhalb eines Volumenelements
wird mit den Navier-Stokes Gleichungen (Impulserhaltungsgleichungen)
beschrieben. Die zeitliche Änderung des Impulses ist für ein Volumenele-
ment als die Summe folgender Kräfte definiert:

� die Summe aller eintretenden Impulsströme,

� die Summe aller austretenden Impulsströme,

� die Summe auf das Volumenelement wirkenden Scherkräfte, sowie
Normalspannungen und

� die Summe aller auf die Masse des Volumenelements wirkenden Kräfte
𝑓𝑖.

Die Normal- und Schubspannungen können mit Hilfe des Stokes’schen Rei-
bungsansatz als Kombination der Geschwindigkeitsableitungen beschrieben
werden. Für ein inkompressibles Medium mit der dynamischen Viskosität 𝜇
gilt für die Spannungen in Einstein’scher Summenschreibweise [39]:

𝜏𝑖𝑗 = 𝜇

(︂
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+ 𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖

)︂
(2.5)

Die Impulserhaltung für eine inkompressible Strömung eines Newtonschen
Fluids ergibt mit dem Stockes’schen Reibungsansatz die Navier-Stokes
Gleichungen wie in (2.6) definiert [65]:

𝜌

(︂
𝜕𝑢

𝜕𝑡
+𝑢

𝜕𝑢

𝜕𝑥
+𝑣

𝜕𝑢

𝜕𝑦
+𝑤

𝜕𝑢

𝜕𝑧

)︂
=𝑓𝑥 − 𝜕𝑝

𝜕𝑥
+ 𝜇

(︂
𝜕𝑢

𝜕𝑥2 + 𝜕2𝑢

𝜕𝑦2 + 𝜕2𝑢

𝜕𝑧2

)︂
𝜌

(︂
𝜕𝑣

𝜕𝑡
+𝑢

𝜕𝑣

𝜕𝑥
+𝑣

𝜕𝑣

𝜕𝑦
+𝑤

𝜕𝑣

𝜕𝑧

)︂
=𝑓𝑦 − 𝜕𝑝

𝜕𝑦
+ 𝜇

(︂
𝜕𝑣

𝜕𝑥2 + 𝜕2𝑣

𝜕𝑦2 + 𝜕2𝑣

𝜕𝑧2

)︂
(2.6)

𝜌

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑡
+𝑢

𝜕𝑤

𝜕𝑥
+𝑣

𝜕𝑤

𝜕𝑦
+𝑤

𝜕𝑤

𝜕𝑧

)︂
=𝑓𝑧 − 𝜕𝑝

𝜕𝑧
+ 𝜇

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑥2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑦2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑧2

)︂

Bei einem kompressiblen Fluid muss die Dichte als zusätzliche Variable
berücksichtigt werden. Damit ergibt sich für die Divergenz der Schubspan-
nungen für kompressible Fluide folgende Definition:

𝜏𝑖𝑗 = − 𝜕

𝜕𝑥𝑗

[︂
𝜌𝜈

(︂
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+ 𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖

)︂]︂
(2.7)
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Die Dichte muss folglich auch als Unbekannte berücksichtigt werden und er-
fordert somit eine zusätzliche Gleichung. Oft wird die Boussinesq-Annahme
verwendet. Die Boussinesq-Approximation modelliert die Dichte in Ab-
hängigkeit von der Temperatur, Dichteänderungen infolge von Druckän-
derungen werden allerdings vernachlässigt. D.h. auf Grund der Wärmeaus-
dehnung ändert sich die Dichte mit der Temperatur. Die Abhängigkeit der
Dichte wird hierbei nur im Auftriebsterm 𝜌(𝑇 )�⃗� berücksichtigt. Dieser ist in

der Navier-Stokes-Gleichung mit dem Vektor 𝑓 enthalten. In Gleichung (2.8)
ist dies beispielhaft für die Impulsgleichung in z-Richtung dargestellt.

𝜌

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑡
+𝑢

𝜕𝑤

𝜕𝑥
+𝑣

𝜕𝑤

𝜕𝑦
+𝑤

𝜕𝑤

𝜕𝑧

)︂
=−𝜌𝑔𝑧 − 𝜕𝑝

𝜕𝑧
+ 𝜇

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑥2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑦2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑧2

)︂
(2.8)

Die Gültigkeit dieser vereinfachten Modellierung unter der Vernachlässigung
der Kompressibilität in allen weiteren Termen muss allerdings für jedes
Strömungsproblem überprüft werden. Mit dem Boussinesq-Ansatz für die
Dichte folgt: [63, 65]

𝜌

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑡
+𝑢

𝜕𝑤

𝜕𝑥
+𝑣

𝜕𝑤

𝜕𝑦
+𝑤

𝜕𝑤

𝜕𝑧

)︂
=−𝜌0 (1 − 𝛼 (𝑇 − 𝑇0)) 𝑔𝑧 − 𝜕𝑝

𝜕𝑧

+𝜇

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑥2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑦2 + 𝜕2𝑤

𝜕𝑧2

)︂
(2.9)

mit:

� dem Wärmeausdehnungskoeffizienten 𝛼,

� der kinematischen Viskosität 𝜈, die sich aus dem Quotienten der dyn.
Viskosität 𝜇 über der Dichte des Mediums 𝜌 ergibt,

� der Bezugsdichte 𝜌0 und

� der Bezugstemperatur 𝑇0.

Wenn die Temperaturänderungen zu groß sind und damit außerhalb des für
die Boussinesq-Approximation gültigen Bereiches liegen, bzw. die Druck-
änderung nicht zu vernachlässigen ist, muss die Dichte mit einer anderen
Gleichung beschrieben werden. Bei Gasen wird dies mit einem Gasgesetz
verwirklicht.
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Energiegleichung (Energieerhaltung)

Die zeitliche Änderung der Temperatur bzw. der inneren Energie (für
perfektes Gas gilt für die innere Energie 𝑒 = 𝑐𝑝𝑇 − 𝑝

𝜌 , mit der konstan-

ten spezifischen Wärmekapazität 𝑐𝑝 [65]) wird durch die Energiegleichung
beschrieben. Diese fasst die zeitliche Änderung der Temperatur in einem
Volumenelement zusammen, aus

� der Summe der konvektiven Energieströme,

� der Summe der Energieströme auf Grund von Wärmeleitung,

� der Summe der verrichteten Arbeit pro Zeit durch Druck-,
Normalspannungs- und Schubspannungskräfte,

� der Summe der von außen zugeführten Energie, sowie

� der Summe der Arbeit pro Zeit, die von Volumenkräften bewirkt wird.

Es ergibt sich für ein kalorisch perfektes Gas die in Gleichung 2.10
dargestelltes Form der Energiegleichung.

𝜌𝑐𝑝

(︂
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖

)︂
=
(︂

𝜕𝑝

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑖

)︂
+
(︂

𝜕

𝜕𝑥𝑖

[︂
𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖

]︂)︂
+ 𝜌𝑞𝑠 + 𝜇Φ(2.10)

mit:

� der Wärmeleitfähigkeit 𝜆,

� 𝑞𝑠 entspricht einem Quellterm, für die von außen dem Medium zuge-
führte Energie (z.B. Strahlung, chemische Reaktionen etc.) und

� der Dissipation Φ.

Die Dissipation Φ ist ausschließlich mit quadratischen Termen wie folgt
definiert:

Φ =2
[︃(︂

𝜕𝑢1

𝜕𝑥1

)︂2
+
(︂

𝜕𝑢2

𝜕𝑥2

)︂2
+
(︂

𝜕𝑢3

𝜕𝑥3

)︂2
]︃

+
(︂

𝜕𝑢2

𝜕𝑥1
+ 𝜕𝑢1

𝜕𝑥2

)︂2
+

(2.11)(︂
𝜕𝑢3

𝜕𝑥2
+ 𝜕𝑢2

𝜕𝑥3

)︂2
+
(︂

𝜕𝑢1

𝜕𝑥3
+ 𝜕𝑢3

𝜕𝑥1

)︂2
− 2

3

(︂
𝜕𝑢1

𝜕𝑥1
+ 𝜕𝑢2

𝜕𝑥2
+ 𝜕𝑢3

𝜕𝑥3

)︂2
.
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Die Dissipationsfunktion ist, auf Grund der quadratischen Terme, stets
positiv. Sie stellt die physikalische Umwandlung von Reibungsenergie in
Wärmeenergie dar, dieser Vorgang ist irreversibel. Die Wärmeleitfähigkeit
𝜆 ist eine Stoffgröße und abhängig von der Dichte 𝜌, der Wärmekapazität 𝑐𝑝

und der Temperaturleitfähigkeit 𝛼. Sie ist wie in Gleichung 2.12 definiert:

𝜆 = 𝛼𝜌𝑐𝑝. (2.12)

2.2.2. Kennzahlen

Im Folgenden werden die wichtigsten Kennzahlen für eine thermische Strö-
mung innerhalb eines Lüfters beschrieben.

Reynolds-Zahl 𝑅𝑒

Die Reynolds-Zahl ist eine dimensionslose Größe, die die geometrische Ähn-
lichkeit von Strömungen beschreibt. Hierzu werden die Trägheitskräfte mit
den Reibungskräften verglichen. Wenn das Verhältnis zwischen konvektiven
zu diffusiven Kräften identisch ist, spricht man von mechanischer Ähn-
lichkeit [77]. Die Reynolds-Zahl ermöglicht damit einen entdimensionierten
Vergleich von ähnlichen Strömungsproblemen. Sie ist definiert aus der für
die Strömung charakteristischen Geschwindigkeit 𝑢𝑐 (z.B. der mittleren Strö-
mungsgeschwindigkeit), der charakteristischen Länge 𝑙 (z.B. hydraulischer
Rohrdurchmesser) und der kinematischen Viskosität:

𝑅𝑒 = 𝑢𝑐𝑙

𝜈
. (2.13)

Die Reynolds-Zahl wird außerdem als Kriterium für den Übergang von
laminaren zu turbulenten Strömungen verwendet. D.h. sie ist ein Kri-
terium für die Stabilität einer Strömung bezüglich kleiner Störungen der
Strömungsgrößen.

Bei einer axialen Strömungsmaschine wird die Reynolds-Zahl normaler-
weise mit dem Lüfterduchmesser 𝐷 als charakteristische Länge, der
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Geschwindigkeit des Lüfterblattes am Ende des Rotorblattes (𝑢𝑐 = 𝐷 𝜋 𝑛)
und der Drehzahl 𝑛 gebildet: [83]

𝑅𝑒 = 𝐷2 𝜋 𝑛

𝜈
. (2.14)

In dieser Arbeit befinden wir uns im vollturbulenten Bereich mit hohen
Reynoldszahlen, daher spielen Probleme der strömungsmechanischen Insta-
bilität in dieser Untersuchung keine Rolle.

Rayleigh-Zahl 𝑅𝑎

Während die Reynolds-Zahl die Stabilität einer Strömung auf Grund der
Geschwindigkeit beschreibt, wird die thermische Stabilität mit Hilfe der
Rayleigh-Zahl charakterisiert. Diese dimensionslose Kennzahl kennzeichnet
den Wärmeübergang innerhalb eines Fluids, indem sie die primäre Art der
Wärmeübertragung aufzeigt. Bis zu einem kritischen Wert liegt haupt-
sächlich Wärmeleitung vor. Wird dieser Wert überstiegen, wird Wärme
hauptsächlich durch Konvektion anstelle von Diffusion übertragen. Somit
werden thermische Störungen nicht mehr durch thermische und molekulare
Diffusion gehemmt. Die Definition der Rayleigh-Zahl ist in Gleichung 2.15
gegeben.

𝑅𝑎 = 𝑔𝛽 (𝑇𝑢 − 𝑇𝑜) 𝑙3

𝜈𝑎
(2.15)

mit:

� der charakteristischen Länge 𝑙,

� der Erdbeschleunigung 𝑔,

� der kinematischen Viskosität 𝜈,

� dem Wärmeausdehnungskoeffizient 𝛽,

� der Temperaturleitfähigkeit 𝑎 und

� den Temperaturen 𝑇𝑢 und 𝑇𝑜.
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Molekulare Prandtl-Zahl 𝑃𝑟

Eine dimensionslose Kennzahl zur Beschreibung der Verknüpfung des
Wärmetransports mit dem Geschwindigkeitsfeld ist die molekulare Prandtl-
Zahl. Sie beschreibt die Temperaturgrenzschicht und den Wärmeübergang
bei erzwungener Konvektion. Die Prandtl-Zahl ist eine Stoffgröße und ist
als Verhältnis des molekularen Impuls- (kinematische Viskosität 𝜈) und des
Wärmetransports (Temperaturleitfähigkeit 𝑎) definiert: [77]

𝑃𝑟 = 𝜈

𝑎
. (2.16)

Damit ist sie ein Maß für das Verhältnis der Grenzschichtdicken des
Geschwindigkeits- und des Temperaturfelds. Im Allgemeinen ist die Prandtl-
Zahl eine von der Temperatur und dem Druck abhängige Stoffgröße
(𝑃𝑟 = 𝑓(𝑇, 𝑝)). Für Luft ist diese allerdings über einen weiten Bereich
näherungsweise konstant mit 𝑃𝑟 ≈ 0, 7. [82]

Nußelt-Zahl 𝑁𝑢

Das Verhältnis des Wärmeübergangs durch Wärmeleitung und Konvektion
in einer Strömung bezogen auf die Wärmeleitung des ruhenden Fluids wird
mittels der Nußelt-Zahl beschrieben. D.h. sie beschreibt die tatsächlich
anliegende Wärmeübetragung (mit dem Wärmeübergangskoeffizienten 𝛼)
bezogen auf die theoretisch rein diffusive Wärmeleitung des ruhenden Fluids
(mit der Wärmeleitfähigkeit 𝜆)

𝑁𝑢 = 𝑞𝑙

𝜆 (𝑇𝑚 − 𝑇𝑊 ) = 𝛼𝑙

𝜆
(2.17)

mit:

� der Wärmestromdichte 𝑞,

� einer charakteristischen Länge 𝑙,

� der charakteristischen Temperatur 𝑇𝑚 und

� der Wandtemperatur 𝑇𝑊 .
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Für eine freie Konvektionsströmung ist die Nusselt-Zahl eine Funktion

der Grashof-
(︁

𝐺𝑟 = 𝛼𝑔(𝑇𝑊 −𝑇∞)𝐿3

𝜈2

)︁
und Schmidt-Zahl (𝑆𝑐 = 𝜈

𝐷 , mit dem

Diffusionskoeffizienten 𝐷)

𝑁𝑢𝐷 = 𝑓(𝐺𝑟𝐷, 𝑆𝑐) (2.18)

und für eine erzwungene Konvektionsströmung gilt die Beziehung

𝑁𝑢𝐷 = 𝑓(𝑅𝑒, 𝑆𝑐). (2.19)

Die Grashof-Zahl dient hier der Bestimmung einer Bezugsgeschwindigkeit
bei natürlichen Konvektionsströmungen, da bei diesem Strömungstypus
keine vorgegebene Geschwindigkeit existiert. [77]

Spezifische Wärmekapazität 𝑐

Die spezifische Wärmekapazität 𝑐 beschreibt die benötigte Energiemenge 𝑄
zur Erwärmung von einem Kilogramm eines Mediums um ein Kelvin.

𝑐 = 𝑄

𝑚Δ𝑇
(2.20)

Die spezifische Wärmekapazität von Gasen wird entweder bei konstantem
Druck 𝑐𝑝 oder bei konstantem Volumen 𝑐𝑣 bezogen auf die Masse des Gases
angegeben. Wenn die benötigte Energie auf die molare Masse bezogen wird,
spricht man von der molaren Wärmekapazität.

2.3. Turbulenz

Die Strömungsform eines Fluides wird grob in turbulent bzw. lami-
nar sowie eine Übergangsform (Transition) unterteilt. Hierbei wird die
Klassifizierung der Strömung anhand der in Kapitel 2.2.2 vorgestellten
Reynolds-Zahl vorgenommen. Ist diese entsprechend groß, ist eine Strö-
mung turbulent. Eine turbulente Strömung zeichnet sich gegenüber einer
laminaren durch Schwankungen der Strömungsgrößen aus, die zusätz-
liche Verwirbelungen verursachen. Die Schwankungen sind, im Gegen-
satz zu den Mittelwerten der Größen, nicht reproduzierbar. Hierdurch
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entsteht ein zusätzlicher Querimpuls- und entsprechend auch ein zusätz-
licher Energieaustausch [65]. Dies hat eine deutlich homogenere zeitlich
gemittelte Geschwindigkeitsverteilung mit einem größeren Gradienten des
Geschwindigkeitsprofils in Wandnähe zur Folge. Der Übergang von laminar
zu turbulent erfolgt über mehrere Zwischenzustände. Die Transition spielt
allerdings in dieser Arbeit keine weitere Rolle. Daher wird für eine detail-
lierte Beschreibung sowie die dazugehörige linearen Stabilitätsanalyse auf
die Literatur [63, 64, 65] verwiesen.

Durch experimentelle Erkenntnisse von Reynolds werden turbulente Strö-
mungen beschrieben. Reynolds erkannte, dass eine turbulente Strömungs-
größe Φ als eine Überlagerung der zeitlich gemittelten Größe Φ durch eine
zusätzlichen Schwankung Φ′ darstellbar ist. Φ wird beispielhaft für eine
Strömungsgröße verwendet und steht für eine Geschwindigkeitskomponente
�⃗�(𝑥1, 𝑥2, 𝑥3, 𝑡), dem Druck 𝑝(𝑥1, 𝑥2, 𝑥3, 𝑡) oder der Dichte 𝜌(𝑥1, 𝑥2, 𝑥3, 𝑡). In
Abbildung 2.4 wird ein turbulenter Verlauf einer stationären Strömungs-
größe Φ dargestellt, dabei wird der Zusammenhang zwischen dem Mittelwert
und dem Verlauf der Strömungsgröße sowie der Schwankung aufgezeigt.
Hieraus ergibt sich der sogenannte Reynolds-Ansatz für eine turbulente
Strömungsgröße Φ:

Φ = Φ + Φ′ (2.21)

Abbildung 2.4.: Reynolds-Ansatz für
eine turbulente Strömungsgröße Φ

Der zeitliche Mittelwert der Größe
Φ ist an einem festen Ort mit

Φ = lim
𝑇 →∞

(︃
1
𝑇

∫︁ 𝑇

0
Φ 𝑑𝑡

)︃
(2.22)

definiert. 𝑇 ist hierbei ein
geeignet großes Zeitintervall.
Der zeitliche Mittelwert der
Schwankungsgrößen muss per
Definition für eine unendlich
ausgedehnte Mittelung verschwinden. Für ein ausreichend großes Zeitin-
tervall gilt demzufolge näherungsweise

∫︀
Φ′𝑑𝑡 ≈ 0. Zur Charakterisierung

der Intensität einer turbulenten Strömung wird der dimensionslose
Turbulenzgrad 𝑇𝑢 eingeführt. Dieser ist der Quotient aus der Wurzel der
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Summe der zeitlich gemittelten Quadrate der Schwankungsgrößen und der
zeitlich gemittelten Strömungsgeschwindigkeit:

𝑇𝑢 =

√︂
1
3

(︁
𝑢′2

1 + 𝑢′2
2 + 𝑢′2

3

)︁
√︀

𝑢2
1 + 𝑢2

2 + 𝑢2
3

. (2.23)

Für eine detaillierte Beschreibung der Turbulenz sowie der Tempertatur-
fluktationen wird beispielsweise auf die Literatur [32, 46, 47, 64] und ver-
wiesen.

Turbulenten Strukturen entstehen auf Grund von hohen Geschwindigkeits-
gradienten. Durch die Haftbedingung und der teilweisen Unterdrückung
der Fluktuationen liegen diese oft an Wänden vor. Die turbulenten Struk-
turen werden in Wandnormalenrichtung stark gedämpft, umgelenkt und
sind dadurch stark anisotrop. Ein Beispiel hierzu ist die Umströmung
von Lüfterblättern [68]. Die turbulenten Schwankungen sind an der Wand
auf Grund der Haftbedingung gleich null. In unmittelbarer Wandnähe
dominieren die viskosen Kräfte, welche auch namensgebend für diesen Be-
reich der Grenzschicht sind: die viskose Unterschicht. Mit zunehmendem
Wandabstand 𝑦 wachsen die Verwirbelungen an, sie bleiben allerdings stark
anisotrop. Im Folgenden werden zur mathematischen Beschreibung der
turbulenten Grenzschicht dimensionslose Größen für die Geschwindigkeit
in Hauptströmungsrichtung 𝑢+ und den Wandabstand 𝑦+ eingeführt. Die
dimensionslose Geschwindigkeit wird mittels dem Quotienten aus der mitt-
leren Geschwindigkeit 𝑢(𝑦) und der Wandschubspannungsgeschwindigkeit
𝑢𝜏 gebildet:

𝑢+ = 𝑢

𝑢𝜏
(2.24)

mit

𝑢𝜏 =
√︂

𝜏𝑊

𝜌
. (2.25)

Die Wandschubspannung ist definiert mit dem Geschwindigkeitsgradienten
der Hauptströmungsgeschwindigkeit und der Viskosität:

𝜏𝑊 = 𝜇
𝜕𝑢

𝜕𝑦

⃒⃒⃒⃒
𝑊 𝑎𝑛𝑑

(2.26)
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Der Wandabstand 𝑦 wird wie die Geschwindigkeit mit der Wandschubspan-
nung 𝑢𝜏 entdimensioniert:

𝑦+ = 𝑦𝑢𝜏

𝜈
. (2.27)

Das mittlere Geschwindigkeitsprofil lässt sich wie oben beschrieben in un-
terschiedliche Bereiche einteilen. In Abbildung 2.5 ist das entdimensionierte
Geschwindigkeitsprofil einer turbulenten Grenzschicht dargestellt. In der
viskosen Unterschicht bis 𝑦+ ≈ 5 gilt für das Geschwindigkeitsprofil 𝑢+ = 𝑦+.
Anschließend gibt es ein Übergangsgebiet. Ab einem 𝑦+-Wert von 30 be-
ginnt der vollturbulente Bereich (Wandturbulenz). In diesem Bereich gilt
das logarithmische Wandgesetz [88]:

𝑢+ (︀𝑦+)︀ = 1
𝜅

ln 𝑦+ + 𝐶 (2.28)

mit den Konstanten 𝜅 und 𝐶, welche experimentell ermittelt werden. Bei
größerem Wandabstand schließt schlussendlich die freie Turbulenz an.

Abbildung 2.5.: Entdimensioniertes Grenzschichtprofil der Hauptgeschwin-
digkeitskomponente

Die Berücksichtigung in numerischen Analysen der turbulenten Eigen-
schaften eines Strömungsproblems erfolgt in unterschiedlicher Art und
Weise. Im folgenden Kapitel 3.1 werden verschiedene Simulationsmethoden
sowie Turbulenzmodelle vorgestellt.





3. Modellierung turbulenter
Strömungen durch rotierende
Bauteile

Die in Kapitel 2.2.1 vorgestellten Grundgleichungen können für turbulente
Strömungen auf verschiedene Art und Weise gelöst werden. Im folgen-
den Kapitel werden hierzu die gängigsten Methoden zur Beschreibung
isothermer Strömungen vorgestellt. Anschließend wird die Erweiterung der
Modellierung für thermische Strömungen sowie die Modellierung rotierender
Bauteile aufgezeigt.

3.1. Numerische Modellierungmethoden
turbulenter Strömungen

Direkte Numerische Simulation

Ein Ansatz stellt die Direkte Numerische Simulation (DNS) dar [8, 40].
Bei einer DNS muss die Strömung zeitlich sowie räumlich bis hin zu den
kleinsten Skalen aufgelöst werden, damit alle in der Strömung vorkommenden
turbulenten Strukturen berücksichtigt werden können. Dieser Lösungsansatz
von turbulenten Strömungen erfordert allerdings einen hohen numerischen
Aufwand und ist daher heutzutage für industrielle Strömungsprobleme nicht
anwendbar. Die Direkte Numerische Simulation erfährt ihre Anwendungen
in einigen wenigen, einfachen Problemstellungen mit vorwiegend niedrigen
Reynoldszahlen, diese Simulationen dienen daher vorwiegend zur Validierung
von Turbulenzmodellen [2]. Aktuelle Ausführungen von DNS bezüglich
ihrer räumlichen sowie zeitlichen Auflösung werden von Grötzbach 2011 [32]
beschrieben.
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Grobstruktursimulation mit Feinstrukturmodellen

Einen anderen Ansatz zur Lösung turbulenter Strömungen stellen Grob-
strukturmodelle dar, mit diesen können auch Strömungen mit höheren
Reynolds-Zahlen betrachtet werden. Dieser Ansatz unterteilt den Bereich
der turbulenten Strukturen in großräumige (simulativ) und feinskalige
Anteile (Modellierung). Die Grundidee dieser Unterteilung liegt in den
Eigenschaften der großräumigen turbulenten Strukturen. Diese sind in
ihrem Verhalten stark abhängig von den geometrischen Eigenschaften
des Systems, damit anisotrop und müssen somit aufgelöst werden. Die
feinskaligen Strukturen hingegen sind von ihren Eigenschaften eher homogen
und isotrop, wie Kolmogorov in seinen Forschungen verdeutlicht [47]. Die
kleinen Skalen können somit mit einfachen Modellierungen berücksichtigt
werden.

Das Feinstrukturmodell modelliert die feinskaligen Strukturen, die vom Netz
nicht mehr dargestellt werden können. Auf Grund dieser Einteilung der
turbulenten Skalen, wird dieser Ansatz Grobstruktursimulation bzw. Large
Eddy Simulation (LES) genannt. Diese werden in weiterführender Literatur
im Detail erläutert [24, 27, 75]. Die Unterteilung der Strömungsgrößen
erfolgt analog zu dem des Reynolds-Ansatzes. Eine Strömungsgröße Φ
wird demnach in einen Grobstruktur- Φ̃ und einen Feinstrukturanteil Φ′′

aufgeteilt. Der Grobstrukturanteil ergibt sich formal aus einer örtlichen und
zeitlichen Filterung mit einem Tiefpassfilter. Für einen eindimensionalen
Fall lautet dies mit dem Filterkern 𝐺 und der ortsabhängigen Filterweite Δ
in Abhängigkeit der sogenannten Mutterfunktion 𝑔(𝑥):

Φ̃ =
∫︁

𝐺Δ(𝑥 − 𝑦)Φ(𝑦)𝑑𝑦, (3.1)

𝐺Δ(𝑥 − 𝑦) = 1
Δ𝑔

(︂
𝑥 − 𝑦

Δ

)︂
. (3.2)

Bei Anwendung auf die Grundgleichungen aus Kapitel 2.2.1 werden der
scheinbare Feinstrukturspannungstensor und der Vektor der Feinstruktur-
wärmeströme mit einem Feinstrukturturbulenzmodell, z.B. dem Smagorinski
oder dem Dynamischen Smagorinski Modell, und mit Hilfe der Feinstruk-
turtemperaturleitfähigkeit in der Simulation abgebildet.



3.1. Numerische Modellierungmethoden turbulenter Strömungen 33

Reynolds gemittelte Modellierung

Für technische Strömungsprobleme, wie die in dieser Arbeit untersuchten
Lüfterdurchströmung, sind die beiden vorgestellten Ansätze auf Grund
von Rechenkapazitäten nur bedingt einsetzbar. Der Reynolds-Ansatz un-
terteilt daher Strömungsgrößen Φ in einen zeitlichen Mittelwert Φ und eine
Schwankungsgröße Φ′. D.h. bei Verwendung einer Reynolds gemittelten
Modellierung wird das gesamte Turbulenzspektrum (sämtliche turbulen-
ten Fluktuationen) mit einem Modell abgebildet. Die scheinbaren Schub-
spannungen und die turbulenten Wärmeströme werden dementsprechend
modelliert.[54]

Formell bedeutet dieser Ansatz eine zeitliche Mittelung der Grundgleichun-
gen, weshalb diese auch als Reynolds-Averaged Navier-Stokes (RANS) -
Gleichungen bekannt sind. Gemittelte Terme mit nur einer turbulenten
Schwankungsgröße sind per Definition gleich null, hieraus ergeben sich für
die Grundgleichungen für eine inkompressible Strömung die folgenden Glei-
chungen für den Erhalt der Masse (3.3), des Impulses (3.4) und der Energie
(3.5) mit 𝑐 = 𝑐𝑣 [65, 77]:

𝜕𝑢

𝜕𝑥
+ 𝜕𝑣

𝜕𝑦
+ 𝜕𝑤

𝜕𝑧
= 0 (3.3)

𝜌

(︂
𝜕𝑢

𝜕𝑡
+ 𝑢

𝜕𝑢

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑢

𝜕𝑦
+ 𝑤

𝜕𝑢

𝜕𝑧

)︂
= − 𝜕𝑝

𝜕𝑥

+ 𝜇Δ𝑢 +
(︃

−𝜌𝑢′2

𝜕𝑥
+ −𝜌𝑢′𝑣′

𝜕𝑦
+ −𝜌𝑢′𝑤′

𝜕𝑧

)︃
,

𝜌

(︂
𝜕𝑣

𝜕𝑡
+ 𝑢

𝜕𝑣

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑣

𝜕𝑦
+ 𝑤

𝜕𝑣

𝜕𝑧

)︂
= −𝜕𝑝

𝜕𝑦

+ 𝜇Δ𝑣 +
(︂

−𝜌𝑢′𝑣′

𝜕𝑥
+ −𝜌𝑣′′

𝜕𝑦
+ −𝜌𝑣′𝑤′

𝜕𝑧

)︂
,

𝜌

(︂
𝜕𝑤

𝜕𝑡
+ 𝑢

𝜕𝑤

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑤

𝜕𝑦
+ 𝑤

𝜕𝑤

𝜕𝑧

)︂
= −𝜕𝑝

𝜕𝑧

+ 𝜇Δ𝑤 +
(︃

−𝜌𝑢′𝑤′

𝜕𝑥
+ −𝜌𝑤′𝑣′

𝜕𝑦
+ −𝜌𝑤′2

𝜕𝑧

)︃
(3.4)
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𝜌𝑐

(︃
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+

𝜕
(︀
𝑇𝑢
)︀

𝜕𝑥
+

𝜕
(︀
𝑇𝑣
)︀

𝜕𝑦
+

𝜕
(︀
𝑇𝑤
)︀

𝜕𝑧

)︃
= 𝜕

𝜕𝑥

(︂
𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑥
− 𝜌𝑐𝑇 ′𝑢′

)︂
+

𝜕

𝜕𝑦

(︂
𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑦
− 𝜌𝑐𝑇 ′𝑣′

)︂
+ 𝜕

𝜕𝑧

(︂
𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑧
− 𝜌𝑐𝑇 ′𝑤′

)︂
+ 𝜌𝑞𝑠 + Ψ.

(3.5)

mit dem gemittelten Schubspannungstensor 𝜏 und dem turbulenten Schub-
spannungsterm 𝜏 ′ (den Reynoldsspannungen). Die Reynoldsspannungen
𝜏 ′

𝑖𝑗 = −𝜌𝑢′
𝑖𝑢

′
𝑗 sowie die turbulenten Wärmeströme 𝑞′

𝑖 = −𝜌𝑇 ′𝑢′
𝑖 stellen

zusätzliche Terme in dem Gleichungssystem dar und beschreiben das
komplette Spektrum der Turbulenz innerhalb der Strömung. Dadurch
entstehen neun zusätzliche Spannungsterme (auf Grund der Symmetriebe-
dingung des Spannungstensors verringert sich die Anzahl der unbekannten
Terme auf sechs) sowie drei zusätzliche Wärmeströme. Diese müssen
zur Schließung der Grundgleichung modelliert werden. Hierfür gibt es
verschiedene Herangehensweisen entsprechend zusätzlicher Annahmen
bezüglich der Turbulenzmodellierung. Die variable Dichte wird in diesem
Ansatz mittels einer zusätzlichen Gleichung abgebildet. Für ein ideales Gas
wird dem zufolge das ideale Gasgesetz (Gl. 2.2) bzw. bei Strömungen mit
Wärmeübertragung die Boussinesq-Approximation eingesetzt [65].

Turbulenzmodellierung

Die zusätzlichen unbekannten Terme der exakten Gleichungen werden
mit Turbulenzmodellen modelliert. Diese beschreiben das Verhalten der
Turbulenz innerhalb einer Strömung und werden daher auch Transport-
modelle genannt. In dieser Arbeit finden das realizable 𝑘 − 𝜖− und das
Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell Verwendung.

Die einfachste und am weitesten verbreitete Klasse stellen die linearen
Wirbelviskositätmodelle dar. Diese verwenden als Grundvoraussetzung eine
isotrope Turbulenz. Die bekanntesten linearen Wirbelviskositätsmodelle
sind die 𝑘 − 𝜖− [45] und die 𝑘 − 𝜔− Modelle [69, 85]. Diese Modelltypen
bestehen zumeist aus zwei Transportgleichungen. Die Reynoldsspannun-
gen werden mit Hilfe der turbulenten Wirbelviskosität 𝜈𝑡 dargestellt. Die
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Wirbelviskosität muss das gesamte Turbulenzspektrum widergeben, hier-
bei wird die folgende Verbindung zwischen der Wirbelviskosität und den
Reynoldsspannungen eingeführt:

−𝑢𝑖𝑢𝑗 = 𝜈𝑡

(︂
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+ 𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖

)︂
− 2

3𝑘𝛿𝑖𝑗 (3.6)

mit dem Kronecker-Delta 𝛿𝑖𝑗 und der turbulenten kinetischen Energie

𝑘 = 1
2

(︁
𝑢′

1𝑢′
1 + 𝑢′

2𝑢′
2 + 𝑢′

3𝑢′
3

)︁
. (3.7)

Das Kronecker-Delta ist für i gleich j mit eins und für i ungleich j mit
null definiert. Mit Hilfe dieser isotropen Definition kann jeder Term des
Reynoldsspannugstensors durch die Wirbelviskosität 𝜈𝑡 und die turbulente
kinetische Energie 𝑘 berechnet werden. Es ergibt sich aus der Spur der
exakten Reynoldsspannungen die exakte Transportgleichung für 𝑘:

𝜕𝑘

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑖
= −𝑢′

𝑘𝑢′
𝑙

𝜕𝑢𝑙

𝜕𝑥𝑘
+ 𝜕

𝜕𝑥𝑘

(︂
𝜈

𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑘

)︂
−

𝜕

𝜕𝑥𝑘

(︃
𝑝′𝑢′

𝑘

𝜌
+ 1

2𝑢′
𝑘𝑢′

𝑙𝑢
′
𝑙

)︃
− 𝜈

𝜕𝑢′
𝑖

𝜕𝑥𝑘

𝜕𝑢′
𝑖

𝜕𝑥𝑘
.

(3.8)

Daneben enthalten diese Modelle noch eine zweite Transportgleichung für die
Dissipation 𝜖 bzw. die charakteristische Frequenz der energiedissipierenden
Wirbel 𝜔 = 1

𝐶𝜇

𝜖
𝑘 . Die modellierte k-Gleichung und Dissipationsgleichung

werden in Gl. 3.9 und 3.10 dargestellt:

𝑢𝑖
𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑖
= −𝑢′

𝑘𝑢′
𝑙

𝜕𝑢𝑙

𝜕𝑥𝑘
+ 𝜕

𝜕𝑥𝑘

[︂(︂
𝜈 + 𝜈𝑡

𝜎𝑘

)︂
𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑘

]︂
− 𝜖, (3.9)

𝑢𝑘
𝜕𝜖

𝜕𝑥𝑘
= −𝐶𝜖1

𝜖

𝑘
𝑢′

𝑘𝑢′
𝑙

𝜕𝑢𝑙

𝜕𝑥𝑘
+ 𝜕

𝜕𝑥𝑘

[︂(︂
𝜈 + 𝜈𝑡

𝜎𝜖

)︂
𝜕𝜖

𝜕𝑥𝑘

]︂
− 𝐶𝜖2

𝜖2

𝑘
. (3.10)

Die Konstanten sind aus experimentellen bzw. numerischen (DNS bzw.
LES) Analysen ermittelt. Auf Grund der Isotropie des 𝑘 − 𝜖−Modells,
ist dieses in Wandnähe nur unter einer geeigneten Erweiterung einsetzbar.
Hierzu werden Wandfunktionen eingeführt. In Abhängigkeit des Wandab-
standes wird bzw. durch Dämpfungsfunktionen, welche Singularitäten in
Wandnähe verhindern, der wandnahe Bereich modelliert. Diese Funktionen
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beeinflussen die kinetische Energie 𝑘 mittels der Dissipationsgleichung und
der Wirbelviskosität.

Eine Modifikation des 𝑘 − 𝜖−Modells ist das realizable 𝑘 − 𝜖−Modells nach
Shih et al. [79]. Es handelt sich hierbei um eine Weiterentwicklung des Stan-
dardmodells. Dabei wird eine neue Transportgleichung für die Dissipation 𝜖
eingeführt. Außerdem wird die Wirbelviskosität 𝜈𝑡 in Abhängigkeit von der
Variablen 𝐶𝜇 bestimmt. Damit wird sichergestellt, dass die turbulenten Nor-
malspannungen nicht negativ werden können und die Ausbreitungsrate von
Freistrahlen etc. deutlich verbessert werden. Die modifizierte 𝜖− Gleichung
ist folgend gegeben:

𝜕𝜖

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝜖

𝜕𝑥𝑖
= 𝜕

𝜕𝑡

[︂(︂
𝜈 + 𝜈𝑡

𝜎𝜖

)︂
𝜕𝜖

𝜕𝑥𝑖

]︂
+ 𝐶1𝜖

√︀
2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 − 𝐶2

𝜖2

𝑘 −
√

𝜈𝜖
(3.11)

mit

𝐶1 = max

[︂
0.43,

𝜂

𝜂 + 5

]︂
und 𝜂 =

𝑘
√︀

2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗

𝜖
.

Mit der Einführung der Variablen 𝐶𝜇 ergibt sich folgender Zusammenhang
für die Wirbelviskosität:

𝜈𝑡 = 𝐶𝜇
𝑘2

𝜖
, (3.12)

𝐶𝜇 = 1
4.04 + 𝐴 𝑈*𝑘

𝜖

(3.13)

mit

𝐴 = 1
3arccos

(︃
√

6𝑆𝑖𝑗𝑆𝑗𝑘𝑆𝑘𝑖√︀
𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗

)︃
, (3.14)

𝑈* =
√︁

𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 + (Ω𝑖𝑗 − 2𝜖𝑖𝑗𝑘𝜔𝑘) (Ω𝑖𝑗 − 2𝜖𝑖𝑗𝑘𝜔𝑘). (3.15)

Diese Modifikation wirkt sich nach Kistner [45] positiv auf die Produktion
von 𝑘 im Staupunkt einer Profilumströmung aus.

Reynolds-Spannungsmodelle lösen für jede Spannungskomponente eine
eigene Transportgleichung und berücksichtigen dadurch die Anisotropie
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der Strömung. Hierbei wird zwischen impliziten und expliziten Modelltypen
unterschieden [51, 53]. Eine weiterer Modelltyp stellen algebraischen Span-
nungsmodelle (ASM) dar. In der Literatur werden zahlreiche Modelle dieses
Typus beschrieben, z.B. das Modell nach Hellsten [2, 36]. Die verschiedenen
Modellierungsarten werden in weitergehender Fachliteratur beschrieben, z.B.
[77].

Das in dieser Arbeit ebenso verwendete Spalart-Allmaras Turbulenzmodell
wurde für die Luftfahrindustrie entwickelt und hat seine Vorzüge bei un-
strukturierten Lösern im Gegensatz zu anderen Eingleichungsmodellen, wie
das Modell nach Baldwin-Lomax oder Johnson-King [12]. Diese Methode
bestimmt die turbulente Viskosität 𝜇𝑡 mit einer modifizierten kinematischen
Viskosität 𝜈

𝜇𝑡 = 𝜌𝜈𝑓𝑣1 (3.16)

mit der Dichte 𝜌 und der Dämpfungsfunktion 𝑓𝑣1. Die Dämpfungsfunktion
wird aus dem Verhältnis der modifizierten kinematischen 𝜈 zur kinematischen
Viskosität 𝜈 und einer Konstanten 𝑐𝑣1 = 7.1 zu

𝑓𝑣1 = 𝜒3

𝜒3 + 𝑐𝑣1
(3.17)

mit 𝜒 = 𝜈
𝜈 gebildet. Die modifizierte Viskosität wird mit Hilfe der Differen-

tialgleichung (3.18) bestimmt [80].

𝜕𝜈

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝜈

𝜕𝑥𝑖
=𝑐𝑏1(1 − 𝑓𝑡2)𝑆𝜈 + 1

𝜎𝑡

[︁
∇ ((𝜈 + 𝜈) ∇𝜈) + 𝑐𝑏2 (∇𝜈)2

]︁
−
[︁
𝑐𝑤1𝑓𝑤 − 𝑐𝑏1

𝜅2 𝑓𝑡2

]︁(︂𝜈

𝑑

)︂2
+ 𝑓𝑡1Δ𝑈2.

(3.18)

Die Parameter sind von Spalart und Allmaras mit dem Wandabstand 𝑑
definiert worden.

Eine weitere Methode zur Beschreibung der turbulenten Eigenschaften
stellt eine Kombination aus einer Grobstruktursimulation (LES) für den
Bereich der hochaufgelöste Strömung und einer RANS für die Betrachtung
der grob vernetzen Bereiche dar. Diese Art der Modellierung wird De-
tached Eddy Simulation (DES) genannt und verwendet die zuvor genannten
Modellierungsarten im jeweiligen Bereich.
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3.2. Modellierung des Wärmetransports

Bei thermischen Problemstellungen muss neben den Navier-Stokes- und der
Kontinuitätsgleichung die Energieerhaltung erfüllt sein. Diese beschreibt den
Wärmefluss in dem untersuchten System (siehe Kapitel 2.2.1). Der Wärme-
transport wird durch einen Temperaturunterschied innerhalb eines Mediums
bzw. zwischen Medien hervorgerufen. Die Übertragung von Wärme setzt
sich aus drei prinzipiellen Arten zusammen, der Wärmeleitung, der konvek-
tiven Wärmeübertragung und der Wärmestrahlung. Die Wärmestrahlung
spielt bei Strömungen durch Wärmetauschern eine vernachlässigbare Rolle.
Das hat zur Folge, dass bei einer Strömung durch einen Wärmeüberträger
der Wärmefluss mittels Konvektion bzw. Diffusion umgesetzt wird.

Die Energiegleichung aus Kapitel 2.2.1 kann für ein bewegtes Koordinaten-
system in integraler Form angegeben werden: [12]

𝑑

𝑑𝑡

∫︁
𝑉

𝜌𝐸𝑑𝑉 +
∮︁

𝐴

[𝜌𝐻 (�⃗� − �⃗�𝑔) + �⃗�𝑔𝑝] 𝑑�⃗� =

−
∮︁

𝐴

⃗̇𝑞′′𝑑�⃗� +
∮︁

𝐴

�⃗� �⃗�𝑑�⃗� +
∫︁

𝑉

𝑓�⃗�𝑑𝑉 +
∫︁

𝑉

𝑠𝑢𝑑𝑉

(3.19)

mit

� der Totalenergie 𝐸 = 𝐻 − 𝑝/𝜌,

� der Ruheenthalpie 𝐻 = ℎ + |�⃗�|2/2,

� der Enthalpie ℎ = 𝑐𝑝𝑇 mit der Temperatur 𝑇 ,

� den Volumenkräften 𝑓 ,

� dem Wärmeflussvektor ⃗̇𝑞′′,

� dem viskosen Spannungstensor �⃗� ,

� dem Geschwindigkeitsvektor �⃗� und

� dem Geschwindigkeitsvektor des Koordinatensystems �⃗�𝑔.

In diskreter Schreibweise ergibt sich aus Gleichung 3.19

𝑑

𝑑𝑡
(𝜌𝐸𝑉0) +

∑︁
𝑓

{︁[︁
𝜌𝐻 (�⃗� − �⃗�𝑔) + ⃗̇𝑞′′�⃗� − (�⃗� �⃗�)

]︁
�⃗�
}︁

𝑓
=
(︁

𝑓�⃗� + 𝑠
)︁

𝑉0. (3.20)
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Die turbulenten Wärmeströme ⃗̇𝑞′′ müssen bei RANS-Simulation modelliert
werden. Realisiert wird die Modellierung des turbulenten Einflusses mit

⃗̇𝑞′′ = −𝑘𝑒𝑓𝑓 ∇𝑇 (3.21)

in Abhängigkeit der effektiven thermischen Konduktivität. Diese ist durch

𝑘𝑒𝑓𝑓 = 𝑘 + 𝜇𝑡𝑐𝑝

𝜎𝑡
(3.22)

in Abhängigkeit der turbulenten Prandtl-Zahl 𝜎𝑡 und der turbulenten
Viskosität 𝜇𝑡 definiert. Der Wärmefluss im Strömungsinneren ist in diskreter
Form in Gleichung 3.23 mit der metrischen Quantität der Oberfläche

⇀
𝛼

angegeben [12].

⃗̇𝑞′′�⃗� = −𝑘𝑒𝑓𝑓 ∇𝑇�⃗� = −𝑘𝑒𝑓𝑓

[︁
(𝑇1 − 𝑇0) ⇀

𝛼�⃗� + ∇𝑇�⃗� −
(︀
∇𝑇𝑑�⃗�

)︀⇀
𝛼�⃗�
]︁

(3.23)

Modellierung eines Wärmeübertragers

Ein Wärmetauscher kann prinzipiell auf zwei verschiedene Weisen numerisch
dargestellt werden. In STARCCM+ kann die Modellierung des Kühlkör-
pers mit einem

”
single stream“ Modell erfolgen. Mit dieser Methode wird

dem Kühlkörper eine homogene Temperaturverteilung aufgeprägt. Diese
Modellierung ist dementsprechend fehlerbehaftet in Abhängigkeit des Tem-
peraturgradienten innerhalb des Kühlkörpers. Aufgrund der numerischen
Einfachheit der Modellierung, kann mit einem geringen Aufwand eine bekan-
nte Wärmemenge der Strömung entzogen bzw. zugeführt werden. Die
Temperaturverteilung stromab eines Wärmetauscher verhält sich dabei
ungefähr gleich zu der durch einen realen Wärmeübertrager [12]. Trotz
dessen entstehen modellbedingt durch die homogene Temperaturverteilung
Fehler bei der Wärmeübertragung. Diese sind abhängig von den vorliegenden
Temperaturgradienten. Um diese zu vermeiden bzw. minimieren, können
auch beide Fluidströme simuliert werden. Hierzu wird das sogenannte

”
dual

stream“ Modell verwendet. Mit dieser Methode werden beide Strömungsp-
fade, d.h. die kühlende Lüft und das zu kühlende Medium, numerisch
aufgelöst und berechnet. Diese Methode benötigt dadurch einen höheren
numerischen Aufwand, da auch Wechselwirkungen berücksichtigt werden
müssen. In beiden Optionen wird der Wärmefluss in der Energiegleichung
als Quelle bzw. Senke realisiert.
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3.3. Modellierung rotatorischer Bewegung

Für eine thermische Strömung müssen die Erhaltungsgleichungen für Masse
(3.24), Impuls (3.25) und Energie (3.26) erfüllt sein, wie sie in Kapitel
2.2.1 eingeführt wurden. Für den Fall einer instationären Problemstellung,
wie die in dieser Arbeit untersuchte Rotation eines Lüfters, gibt es ver-
schiedene Lösungsansätze für die Modellierung von bewegten Objekten.
Die aufwändigste Möglichkeit ist die, instationäre Effekte in der Simula-
tion zeitlich aufzulösen. Hierzu werden die dynamischen Eigenschaften
der Geometrie wie in der Realität durchgeführt (Kapitel 3.3.1). Andere
Methoden modellieren die Bewegung, hierzu kann eine zusätzliche Kraft auf
das System bzw. einzelne Bereiche davon aufgeprägt werden. Ebenso kann
die Berechnung in einem bewegten Referenzkoordinatensystem erfolgen. In
beiden Fällen werden die zusätzlichen Kräfte mit der Volumenkraft 𝑓𝑖 in
der Impulsgleichung abgebildet. Bei einer Rotationsbewegung handelt es
sich hierbei um die Coriolis- (3.28) und die Zentripetal- bzw. Zentrifu-
galkraft (3.27). Diese sind sogenannte Scheinkräfte, die im unbewegten
Koordinatensystem (Inertialsystem) nicht auftreten. D.h. es handelt sich
hierbei um Kräfte, die auf Grund eines Wechsels des Bezugssystems in den
Erhaltungsgleichungen berücksichtigt werden [84].

𝜕𝜌

𝜕𝑡
+ 𝜕(𝜌𝑢𝑖)

𝜕𝑥𝑖
= 0 (3.24)

𝜌

(︂
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑗

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗

)︂
= 𝑓𝑖 − 𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑖
+ 𝜇

𝜕2𝑢𝑖

𝜕𝑥2
𝑗

(3.25)

𝜌

(︂
𝜕𝑒

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑖

𝜕𝑒

𝜕𝑥𝑖

)︂
= 𝜕

𝜕𝑥𝑖

[︂
𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖

]︂
− 𝑝

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
+ 𝜌𝑞𝑠 + 𝜇Φ (3.26)

Die Zentrifugalkraft (bzw. Fliehkraft) gibt die durch die Trägheit eines
bewegten Körpers verursachte Kraft wieder und wirkt daher in positiver
radialer Richtung von der Rotationsachse aus. Mathematisch wird sie durch
das Produkt aus Zentrifugalbeschleunigung und Masse beschrieben und
ist im dynamischen Gleichgewicht mit der Zentripetalkraft (3.27). Die
Corioliskraft tritt im Gegensatz zur Zentrifugalkraft nur auf, wenn sich eine
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Masse auch in einem rotierenden Relativsystem bewegt. Sie wirkt hierbei
senkrecht zur Bewegungsrichtung der Masse und der Rotationsachse. Sie ist
proportional zu der Masse des bewegten Körpers, der Winkelgeschwindigkeit
des Bezugssystems und der Geschwindigkeit des Körpers (3.28). [84]

𝑓𝑍𝑒𝑛𝑡𝑟𝑖𝑓𝑢𝑔𝑎𝑙 = 𝜌𝜔(𝜔 × �⃗�) = 𝑚
𝑢2

𝑡𝑎𝑛

𝑟
= 𝑓𝑍𝑒𝑛𝑡𝑟𝑖𝑝𝑒𝑡𝑎𝑙 = 𝑓𝑍 (3.27)

𝑓𝐶𝑜𝑟𝑖𝑜𝑙𝑖𝑠 = 𝑓𝑐 = 2𝜌𝜔 × �⃗� (3.28)

mit der tangentialen Geschwindigkeitskomponente 𝑢𝑡𝑎𝑛.

Eine Wärmequelle wird mit dem Term 𝜌𝑞𝑠 in der Energiegleichung berück-
sichtigt. In dieser Arbeit findet durch zwei Wärmeübertrager (Wasser- und
Ladeluftkühler) eine Zuführung von thermischer Energie statt.

3.3.1. Rigid Body Motion - Sliding mesh

Bei einer instationären Betrachtung eines Strömungsproblems mit rotieren-
den Starrkörpern (rigid body), wie einem Lüfter oder einem Rad, wird die
Bewegung der Oberflächen direkt abgebildet. Hierzu wird bei einer reinen
rotatorischen Bewegung eine bewegte Netzstruktur verwendet (sliding mesh).
Das gesamte Strömungsproblem wird in statische und instationäre Bereiche
unterteilt. Die Bereiche sind durch Interfaces miteinander verbunden. Hi-
erbei ist auf einen sauberen Übergang sowie auf die Zellgröße zwischen
den einzelnen Bereichen zu achten. Eine unsachgemäße Vernetzung kann
numerische Divergenz verursachen. Dies kann zum Beispiel durch eine
Bewegung sehr kleiner Zellen entlang großer Zellen verursacht werden. Das
zeitliche Verhalten wird also durch die Verschiebung bzw. Rotation der
einzelnen Gebiete realisiert. Bei jedem Zeitschritt wird entsprechend der
Geschwindigkeit und dem Zeitintervall die instationäre Region des Lüfters
gedreht. Die zeitliche Diskretisierung wird bei rotierenden Bauteilen gewöhn-
lich in Grad Umdrehung pro Zeitschritt angegeben und bewegt sich bei
Lüftern zwischen 1∘ und 10∘ [13, 43, 50, 70, 71, 87]. Bei einer Untersuchung
von Vibrationen der einzelnen Lüfterblätter kann die zeitliche Auflösung
noch detaillierter ausfallen [21].



42 3. Modellierung turbulenter Strömungen durch rotierende Bauteile

Lüfter mit Zargen haben heutzutage zur Strömungsoptimierung, ähnlich
der Turbinen, eine Rückkopplung zwischen Nachlauf und Anströmung.
Diese wird mit einer Labyrinthdichtung realisiert. Dabei stellt sie auch ein
numerisches Problem dar. Die Berandung zu den Lüfterblättern rotiert
mit dem Lüfter, während die äußere Wand still steht. Aufgrund des sehr
schmalen Spalts ergeben sich zwei Möglichkeiten der Vernetzung von diesem
Abschnitt. Entweder die Dichtung wird dem rotierenden Bereich oder dem
stehenden Bereich zugeteilt. Für den Fall, dass sie sich mitbewegt, muss der
äußeren Berandung das stationäre Verhalten als Randbedingung aufgeprägt
werden. Andererseits muss, bei einer statischen Betrachtung des Spalts,
die Rotation der inneren Wand modelliert und dementsprechend abgebildet
werden. In dieser Arbeit konnte festgestellt werden, dass die Variante der
mitbewegten Dichtung realistischere Ergebnisse liefert.

3.3.2. Harmonic Balance

Der Harmonic Balance-(HB) Ansatz wurde von Hall et al. [34] entwickelt
und berechnet zeit-periodische Strömungen, indem das Problem in den
Frequenzbereich transformiert und dort mittels virtuellen Zeitebenen (Har-
monische) gelöst wird. Dieser Ansatz kommt somit aus dem Bereich der
Spektralverfahren und wurde für Turbomaschinen entwickelt, jedoch sind
theoretisch auch andere Strömungsprobleme damit bestimmbar, solange
die Grundbedingung einer zeit-periodische Problemstellung erfüllt wird.
Im Gegensatz zu zeitlinearisierten Lösern wird bei diesem Ansatz auf eine
Linearisierung der Gleichungen verzichtet. Hierdurch entsteht eine Kop-
plung zwischen den einzelnen Frequenzen. Durch diese Kopplung ist es
möglich durch die Verwendung hinreichend vieler Harmonischer (Moden)
die Strömungslösung der nichtlinearen instationären Gleichung in der ge-
wünschten Genauigkeit approximieren zu können. Hierzu wird für jede
Frequenz der Fourierkoeffizient des instationären Residuums der Strömung
mittels einer diskreten Fourier- und Fourierrücktransformation der Strö-
mungsvariablen bzw. der nichtlinearen Residuen berechnet, dies stellt somit
eine Ortsdiskretisierung der Strömungsgleichungen dar. Das entstehende
Gleichungssystem der Harmonischen ist nichtlinear und muss daher mit
einem geeigneten iterativen Verfahren gelöst werden. Wie aus den sta-
tionären sowie instationären Verfahren bereits bekannt, wird hierzu ein
Pseudozeitschrittverfahren verwendet. [16]
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Der Startpunkt des Harmonic Balance - Ansatzes ist dementsprechend die
Darstellung einer realen zeit-periodischen Größe 𝑤(𝑥𝑖, 𝑡), die in Abhängigkeit
von Ort und Zeit steht. Diese Größe wird mit einer trigonometrischen Reihe
über 𝑚 Harmonische über die Periode 𝑇 abstrahiert [12]:

𝑤(𝑥𝑖, 𝑡) = 𝑤0(𝑥𝑖) +
𝑚∑︁

𝑛=1
𝑤2𝑛−1(𝑥𝑖) cos(𝜔𝑛𝑡) + 𝑤2𝑛(𝑥𝑖) sin(𝜔𝑛𝑡) (3.29)

mit:

� der physikalischen Lösung 𝑤(𝑥𝑖, 𝑡) in Abhängigkeit von Ort 𝑥𝑖 und
Zeit 𝑡,

� der Anregungsfrequenz 𝜔,

� der Periode 𝑇 = 2𝜋
𝜔 ,

� der Anzahl an Harmonischen bzw. Moden 𝑚,

� den Fourierkoeffizieten 𝑤𝑛,

� der durchschnittlichen Lösung 𝑤0 an der Stelle 𝑥𝑖 und

� der Anzahl an Zeitebenen 𝑁 = 2𝑚 + 1.

An jedem örtlichen Punkt besteht die Gleichung 3.29 aus 𝑁 Fourierkoef-
fizienten, welche einzeln aus 𝑁 Zeitschritten der kontinuierlichen Funktion
𝑤* = 𝑤(𝑡 = 𝑡𝑘) bestimmt werden. Hierbei steht 𝑘 für ein bestimmtes
Zeitlevel für die Zeit

𝑡𝑘 = 𝑘𝑇

𝑁
. (3.30)

Hiermit lassen sich die einzelnen Terme der Gleichung (3.29) folgendermaßen
schreiben:

𝑤0 = 1
𝑁

𝑁−1∑︁
𝑘=0

𝑤*
𝑘, (3.31)

𝑤2𝑛−1 = 2
𝑁

𝑁−1∑︁
𝑘=0

𝑤*
𝑘𝑐𝑜𝑠(𝜔𝑛𝑡𝑘); 𝑛 = 1...𝑚, (3.32)

𝑤2𝑛 = 2
𝑁

𝑁−1∑︁
𝑘=0

𝑤*
𝑘𝑠𝑖𝑛(𝜔𝑛𝑡𝑘); 𝑛 = 1...𝑚. (3.33)
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Somit kann für das k-te diskrete Zeitlevel der Funktion 𝑤* an einem fixen
Ort aus einem Vektor mit 𝑁 Koeffizienten 𝑤𝑘 bestimmt werden:

𝑤* = 𝑤0 +
𝑚∑︁

𝑛=1

[︂
𝑤2𝑛−1 cos(2𝜋

𝑛𝑘

𝑁
) + 𝑤2𝑛 sin(2𝜋

𝑛𝑘

𝑁
)
]︂

; 𝑘 = 0...𝑁 (3.34)

Mit der zeitlichen Ableitung für jedes Zeitlevel der diskreten Lösung und
pseudo-Zeitschritten kann eine quasi-stationäre Lösung berechnet werden.
Hierzu wird mit Hilfe der zeitlichen Ableitungen ein Transformationtensor
[D] bestimmt:

𝜕𝑤*

𝜕𝑡
= [D]𝑤* (3.35)

mit den Elementen für 𝑖 ̸= 𝑗:

𝐷𝑖𝑗 =2𝜔

𝑁
(3.36)

𝑚∑︁
𝑛=1

𝑛

(︂
𝑐𝑜𝑠

(︂
2𝜋

𝑛𝑖

𝑁

)︂
𝑠𝑖𝑛

(︂
2𝜋

𝑛𝑗

𝑁

)︂
− 𝑠𝑖𝑛

(︂
2𝜋

𝑛𝑖

𝑁

)︂
𝑐𝑜𝑠

(︂
2𝜋

𝑛𝑗

𝑁

)︂)︂
.

Die Elemente (𝐷𝑖𝑖) sind somit null. Der Transformationtensor wird als Quell-
term für die zeitliche Ableitung in den Erhaltungsgleichungen verwendet
und ermöglicht somit das Lösen von diesem Gleichungssystem.

3.3.3. Multiple Refrence Frame

Die MRF Methode (Multiple Reference Frame) modelliert die Rotation
eines Lüfters durch die Nutzung eines bewegten Koordinatensystems. Das
Strömungsproblem wird ähnlich der instationären Modellierung in stationäre
und instationäre Bereiche unterteilt. Ebenso muss speziell in den Über-
gangsbereichen (Bereiche in der Nähe der Interfaces) auf die räumliche
Diskretisierung einen hohen Wert gelegt werden. Aufgrund der stationären
Betrachtung einer instationären Problemstellung, sollte auf ein ausreichend
großes Nachlaufgebiet innerhalb des bewegten Koordinatensystems geachtet
werden.
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Die Berechnung der Strömungsgrößen findet in dem jeweiligen Referenzsys-
tem statt. Hierzu wird folgender Zusammenhang für die Koordinatentrans-
formation der Geschwindigkeiten verwendet:

�⃗�0 = �⃗�𝑃 + �⃗�𝑃 × �⃗� (3.37)

mit

� der Winkelgeschwindigkeit �⃗�𝑃 ,

� der Relativgeschwindigkeit �⃗�𝑃 bezüglich des bewegten Referenzsys-
tems und

� der Absolutgeschwindigkeit �⃗�0 im Inertialsystem.

Mit Hilfe dieser Beziehung lassen sich die Massen- (3.38) und Impulser-
haltung (3.39) in dem bewegten Koordinatensystem darstellen. Hierbei
werden die Scheinkräfte, Coriolis- 𝑓𝑐 (3.28) und Zentrifugalkraft 𝑓𝑍 (3.27),
in der Impulserhaltung berücksichtigt: [12]

∇�⃗�𝑃 = 0, (3.38)

𝜕�⃗�𝑃

𝜕𝑡
+ ∇ (�⃗�𝑃 ⊗ �⃗�𝑃 ) + 𝑑�⃗�𝑃

𝑑𝑡
× �⃗� + 2�⃗�𝑃 × �⃗�𝑃 + �⃗�𝑃 × �⃗�𝑃 × �⃗�

= −∇
(︂

𝑝

𝜌

)︂
+ 𝜈∇∇�⃗�𝑃 .

(3.39)

Die Energiegleichung wird hingegen in STARCCM+ im Inertialsystem mit
den Absolutwerten, berechnet aus den Relativgeschwindigkeiten des be-
wegten Systems, gelöst. Bei der Lösung der Energiegleichung in einem
rotierenden Koordinatensystem müssen die Scheinkräfte, wie in den Impuls-
gleichungen, berücksichtigt werden [4].

Die MRF Methode löst das Strömungsproblem für eine bestimme Blattstel-
lung. Hierdurch ist die Simulation abhängig von der aktuellen Blattstellung
des Lüfters und modelliert damit die Abströmung lokal nicht realitätsge-
treu. Für eine von der Blattstellung unabhängige Simulation kann eine,
wie in Kapitel 1.2 vorgestellte, Mischebene (Mixing Plane) als Interface
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eingesetzt werden. In dieser Ebene werden die Strömungsgrößen in Um-
fangsrichtung gemittelt. Diese Methode hat somit den Vorteil der Unab-
hängigkeit der Blattstellungen, allerdings kann sie Inhomogenitäten stromauf
des Lüfters nicht darstellen. Außerdem kommt es bei dieser Methode zu
Konvergenzproblemen bei Rückströmungen über das Interface. Daher ist
dieses Modell hauptsächlich in Turbinen unter Volllast im Einsatz, wie zuvor
beschrieben.

Eine weitere Möglichkeit für eine realistische Darstellung der mittleren Strö-
mungsgrößen, ist die Simulation mehrerer Blattstellungen mit anschließender
Mittelung der einzelnen MRF Simulationsergebnissen. Dies hat allerdings
einen Anstieg der Rechenzeit zur Folge. Hierbei steigt der Rechenaufwand
linear mit der Anzahl an Stellungen an. Diese Methode kann aufgrund
der weiterhin stationären Betrachtung der Rotation instationäre Effekte
nur bedingt wiedergeben. D.h. instationäre Effekte, wie ein rotierender
Strömungsabriss entgegen der Drehrichtung des Lüfters (rotating stall), kön-
nen nicht beschrieben werden. Somit wird durch die Verwendung mehrerer
Blattstellungen nur der geometrische Einfluss verschiedener Blattstellun-
gen im Bezug zur Umgebung des Lüfters mitberücksichtigt. Es muss
dementsprechend eine Bewertung bezüglich des Mehraufwandes und der
gewünschten Güte erfolgen.



4. Thermische Weiterentwicklung
des MRF-Modells

Bei dem MRF Modell kann der thermische Transport, aufgrund der
Berechnung anhand der stehenden Blattstellung, nur der Geometrie folgen.
Hierdurch entsteht eine inkorrekte Darstellung des Wärmetransports durch
den Lüfter. Das ursprüngliche Einsatzgebiet des MRF Modells, thermische
Turbomaschinen, geht von einer homogenen Temperaturverteilung stromauf
des Ventilators aus. Somit hat das fehlerbehaftete Modell bezüglich des
Wärmetransports in Umfangsrichtung keinen bedeutenden Einfluss auf die
Qualität der Simulation. Auch bei der Übertragung aus dem Bereich der
Turbinen hin zu Ventilatoren bzw. Lüftern liegt in vielen Fällen eine ho-
mogene Temperaturverteilung stromauf der Rotationsbewegung vor. Somit
muss in diesen Strömungsproblemen dem Wärmetransport über den Lüfter
keine größere Beachtung zukommen.

Bei einer Anströmung mit einer inhomogenen Temperaturverteilung aller-
dings kann das MRF in seiner herkömmlichen Form den Wärmetransport
nicht korrekt wiedergeben. Aus diesem Grund muss eine Weiterentwicklung
der thermischen Betrachtung des rotierenden Bereichs erfolgen. Durch
Untersuchungen von thermischen Strömungen durch Turbinen konnten
Butler et al. [10], Dorney und Davis [18] bzw. Ong und Miller [67] zeigen,
dass lokale Temperaturspitzen über Turbinenstufen erhalten bleiben. Durch
die Erhaltung der Strukturen kann in Näherung angenommen werden,
dass sich die Temperatur wie ein passiver Skalar über die Turbinenstufe
verhält. Der Temperaturausgleich des Fluides innerhalb des Lüfters (dem
Rotationsgebiets) spielt dementsprechend eine untergeordnete Rolle. Für
diesen Fall kann der Transport der Wärme mittels der Geschwindigkeiten
und der Verweilzeit des Fluides innerhalb der rotierenden Region bestimmt
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werden. Die Verweilzeit Δ𝑡 beschreibt hierbei das Zeitintervall, welches das
Fluid benötigt um die Lüfterregion zu durchströmen und wird durch

Δ𝑡 = Δ𝑠

𝑢0(𝑠) (4.1)

mit der Absolutgeschwindigkeit 𝑢0(𝑠) entlang eines Stromfadens mit der
Laufvariablen 𝑠 definiert. Für einen Axiallüfter ist für die Verweilzeit nur die
axiale Geschwindigkeitskomponente 𝑢𝑎𝑥 sowie die axiale Komponente der
Wegstrecke Δ𝑥 entscheidend. Damit ergibt sich folgender Zusammenhang
für die durchschnittliche Verweilzeit des Fluids durch einen Axiallüfter:

Δ𝑡 = Δ𝑥

𝑢𝑎𝑥
. (4.2)

Aus der Aufenthaltszeit des Fluides innerhalb des Abschnitts und der tangen-
tialen sowie der radialen Geschwindigkeitskomponenten kann der Transport
der Wärme in Umfangs- Δ𝜑 und radialer Richtung Δ𝑟 bestimmt werden.
Die lokalen Unzulänglichkeiten des MRF-Ansatzes [73], bedingt durch die
stationäre Lüfterstellung, erfordern die Bestimmung der mittleren Werte mit
den in Umfangsrichtung gemittelten Geschwindigkeitskomponenten durch
die in [73] vorgestellten Formeln:

Δ𝜑 = 𝑢𝑡𝑎𝑛

𝑟𝑚
Δ𝑡 = 𝑢𝑡𝑎𝑛

𝑟𝑚

Δ𝑥

𝑢𝑎𝑥
, (4.3)

Δ𝑟 = 𝑢𝑟𝑎𝑑Δ𝑡 = 𝑢𝑟𝑎𝑑
𝑢𝑎𝑥

Δ𝑥
. (4.4)

Die Mittelung muss allerdings nicht zwangsläufig über den gesamten Lüfter
erfolgen. Bei einer inhomogenen Strömung in radialer sowie in Umfangsrich-
tung kann der Lüfter in einzelne Unterregionen für den Wärmetransport
unterteilt werden. Die Anwendung dieser Modellierung kann mit Hilfe der
schematischen Darstellung 4.1 veranschaulicht werden. Hier wird vereinfacht
ein Lüfter innerhalb einer Rohrleitung dargestellt. Der Wärmetransport

über den Lüfter wird zwischen den Ebenen 1 und 2 mittels der gerade
beschriebenen Methode modelliert. Zur Berechnung werden die durch-
schnittlichen Geschwindigkeiten und die axiale Wegstrecke benötigt. Die
Geschwindigkeiten werden mit Hilfe einer MRF-Simulation und einer Mit-
telung in Umfangsrichtung ermittelt. Die Mittelung dieser Werte erfolgt
in Teilbereichen. Diese Unterteilung des Lüfterabschnittes (Abb. 4.2(a))
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Abbildung 4.1.: Schematische Darstellung eines Ventilators innerhalb einer
Rohrleitung mit zwei Hilfsebenen

kann, wie in Abbildung 4.2(b) beispielhaft dargestellt, in beliebiger Anzahl
durchgeführt werden. Die axiale Wegstrecke ergibt sich aus dem Abstand

der beiden Ebenen 1 und 2 . Durch das Einfügen dieser Werte in die
Gleichungen 4.3 und 4.4 kann die Rotation und die Translation in radialer
Richtung bestimmt und somit der Wärmetransport über den Lüfter als
passiver Skalar modelliert werden.

(a) Einheitlicher Bereich (b) Unterteilung in radialer
Richtung

Abbildung 4.2.: Schemtatischer Schnitt durch den Lüfterbereich [73]





5. Isothermer Lüfterprüfstand

Der erste Prüfstand dient der Ermittlung der Strömung in Abhängigkeit
ausschließlich der Lüftergeometrie inklusive der Zarge sowie dem Einfluss
eines anschließenden Bauteils. Stromab des Lüfters kann eine Prallplatte
(PP) angebracht werden. Der untersuchte Lüfter ist in Rotationsrichtung
unregelmäßig. Die unregelmäßige Form spiegelt sich in zwei Punkten wider,
zum einen gibt es eine Versperrung durch die Zarge im oberen und unteren
Bereich des Lüfters, wobei diese Versperrungen unterschiedliche Ausmaße
besitzen. Zum anderen ist die Zufuhr zum Lüfter rechteckig und nicht rund,
diese Form ist durch die im Normalfall angebrachten Wärmetauscher im
PKW erforderlich. Zur Untersuchung dieser beiden Inhomogenitäten wird
der Prüfstand, wie in Abbildung 5.1 zu sehen, auf die absolut notwendigen
Bauteile reduziert, so dass eine nahezu ungestörte An- sowie Abströmung
realisiert werde kann. Es bleibt allerdings die Geometrie der Lüfterblätter
erhalten. Diese haben eine jeweils leicht variierende Sichelung und die
Teilung ist ebenso nicht konstant.

Abbildung 5.1.: Prüfstand am Fachgebiet für Strömungsmaschinen

Das Ziel der Untersuchung ist eine Analyse verschiedener numerische Mod-
elle zur Beschreibung einer isothermen Strömung durch einen Lüfter. Hierbei
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werden verschiedene Netzauflösungen sowie Modellierungsansätze miteinan-
der verglichen. Zusätzlich zur Analyse des realen Lüfters wird eine rein
numerische Betrachtung eines idealisierten Lüfters ohne Störquellen durchge-
führt. Die numerischen Simulationen des idealisierten Lüfters werden mit
der Betrachtung eines einzelnen Schaufelkanals realisiert und mit Simulati-
onen des gesamten vereinfachten Lüfters verglichen. Für die Validierung des
realen Lüfters dienen in diesem Prüfstand PIV-Messungen zur Bestimmung
des Geschwindigkeitsfeldes stromab des Lüfters sowie Druckmessungen, die
den Totaldruckaufbau beschreiben. Beschrieben werden die Messdaten in
Kapitel 5.2, die dazu gehörende Numerik in Kapitel 5.3.

5.1. Prüfstandsaufbau

Für die Untersuchung des Geschwindigkeitsfeldes stromab des Lüfters wird
ein möglichst symmetrischer, geschlossener Strömungskanal erstellt. In
Abbildung 5.2 ist der Aufbau schematisch dargestellt, der Auslass und
Einlass sind wiederum mittels eines Rückführkanals miteinander verbunden,
dieser ist in der Skizze nicht dargestellt. In der Rückführung ist eine Drossel,
ein Hilfsgebläse und eine Beruhigungskammer mit eingeschlossen.

Abbildung 5.2.: Schematische Darstellung: Isothermer Prüfstand

In der Skizze ist ein rotationssymmetrisches Rohr als Einlass angebracht,
welches sich zu einem rechteckigen Querschnitt verengt. Anschließend
ist der Lüfter befestigt. Wie in Abb. 5.3 dargestellt, kann stromab des
Lüfters eine Prallplatte (Durchmesser 𝐷𝑃 𝑃 = 52 mm) im Abstand von ca.
100 mm montiert werden. Das Halterungssystem des Lüfters ist um die
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Rotationsachse des Lüfters drehbar verbaut. Die Messebene befindet sich
mittig zwischen Lüfter und Prallplatte.

Abbildung 5.3.: Geometrischer Aufbau: Prallplatte

Zur Realisierung eines Stereo-PIV-Systems werden seitlich zwei Kameras
angebracht (Abbildung 5.4). Hierdurch kann neben der zweidimensionalen
Geschwindigkeitsanalyse auch die Geschwindigkeitskomponente in Haupt-
strömungsrichtung ermittelt werden.

(a) Seitenansicht (b) Kamerasicht

Abbildung 5.4.: Illuminierte Messebene [73]
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5.2. Experimentelle Untersuchung

Das strömungsmechanische Verhalten des Axiallüfters wird in dem isother-
men Prüfstand am Fachgebiet für Strömungsmaschinen (FSM) von Dipl.-Ing.
P. Mattern untersucht [25]. Hierzu werden PIV- sowie LDA- Messungen
durchgeführt.

Die LDA-Messungen dienen zur Untersuchung der Homogenität der Anströ-
mung des Lüfters sowie der Bestimmung des Turbulenzgrades stromauf des
Lüfters. Mit Hilfe dieser Daten werden die numerischen Randbedingungen
generiert. Hierzu werden 1D-LDA Geschwindigkeitsmessungen durchgeführt.
Systembedingt werden hierzu Messungen zur Bestimmung der Axial- und der
Umfangskomponente durchgeführt. Es sind insgesamt sieben Messpunkte
entlang des Radius 50 mm stromauf des Einlasses des Lüfters zu erfassen.
Der Messbereich ist in Abbildung 5.5 gezeigt. Bedingt durch den Prüfstands-
aufbau, sowie die feste Brennweite des LDA-Systems können nur Punkte
im Bereich der Schaufeln erfasst werden.

Abbildung 5.5.: Bereich der LDA-Messung

Die Untersuchung der Anströmung mit Hilfe des LDA-Aufbaus ergibt einen
nahezu linearen Anstieg der axialen Geschwindigkeitskomponenten mit
zunehmendem Radius von ca. 2 bis 3 m/s. Zur Untersuchung der Strömung
wird der zweidimensionale Turbulenzgrad bestimmt, dieser berechnet sich
wie in Kapitel 2.3 gezeigt aus den Schwankungsgrößen der Axialen- (𝑢′

𝑎𝑥)
und der Umfangskomponenten (𝑢′

𝑎𝑥) des Geschwindigkeitsvektors zu

𝑇𝑢 =

√︁
𝑢′2

𝑎𝑥 + 𝑢′2
𝑢

𝑢𝑎𝑥
(5.1)

und liegt im Kernbereich bei ca. 5 %. Zu den Rändern hin nimmt dieser
Wert zu.
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Abbildung 5.6.: Geometrische Beziehung bzgl. Nabenmittelpunkt [mm]

Das Geschwindigkeitsfeld stromab des Lüfters wird mittels PIV-Messungen
ermittelt. Die Analyse der nicht homogenen Geometrie wird mit zwei System-
konfigurationen untersucht. Diese unterscheiden sich durch den Einbau
einer Prallplatte, wie sie in Abbildung 5.3 zu sehen ist. Die Messtechnik
wird für den oberen Lüfterbereich installiert. Aufgrund eines erheblichen
Mehraufwands und einer besseren Fixierung der genauen Messposition,
wurde der Lüfter um 180∘ um die Rotationsachse gedreht um einen zweiten
(unteren) Messbereich zu analysieren. Der Fehler durch diesen Umbau und
damit nicht realen Einfluss der Gravitation wird als äußerst gering und
somit vernachlässigbar angenommen. Die Position der Messebene sowie der
Prallplatte wird in Abbildung 5.6 aufgezeigt.

Betriebspunkte

Eine Erstellung der Lüfterkennlinie einzelner Messpunkte für die Konfigura-
tion mit Prallplatte liefert in entdimensionierter Darstellung eine gute Über-
einstimmung für zwei verschiedene Lüfterdrehzahlen (1000 rpm und 1500
rpm). Die frei abströmende Konfiguration zeigt ein etwas unterschiedliches
Verhalten gegenüber der versperrten. Speziell bei deutlich höherem Volu-
menstrom kann diese Konfiguration, wie in Abbildung 5.7 zu sehen ist, einen
Druckaufbau realisieren. In diesem Schaubild werden die Kennlinien mit
der dimensionslosen Druckzahl Ψ über der dimensionslosen Volumenzahl
Φ aufgetragen. Als Betriebspunkt wird der Schnittpunkt der Kennlinien
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(Volumenzahl Φ = 0.08) ausgewählt. Dies soll gewährleisten, dass alle Ver-
suchsdurchführungen bei einem möglichst identischen Betriebsverhalten des
Lüfters realisiert werden können. Die Durchführung der PIV-Untersuchung
im Schnittpunkt der Kennlinien ist allerdings aufgrund von Vibrationen
der Anlage nur bedingt möglich. In diesem Operationspunkt sind zwar die
beiden Konfigurationsmöglichkeiten sehr ähnlich, allerdings verursachen die
Vibrationen eine Unschärfe der PIV-Messwerte und damit eine erhebliche
Unsicherheit bei der Analyse. Aus diesem Grund werden die Betriebspunkte
der PIV Messungen leicht auf der Kennlinie nach links zu einem etwas
geringeren Massenstrom verschoben (Volumenzahl Φ = 0.073 − 0.076).

Abbildung 5.7.: Lüfterkennlinien verschiedener Konfigurationen anhand der
Druckzahl über der Volumenzahl nach [25]

Aufgrund der Lüftersteuerung auf Basis des Netzteils weichen die Betrieb-
spunkte minimal von einander ab. Die Abweichungen betragen hierbei
ca. 1 % des Volumenstroms bei einer Differenz von weniger als fünf Um-
drehungen in der Minute, damit liegen sie innerhalb der Genauigkeit der
Versuchsanlage, diese liegt bei der Volumentstrommessung bei 1 - 2 % und
der Druckmessung von 1 - 2 Pa. Im Folgenden werden die Abkürzungen
mPP und oPP für die beiden Einbauzustände

”
mit“ und

”
ohne Prallplatte“

eingeführt. Aus diesem Grund sowie der Prüfstandanpassung zur Messung
des oberen und des unteren Quadranten werden insgesamt vier Messreihen
mit nahezu identischen Betriebspunkten (Φ = 0, 073 − 0, 076) bei 1500 rpm
gefahren und mittels Stereo-PIV analysiert. Der Volumenstrom liegt hierbei
für die oPP Versuche bei ca. 0, 49 m3/s bei einem statischen Druckauf-
bau von ca. 10 mmWS (≈ 98 Pa). Die mPP-Messreihen werden bei ca.
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�̇� = 0, 50 m3/s mit der Totaldruckdifferenz von ca. 11,2 mmWS (≈ 110
Pa) gefahren.

Ergebnisse der PIV-Messung

Die PIV-Messung wird mittels einer phasengemittelten Analyse ver-
schiedener Stellungen des Laufrads realisiert. Hierzu werden die Stellungen
des Laufrades einzeln betrachtet, die Positionierung erfolgt durch eine
Drehung von 30∘. Somit wird für eine identische Anströmung der jeweiligen
Position der Lüfterblätter das Abströmverhalten des gesamten Laufrads
vermessen und ein mittleres Strömungsverhalten aufgezeichnet.

Ein stark abweichendes Bild der Strömung ergibt sich bei einem Vergleich
zwischen der oberen und der unteren Lüfterhälfte. In der unteren Region
übt die Zarge eine höhere Sperrwirkung auf den Lüfterquerschnitt aus.
Betrachtet man die Verteilung der Absolutgeschwindigkeit (Abb. 5.8 zeigt
den Einbauzustand ohne PP) wird dies ersichtlich. Generell erreichen die
Geschwindigkeiten im versperrten Fall (180∘) nur ca. 50 % im Vergleich
zum oberen Bereich.

Abbildung 5.8.: Vergleich der Absolutgeschwindigkeit oPP zwischen nor-
malen [0∘] (links) und versperrtem Einbau [180∘] (rechts) [25]

In der Abbildung 5.9 sind die Magnitude [𝑚𝑎𝑔] sowie die Geschwindigkeits-
komponenten (axiale [𝑢𝑎𝑥], tangentiale [𝑢𝑢] und radiale [𝑢𝑟𝑎𝑑]) beispielhaft
für die Messreihe mit eingebauter Prallplatte für den oberen Lüfterbereich
dimensionslos dargestellt. Die weiteren drei Messreihen Abb. A.1 - A.3 sind
im Anhang aufgeführt.
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Die Entdimensionierung erfolgt nach Natarajan und Hangan [60] bzw. Islam
und Imram [42] mit Hilfe der maximalen Geschwindigkeitskomponenten
innerhalb der Messebenen, hierbei werden die Reflektionen des Lüfters nicht
berücksichtigt. Die Entdimensionierung ermöglicht eine bessere Relation
zu den Simulationen durch die Neutralisierung der Messgenauigkeit der
Volumenstrommessung, welche eine Ungenauigkeit entlang der x-Achse
der Ventilatorenkennlinie verursacht. Die Untersuchung für die ungestörte
Ausströmung ergibt für den oberen (unversperrten; Abb. A.2) sowie den
unteren (versperrten; Abb. A.3) Bereich einen tendenziell ähnlichen Ver-
lauf der Geschwindigkeitskomponenten. Mit zunehmenden Radius nehmen
alle drei Geschwindigkeitskomponenten und damit dementsprechend die
Magnitude zu. Im unversperrten oberen Bereich (0∘) sind allerdings die
Werte deutlich höher und nehmen im äußeren Messbereich wieder ab. Diese
Abnahme ist im versperrten unteren Bereich (180∘) nicht zu beobachten.

Die Strömungsanalyse mit der Prallplatte als Störkörper liefert ein ähnliches
Bild für die axiale sowie die radiale Geschwindigkeitskomponente (Abb.5.9
und Abb.A.1). Die tangentiale allerdings hat ihr Maximum in beiden
Fällen im Bereich der Nabe und nimmt mit zunehmendem Radius ab. Die
Magnitude liefert daher in Nabennähe ein lokales Maximum. Nach einem
Bereich mit niedrigeren Werten erreicht sie ein zweites Maximum und sinkt
zur Zarge hin wie bei der ungestörten Abströmung wieder ab.

Fazit der Messung am isothermen Prüfstand

Bei den Ergebnissen konnte festgestellt werden, dass die anströmseitige Ge-
ometrie sich sehr stark auswirkt und das Geschwindigkeitsfeld maßgeblich
beeinflusst. Dies wird insbesondere bei einem Vergleich der Geschwindigkeits-
komponenten bei den Einbauzuständen

”
0 Grad“ und

”
180 Grad“ unabhängig

von der Prallplatte ersichtlich. Die Geometrie unterscheidet sich hierbei
vor allem in der Zarge, so dass diese an der oberen Seite und der unteren
Seite den Lüfter versperrt. Allerdings fallen diese Versperrungen sehr un-
terschiedlich aus, der obere Bereich (0∘) wird deutlich geringer versperrt
als der untere. Dies wirkt sich direkt auf das Geschwindigkeitsfeld aus, so
dass in diesem Bereich die Strömung tendenziell in radialer Richtung eine
langsamere Entwicklung der Geschwindigkeitskomponenten vorweist. Neben
dem Verlauf der Geschwindigkeit sind auch deutlich langsamere Bereiche
zu verzeichnen. Außerdem ist die Halterung des Lüfters nicht rotationssym-
metrisch und die Motorsteuerung wird in einem einzelnen Kabelschacht
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(a) Magnitude (b) Axiale Geschwindigkeitskomponente

(c) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

(d) Radiale Geschwindigkeitskomponente

Abbildung 5.9.: Isothermer Prüfstand - PIV Messung: normierte
Geschwindigkeitskomponenten mPP 0∘
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realisiert. Inwiefern die einzelnen Bauteile die Strömung beeinflussen, kann
mit diesem Aufbau nicht weitergehend untersucht werden. Hierzu müsste die
Geometrie für einzelne Varianten analysiert werden, was für die numerische
Untersuchung allerdings nur eine Nebenrolle spielt und daher hier nicht
weiter betrachtet wird. Wie in dem Bericht

”
Experimentelle Untersuchung

zur Strömung an einer PKW-Kühlereinheit“ [25] ausgeführt wird, konnte
durch die beschriebene Versuchsdurchführung festgestellt werden, dass die
unsymmetrische Anordnung der Lüfterblätter keine erkennbare Bedeutung
für das mittlere Geschwindigkeitsfeld hat.

5.3. Numerische Abbildung des isothermen
Lüfterprüfstand

Die numerische Betrachtung des PKW-Lüfters erfolgt an der in Abb. 5.10
dargestellten Modellierung. Die numerische Untersuchung des isothermen

(a) Frontansicht (b) Rückansicht [73]

Abbildung 5.10.: Dreidimensionale Darstellung der CAD-Daten des Lüfters

Lüfterprüfstands dient der Analyse von Modellierungsmethoden zur Beschrei-
bung von Rotationsbewegungen und dem allgemeinen Strömungsverhaltens
eines in einem PKW verbauten Axiallüfters. Für eine erste Bewertung wird
ein Lüfter rein numerisch betrachtet. Hierzu wird ein Schaufelblatt aus
dem in Abb. 5.10 dargestellten, realen Lüfter herausgelöst. Als einzige
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Inhomogenität in dem idealisierten Lüftermodell bleibt ein Teil der Verstre-
bungen stromauf des Lüfters erhalten (Abb. 5.11). Anschließend werden
die Untersuchungen an dem realen Prüfstand durchgeführt.

(a) Blickrichtung: stromauf (b) transparente Ansicht

Abbildung 5.11.: Dreidimensionale Darstellung der CAD-Daten eines
Kuchenstücks mit symmetrischer Anordnung der Lüfterblätter

Idealisierter Lüfter

Für den idealisierten Strömungskanal durch den Lüfter wird der Bereich
Anströmung sowie der Nachlauf vereinfacht. Dies hat das Ziel eine bis auf
die Verstrebung homogene Strömung zu ermöglichen. Die Verstrebung wird
allerdings rotationssymmetrisch betrachtet. In Realität sind die Streben
wie die Lüfterblätter unsymmetrisch angeordnet. Der reale Lüfter erfährt
im Nabenbereich eine starke Rückströmung. Diese kann mit dem Harmonic
Balance Ansatz in der aktuellen Implementierung im Bereich des Interface zu
Konvergenzproblemen führen. Für eine erste Untersuchung dieses Ansatzes
wird das Rechengebiet für eine erhöhte Stabilität, wie in der Abbildung 5.12
dargestellt, abstrahiert.

Die Untersuchungen werden für zwei Betriebspunkte durchgeführt. Bei
diesen unterscheiden sich maßgeblich die Drehzahlen und dementsprechend
auch der Massenstrom. Zum einen wird die Drehzahl 𝑛 = 1500 rpm aus der
Untersuchung des realen Prüfstand übernommen, zum anderen wird ein Be-
triebspunkt der den Turbomaschinen näher kommt gewählt. Dieser besitzt
eine deutliche höhere Drehzahl 𝑛 = 5100 rpm. Für diesen Strömungsfall



62 5. Isothermer Lüfterprüfstand

(a) Blickrichtung: Stromab (b) Seitenansicht

1 Einlass

2 stehende Wand

3 Interface

4 Auslass

5 periodisches Inter-
face

6 reibungsfreie
Wand

Abbildung 5.12.: Rechengebiet des idealisierten Lüfters nach [62]

wird das Mixing Plane Modell (MPM) als Referenz für einen sehr effizien-
ten Modellierungsansatz der Rotationsbewegung von Strömungsmaschinen
eingesetzt. Auf Grund der von Iakunin et al. [41] gezeigten Schwäche,
inhomogene Temperaturverteilungen nicht wiedergeben zu können, und
den für Strömungsmaschinen untypischen Betriebszustand (Rückströmung
auf Grund Verblockungen, deutlich niedrigere Drehzahlen im Vergleich
zu Turbomaschinen) wird auf diese Methode in der thermischen Analyse
verzichtet.

Zur Analyse der Simulationen werden die Geschwindigkeitsverteilungen
in vier Schnittebenen miteinander verglichen. Diese sind in Abb. 5.13
graphisch dargestellt. Die Beschreibung der Strömung erfolgt neben den
lokalen Geschwindigkeiten anhand des Massenstroms bzw. des Druckaufbaus
und verschiedener Druckprofile entlang des Lüfterblattes. Im Folgenden
wird die Schnittebene (4) für die Analyse gewählt, hier treten die Einflüsse
der verschiedenen Modellierungen am deutlichsten in den Vordergrund. Die
Ebene befindet sich stromab des Interface zwischen der Rotationsebene
und dem Auslass. Eine detaillierte Analyse der Strömung wird in der im
Rahmen dieser Arbeit entstandenen Diplomarbeit [62] durchgeführt.
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Abbildung 5.13.: Analysierte Schnittebenen im idealisierten Lüfter

Die Turbulenzmodellierung bei Gesamtfahrzeugmodellen findet standard-
mäßig mit dem realisierbaren k-𝜖 Turbulenzmodell statt. Auf Grund der
erfolgreichen Analysen im Bereich der Turbomaschinen des Harmonic Bal-
ance Ansatzes mit dem Modell nach Spalart und Allmaras (z.B. Gopinath et
al. [30]), werden die Simulationen mit diesem Turbulenzmodell durchgeführt.
Zur Bestimmung des Einflusses des Turbulenzmodells wird eine zusätzliche
MPM Simulation mit dem realisierbaren k-𝜖 hinzugezogen. Im Folgenden
werden die Simulationen beschrieben, hierbei werden die Verteilungen der
Absolutgeschwindigkeiten und der axialen Geschwindigkeitskomponente
dargestellt. Die Verteilungen in radialer und tangentialer Richtung sind im
Anhang beigefügt.

In Abbildung 5.14 werden die Geschwindigkeitsverteilungen stromab des
Rotationsbereichs dargestellt. Hierbei zeichnet sich ein typisches Bild für die
Geschwindigkeitsverteilung eines Axiallüfters ab. Im inneren nabennahen
Bereich liegt ein Starkörperwirbel vor. Mit steigendem Radius erreicht die
tangentiale Geschwindigkeitskomponente ein Maximum und der Starkörper-
wirbel geht in einen Potentialwirbel über. Das Deckband ist fest mit den
Rotorblättern verbunden und bewegt sich dementsprechend mit. Hierdurch
steigt die Geschwindigkeit wieder an (siehe Abbildung A.7(b)). Die radiale
Geschwindigkeitskomponente (Abbildung A.7(a)) ist in Nabennähe ungefähr
bei null, teilweise auch leicht negativ. Mit wachsendem Radius steigt sie
konstant bis kurz vor der Zarge an. Die axiale Geschwindigkeitskomponente
verläuft sehr homogen (Abbildung 5.14(b)). An der Zarge wird die Strömung
in radialer und axialer Richtung auf Grund der Haftbedingung gestoppt.
Die Verteilung der Absolutgeschwindigkeit wird in der Abbildung 5.14(a)
dargestellt.
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(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.14.: Idealisierter Lüfter: k-𝜖 MPM mit einem Lüfterblatt -
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4

Das Mixing Plane Modell wird im Folgenden mit dem Spalart-Allmaras
Turbulenzmodell angewendet. Die Geschwindigkeitsverteilungen werden in
Abb. 5.15 für die Simulation eines Schaufelblattes und in Abb. 5.16 des
gesamten Lüfters dargestellt. Ein Vergleich zwischen der Simulation eines
einzelnen Schaufelblattes und des gesamten Lüfters ergibt ein nahezu identis-
ches Bild der Strömung. Leichte Unterschiede können bei den periodischen
Randbedingungen im Bereich der Nabe festgestellt werden. Ein Vergleich
der Simulationen mit dem Spalart-Allmaras Turbulenzmodell mit der zuvor
dargestellten Berechnung mit dem k-𝜖-Modell ergibt nur einen marginalen
Unterschied der beiden Turbulenzmodelle. Die Simulation mit dem k-𝜖-
Modell sowie die des gesamten Lüfters (Spalart-Allmaras) verhalten sich im
Bereich der Nabe im Vergleich zur Simulation nur eines Lüfterblattes mit
dem Spalart-Allmaras Modell etwas homogener. Die Strömung innerhalb des
Lüfters sowie die Druckverteilung entlang des Lüfterblattes verhalten sich
für die verschiedenen Modellierungen in nahezu allen Bereichen qualitativ
gleich [62] und wird hier nicht weiter diskutiert.
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(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.15.: Idealisierter Lüfter: MPM (ein Lüfterblatt, Spalart-
Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4

(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.16.: Idealisierter Lüfter: MPM (gesamter Lüfter, Spalart-
Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4
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Das in Kapitel 3.3.3 vorgestellte MRF-Modell realisiert die Rotationsbe-
wegung identisch zu dem MPM, allerdings werden die Strömungsgrößen
stromab des Lüfters zirkular nicht gemittelt. Dies hat zur Folge, dass die
lokale Position des Lüfterblattes in den Geschwindigkeitsverteilungen, wie
in Abbildung 5.17 für den gesamten Lüfter zu sehen ist, sehr unsymmetrisch
wiedergegeben werden. Die Verteilung spiegelt somit genau die Anzahl der
Blätter wider. Das Strömungsverhalten der MRF Simulation entspricht den
Ergebnissen von Sahili et al. in [76].

(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.17.: Idealisierter Lüfter: MRF (gesamter Lüfter, Spalart-
Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4

Die Geschwindigkeits- und Druckverteilungen verhalten sich bei den Simu-
lationen des Harmonic Balance Ansatzes unter der Verwendung von einer
(Abb. 5.18) bzw. zwei Moden (Abb. 5.19) sehr ähnlich. Beide Simu-
lationsarten zeigen in diesem Zusammenhang ein rotationssymmetrisches
Verhalten der Strömung. Allerdings bildet sich stromab des Lüfters in der
Nähe der Nabe im Gegensatz zur Simulation der MPM eine sehr regelmäßige
Stärkung bzw. Abschwächung der Geschwindigkeitskomponenten ab. Im
äußeren Bereich des Lüfterblattes kann dies nur bei der Verwendung von
zwei Moden festgestellt werden. Dies ist auf die Verstrebung zurückzuführen.
Bei einer Mode ist dieser Einfluss nicht so deutlich sichtbar.
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(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.18.: Idealisierter Lüfter: HB mit einer Mode (ein Lüfterblatt,
Spalart-Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Ebene 4

(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.19.: Idealisierter Lüfter: HB mit zwei Moden (ein Lüfterblatt,
Spalart-Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Ebene 4
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Die instationäre Betrachtung liefert eine Geschwindigkeitsverteilung die eine
relativ homogene Struktur darstellt, wie in Abbildung A.13 gezeigt wird.
Hierbei stellt sich eine Struktur ähnlich zum Harmonic Balance Ansatz
heraus. Allerdings fällt diese Struktur weniger deutlich aus. Die Vermutung
liegt nahe, dass bei der Verwendung einer höheren Anzahl von Moden sich
diese Struktur annähert. Allerdings nimmt bei der Simulation mit dem HB-
Ansatz die Rechenzeit mit der Anzahl der Moden sehr stark zu und beraubt
sich hierdurch seiner Vorzüge gegenüber der instationären Simulation.

(a) Absolutgeschwindigkeit (b) Axiale Komponente

Abbildung 5.20.: Idealisierter Lüfter: URANS (Spalart-Allmaras)
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4

Wie die Tabelle 5.1 zeigt, gibt es im Bereich des Druckaufbaus und des sich
einstellenden Massenstroms nur geringe Abweichungen. Für die Beschrei-
bung der Luftströmung innerhalb eines KFZs bzw. für die thermische
Absicherung ist die richtige Voraussage des Massenstroms durch den Lüfter
von entscheidender Bedeutung. Dieser muss sich bei einer Aufteilung in
eine Um- und Durchströmung selbstständig einstellen. Die beste Überein-
stimmung des Massenstroms mit der instationären RANS stellt sich bei der
Harmonic Balance Simulation mit zwei Moden ein.

Die Simulationen beim zweiten Betriebspunkt zeigen ein nahezu identisches
Verhalten bezüglich der Unterscheidungen der einzelnen Simulationsmetho-
den und werden aus diesem Grund hier nicht weiter dargestellt. Durch die
Vorgabe des Massenstroms am Einlass, ist für diesen Betriebspunkt der
Druckaufbau die interessierende Größe, hier zeigt sich wieder der Harmonic
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Balance Ansatz mit der geringsten Abweichung zur URANS. Eine genaue
Beschreibung beider Betriebspunkte ist [62] zu entnehmen.

Der zeitliche Aufwand der HB ist allerdings deutlich höher als bei den bisher
standardmäßig verwendeten quasi-stationären Modellen. Daher muss für
den jeweiligen Anwendungsfall separat bewertet werden, ob die genauere
aber deutlich aufwändigere Methode lohnenswert eingesetzt werden kann.

Simulationsmethode �̇�[kg/s] Δ𝑝𝑡[Pa] Turbulenzmodell

MPM 0,188 34,3 Spalart-Allmaras

MPM (ges. Lüfter) 0,188 36,7 Spalart-Allmaras

MRF (ges. Lüfter) 0,189 34,4 Spalart-Allmaras

MPM 0,187 34,8 k-𝜖

HB (1 Mode) 0,191 34,8 Spalart-Allmaras

HB (2 Moden) 0,192 35,3 Spalart-Allmaras

URANS 0,192 34,3 Spalart-Allmaras

Tabelle 5.1.: Totaldruckaufbau über den idealisierten Lüfter mit unter-
schiedlichen Simulationsmethoden bei 1500 rpm

Realer Lüfter

Für die weitere Analyse der Strömung wird der isotherme Lüfterprüfstand
aus Kapitel 5.2 entsprechend der Abbildung 5.21 modelliert. Hierzu wird
die Querschnittsverengung am Einlass, der Lüfter und die Auslasskammer
in die numerische Darstellung aufgenommen. Optional kann eine Prallplatte
stromab des Lüfters identisch zum Experiment angebracht werden. Zur
Ermöglichung einer sauberen An- und Ausströmung werden jeweils die Ein-
bzw. Auslassflächen extrudiert.

Für die numerische Betrachtung erfolgt eine Untersuchung verschiedener
Vernetzungen des Prüfstandes anhand des Zustandes ohne Prallplatte. Hier-
bei wird das Rechengebiet in drei Bereiche unterteilt und vernetzt. Die in
Abbildung 5.22 dargestellte Unterteilung hat sich als robuste herausgestellt.
In Abbildung 5.23 werden die normierten Geschwindigkeitskomponenten von
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Abbildung 5.21.: Isothermer Lüfterprüfstand - Rechengebiet

verschiedenen Vernetzungen (8, 12 und 18 Mio. Zellen) der instationären
RANS sowie einer DES entlang der horizontalen Radiallinie stromab des
Lüfters in der Messebene dargestellt. Die Geschwindigkeitskomponenten
werden für eine saubere Analyse mit den Maxima normiert. Dabei ist
festzustellen, dass sich die einzelnen Auflösungsstufen und die DES ähnlich
zueinander verhalten. Allerdings weicht der Geschwindigkeitsverlauf von
Netz A (gelb) deutlich von Netz B (rot), Netz C (blau) und von der DES
(grau) ab. Die Netze B und C sowie die DES (≈ 18 Mio. Zellen) unterschei-
den sich stromab des Lüfters nur unwesentlich voneinander und legen ein
nahezu identisches Verhalten dar. Aus diesem Grund wird für die weitere
Untersuchung des isothermen Prüfstandes sowie später des thermischen
Prüfstandes die Vernetzungsmethode von Netz B ausgewählt. Diese umfasst
im isothermen Prüfstand ca. 12 Mio. Zellen anstelle von ca. 18 Mio. Zellen
bei der höchsten Auflösungsstufe (Netz C). Die Untersuchung der Leistung
des Lüfters ergibt unter Berücksichtung der einzelnen Auflösungsstufen den
in der Tabelle 5.2 aufgeführten Totaldruckaufbau.

1 Einlass 2 Lüfter 3 Nachlauf

Abbildung 5.22.: Isothermer Lüfterprüfstand - Aufteilung in drei Regionen
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Vernetzungsmethode Netz A Netz B Netz C DES

Totaldruckaufbau 𝛿𝑝𝑡 [Pa] 125 121 120 120

Tabelle 5.2.: Totaldruckaufbau über den Lüfter von drei URANS (unter-
schiedliche Netzauflösung) und einer DES mit der Drehzahl 𝑛=1500 rpm

(a) axiale Geschwindigkeits-
komponente

(b) tangentiale Geschwindig-
keitskomponente

(c) radiale Geschwindigkeits-
komponente

Abbildung 5.23.: Betriebspunkt oPP: Vergleich verschiedener Netzauflö-
sungsstufen (URANS) mit einer DES anhand normierten Geschwindigkeits-
komponenten in der Messebene 46 mm stromab des Lüfters
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Die DES stellt eine weitere Methode zur Modellierung der wandnahen Be-
reiche dar, kann allerdings keinen bedeutenden Mehrwert für die Simulation
liefern. Auf Grund des numerischen Aufwands kann diese Methode in den
weiteren Testständen nicht weiter verfolgt werden, deshalb wird folgend
die DES nicht weiter betrachtet. Eine weitere Verfeinerung der Simula-
tionsmethode hin zu einer LES ist bedingt durch die komplexe Geometrie
und die begrenzte Rechenkapazität nicht realisierbar. Neben der lokalen
Rechenkapazität sollen in dieser Arbeit numerische Methoden untersucht
werden, die in industriellen Anwendungen, wie der Druchströmung eines
KFZ, eingesetzt werden können. Eine notwendige räumliche und zeitliche
Auflösung ist allerdings selbst in dem vergleichbar simplen Prüfstandaufbau
momentan nicht realisierbar und dementsprechend auch in industriellen
Anwendungen nicht anwendbar.

Die instationäre Betrachtung der Strömung zeigt stromab des Lüfters ein
etwas untypisches Bild für einen Axiallüfter. In den Abbildungen 5.24
und 5.25 werden die Geschwindigkeitskomponenten des Strömungsfalls mit
eingebauter Prallplatte in einer Ebene 46 bzw. 50 mm und in 5.26 der
freien Ausströmung 47 mm stromab der Zarge dargestellt. Wie schon in
der experimentellen Untersuchung zeigt sich, dass der PKW-Lüfter keine
rotationssymmetrische Ausströmung erzeugt. Die Ursache liegt an der
Verblockung an der oberen und unteren Seite durch die Zarge stromauf der
Lüfterblätter und der inhomogenen Verstrebung inklusive dem Kabelkanal.
Der Einfluss der Bauform des Nachlaufgebiets kann auf die Kernströmung,
dem Bereich direkt stromab dem Lüfter, als gering angenommen werden.
Mit Abstrichen kann trotz dessen die typische allerdings in diesem Fall nicht
ganz homogene Ringstruktur eines Axiallüfters wahrgenommen werden. Zur
Berandung der Kammer hin wird der Wandeinfluss größer und es bildet sich
ein typisches Strömungsverhalten in einem Rechteckkanal mit einer stärker
ausgeprägten Strömung an den Ecken. Diese Ausbildung ist allerdings nicht
durch die Reibung der Wände begründet, sondern liegt an der kreisförmigen
Geometrie stromauf. Zwischen den beiden dargestellten Ebenen (Abb. 5.24
und Abb. 5.25) zeigt sich für die blockierten Auslassströmung eine starke Än-
derung der axialen Geschwindigkeitskomponente. So nimmt das Maximum
in Hauptströmungsrichtung etwas ab und die Geschwindigkeitsverteilung
wird etwas gleichmäßiger.
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(a) Absolutgeschwindigkeit (b) axiale Komponente nach [73]

(c) tangentiale Komponente nach [73] (d) radiale Komponente

Abbildung 5.24.: URANS isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt mPP,
Geschwindigkeitsverteilung der Messebene 46 mm stromab des Lüfters
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(a) Absolutgeschwindigkeit (b) axiale Komponente

(c) tangentiale Komponente (d) radiale Komponente

Abbildung 5.25.: URANS isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt mPP,
Geschwindigkeitsverteilung der Messebene 50 mm stromab des Lüfters



5.3. Numerische Abbildung des isothermen Lüfterprüfstand 75

Einen sehr großen Unterschied ergibt das Entfernen bzw. das Anbringen
der Prallplatte. Obwohl die radiale Geschwindigkeitskomponente in der
Strömung mit Prallplatte, wie die Abbildung 5.24 (d) zeigt, sehr groß ist
und den größten Anteil in der Strömung darstellt, ergibt sich eine große
Veränderung durch das Entfernen der Platte. Ohne die Versperrung im
Nachlauf (Abb. 5.26) fällt die radiale Geschwindigkeitskomponente deutlich
höher aus und die tangentiale Komponente hat ein deutlich breiteres Band
mit hohen Werten. Insgesamt ist die Strömung deutlich zentrischer in ihrem
Verhalten im Vergleich zum Zustand ohne Prallplatte. Hierbei kann man
davon ausgehen, dass die Prallplatte eine Ausbildung eines Rückströmgebiets
zentral stromab des Lüfters verhindert. Diese drängt, wie die Variante ohne
Prallplatte zeigt, die Strömung zu den Außenwänden hin.



76 5. Isothermer Lüfterprüfstand

(a) Absolutgeschwindigkeit (b) axiale Komponente

(c) tangentiale Komponente (d) radiale Komponente

Abbildung 5.26.: URANS isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt oPP,
Geschwindigkeitsverteilung der Messebene 47 mm stromab des Lüfters
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Die instationären Ergebnisse stellen die Referenz für die quasistationären
Modelle dar. Untersucht werden im Folgenden die Modellierungen aus dem
idealisierten Lüfter.

Die Simulationen des MRF Modells am Strömungszustand mit Prallplatte
zeigen eine starke Abhängigkeit der Position der Lüfterblätter und
ergeben eine unphysikalische Geschwindigkeitsverteilung direkt stromab
des Lüfters. Hierbei zeigt sich in Abbildung 5.27 beispielhaft für die axi-
ale Geschwindigkeitskomponente eine starke Inhomogenität. Dabei bilden
sich Strukturen, die jedes einzelnes Blatt wiedergeben. Bei einer Rotation
der Lüfterblätter um 30∘ rotiert die Struktur mit (Abbildung 5.28). Die
MRF Methode kann somit für eine Analyse im direkten Einflussbereich der
Lüfterblätter nicht erfolgen, dies wird vor allem durch die Gegenüberstellung
zu dem Ergebnis der URANS deutlich (Abbildung 5.29). Die Totaldrucker-
höhung liegt mit ca. 125 Pa etwas über der instationären Betrachtung und
weicht somit um weniger als 4 % von den zuvor angegeben Werten ab.

Abbildung 5.27.: MRF isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt mPP,
Geschwindigkeitsverteilung 47 mm stromab des Lüfters
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Abbildung 5.28.: MRF isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt mPP,
Lüfterstellung um 30∘ rotiert - Geschwindigkeitsverteilung 47 mm stromab
des Lüfters

Abbildung 5.29.: URANS isothermer Lüfterprüfstand: Betriebspunkt mPP,
Geschwindigkeitsverteilung der Messebene 47 mm stromab des Lüfters [73]
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Wie auch schon zuvor am idealisierten Prüfstand zeigt sich die Schwäche des
MRF Modells an der Darstellung der lokalen Strömungsgrößen in dem direk-
ten Einflussbereich der rotierenden Geometrie. Aus diesem Grund werden
auch das Mixing-Plane Modell (MPM) und der Harmonic Balance Ansatz
(HB) untersucht. Bei der Durchführung beider Modelle mit der aktuellen
Implementierung in STARCCM+ werden, wie zuvor am idealisierten Lüfter,
Konvergenzprobleme festgestellt. Diese haben ihren Ursprung an der Rück-
strömung zentral über das Interface zwischen Nachlaufkammer und Lüfter.

Abbildung 5.30.: HB isother-
mer Lüfterprüfstand: n >1500
rpm ohne Prallplatte

Daraufhin wird der Harmonic Balance
Ansatz bei einem anderen Betriebspunkt un-
tersucht. Prinzipiell ist eine Untersuchung
der realen Geometrie mit dem HB möglich
und die typische Struktur eines Axiallüfters
inklusive der inhomogenen Einflüsse der
Zarge etc. ist auch darstellbar (Abb. 5.30).
Hierzu darf allerdings keine zu große Rück-
strömung über das Interface vorliegen. Dies
ist in realen Anwendungsfällen oft nicht
gegeben. Damit ergibt sich für den HB die
unzufriedene Feststellung, dass er für ein
Strömungsproblem mit Rückströmgebieten
im direkten Bereich von Interfaces in der
momentanen Implementierung nicht einsetz-
bar ist. Inwiefern das Problem an der direkten Implementierung, dem HB
allgemein bei Rückströmungen oder dem hier eingesetzten Interface liegt
kann in dieser Arbeit nicht festgestellt werden und stellt somit eine offene
Fragestellung bezüglich der möglichen Behebung der Konvergenzproblematik
mit dem HB dar.

Für eine Simulation mit möglichst geringen numerischen Aufwand, aber
realistischen Ergebnissen, wird eine weitere Methode in Betracht gezogen.
Wie zuvor gezeigt, stellt sich bei der Berechnung mit dem MRF Modell ein
ähnliches Druckverhältnis wie bei der instationären Berechnung ein. Bedingt
durch den geometrisch feststehenden Lüfter ergibt sich eine unrealistische
lokale Geschwindigkeitsverteilung. Es liegt damit nahe, den Vorteil des
quasi-stationären Modells bezüglich der geringeren Rechenzeit und der
Darstellung der globalen Werte für sich nutzbar zu machen.

Im Folgenden werden mehrere Blattstellungen mit dem MRF Modell
simuliert und die Ergebnisse gemittelt betrachtet. Zwischen den einzel-
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nen Rotorstellungen liegt jeweils eine Winkelverschiebung um 30∘. Es ergibt
sich damit eine Geschwindigkeitsverteilung die mit zunehmender Anzahl von
Blattstellungen sich dem mittleren Geschwindigkeitsprofil der instationären
Betrachtung angleicht. Beispielhaft wird dies in Abbildung 5.31 für die
axiale Geschwindigkeitskomponente mit bis zu sechs Blattstellungen gezeigt.
Vom Ausgangspunkt einer einzigen Blattstellung (Abb. 5.27) tendiert die
Strömung mit zunehmender Anzahl an MRF Simulationen zu einem realis-
tischeren lokalen Verhalten. Auf Grund der unterschiedlichen Blattstel-
lungen stellt sich jeweils eine andere Verblockung durch die Verstrebungen
und der Zarge ein. Diese verursacht eine Schwankung des Druckaufbaus
von unter 1 Pa, somit kann der Druckaufbau als näherungsweise konstant
betrachtet werden. Es stellt sich bei der Betrachtung direkt heraus, dass
der Unterschied zwischen den einzelnen Mittellungen zwischen einer, zwei
und drei Stellungen relativ groß ausfällt. Bei der Betrachtung mit mehr als
drei Rotorstellungen hingegen fallen die Unterschiede immer geringer aus.
Eine Abwegung zwischen der Genauigkeit gegenüber dem Rechenaufwand,
dieser steigt linear mit jeder Simulation an, ergibt ein Optimum bei drei
Rotorstellungen.
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(a) zwei Blattstellungen (b) drei Blattstellungen [73]

(c) vier Blattstellungen (d) fünf Blattstellungen

(e) sechs Blattstellungen

Abbildung 5.31.: Mittelung der axialen Geschwindigkeitskomponente von
MRF-Simulationen mit Prallplatte mit verschiedenen Blattstellungen: Ro-
tation des Lüfters um 30∘ bei 1500 rpm 47 mm stromab des Lüfters

5.4. Diskussion

Am isothermen Prüfstand erfolgen wie zuvor erwähnt auch Messungen
des Totaldrucks. Hierzu wird eine Untersuchung der Abhängigkeit des
Druckaufbaus vom Volumenstrom numerisch mit Hilfe der quasi-stationären
MRF Methode durchgeführt. Hierzu wird der Massenstrom um ca. 3 %
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erhöht, dies liegt etwas über der Messgenauigkeit des Volumenstroms und
berücksichtigt damit ebenso die Druckmessung. Der Totaldruckaufbau der
Simulation folgt dem typischen Verlauf einer Lüfterkennlinie und beträgt
mit dem erhöhten Massenstrom ca. 107 Pa. Hierdurch wird ein Unter-
schied der Totaldruckerhöhung von 3 Pa zwischen der Berechnung und der
Messung erreicht. Auf Basis der Messgenauigkeit des gesamten Prüfstands
kann somit nur eine Überprüfung der Plausibilität der numerischen Ergeb-
nisse erfolgen. So liegt bei der numerischen Betrachtung des isothermen
Prüfstands mit Prallplatte bei der URANS ein Druckunterschied von ca.
120 Pa, bei dem MRF Ansatz von ca. 125 Pa vor. In der experimentellen
Untersuchung erhalten wir eine Totaldruckerhöhung von ca. 110 Pa, damit
liegt die instationäre Berechnung unterhalb einer Abweichung von 10 %, die
quasi-stationäre mit ca. 14 % etwas höher. Die Messgenauigkeit des Volu-
menstroms kann zu einem leicht unterschiedlichen Betriebspunkt zwischen
der Numerik und den Experimenten führen. Wie zuvor in Abbildung 5.7
gezeigt wurde, ist der Druckaufbau stark abhängig von dem Volumenstrom
und kann bei kleinen Variationen dementsprechend abweichen. Für den
Vergleich der Geschwindigkeit ergibt diese Analyse, dass die Strömungs-
größen in entdimensionierter Form betrachtet werden müssen um somit den
Einfluss der Messgenauigkeit zu minimieren.

Die Untersuchung des Geschwindigkeitsfeldes im idealisierten Lüfter zeigt
eine gute Übereinstimmung der einzelnen Simulationsmethoden mit der Aus-
nahme des MRF Modells. Dieses kann die lokalen Geschwindigkeiten nur in
Abhängigkeit der jeweils festgelegten geometrischen Position des Laufrades
bestimmen. Diese Schwachstelle kann das MPM durch die Mittelung in
Umfangsrichtung neutralisieren, allerdings werden hierdurch auch lokale
Einflüsse von Störkörpern minimiert. So kann das MPM den Einfluss der
Verstrebung stromauf des Lüfters nicht lokal wiedergeben. Dieses Modell ist
hierdurch sehr gut geeignet bei einer störungsarmen Strömung durch einen
Lüfter. Der HB Ansatz kann diese Einflüsse mitberücksichtigen und liefert
der instationären Betrachtung das nächstliegende Ergebnis, allerdings mit
einer Steigerung des numerischen Aufwands [62].

Die experimentelle und numerische Betrachtung des realen isothermen Prüf-
stands zeigt eine große Inhomogenität in Umfangsrichtung des Lüfters. Die
asymmetrische Sichelung und Teilung hat allerdings auf das Abströmver-
halten nur einen geringen Einfluss. Die ungleichmäßige Abströmung hat
den Ursprung auf der anströmseitigen Geometrie. Der Einschnitt, den
die Zarge im oberen und unteren Bereich des Lüfters in den Strömungs-
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querschnitt durchführt, ist hierbei die größte und eine klar definierbaren
Quelle des inhomogenen Verhaltens. Zusätzlich stellen allerdings auch die
Verstrebung und der Kabelbaum eine Störgröße dar. Neben diesen geo-
metrischen Eigenschaften wird die Strömung durch die Veränderung des
Strömungskanals stromauf sowie stromab des Lüfters beeinflusst. Dies ist
insbesondere bei der Betrachtung der numerischen Ergebnisse in Wandnähe
sichtbar. Der Einfluss einer weiteren Störgröße im Nachlauf des Lüfters
kann genauer gezeigt werden. Diese Störung wird durch das Anbringen
einer Prallplatte generiert. Dabei stellt sich heraus, dass die Strömung mit
Prallplatte zentrischer verläuft und somit weniger auffächert, als in der
freien Ausströmung. Hierbei ist nicht die Stauwirkung der Prallplatte als
entscheidende Quelle auffällig, vielmehr verhindert die Platte die Entstehung
eines größeren Rückströmgebiets stromab des Lüfters. Diese Zirkulation
in der freien Nachlaufströmung verursacht eine stärkere Umlenkung der
Ausströmung als die Stauwirkung der Platte.

Die numerische Betrachtung des isothermen Prüfstands zeigt, dass die
quasi-stationären Modelle, die im idealisierten Zustand gute Ergebnisse
geliefert haben (MPM und HB), in der realen Anwendung auf Grund
von Rückströmungen (Stauwirkung der Prallplatte bzw. Rezirkulation)
Konvergenzprobleme verursachen. Bei einem Betriebspunkt mit relative
niedrigem Anteil einer Rückströmung kann der HB Ergebnisse produzieren,
allerdings ist er in der aktuellen Implementierung in einem System wie
dem hier vorliegenden nicht zu empfehlen. Ein Vergleich zwischen den
instationären numerischen und experimentellen Ergebnissen zeigt, dass
diese stark voneinander abweichen. So kann zwar der tendenzielle Ver-
lauf der Geschwindigkeitskomponenten wiedergegeben werden, allerdings
verlaufen die numerischen Ergebnisse tendenziell deutlich zentrischer als
die experimentellen. In den Abbildungen 5.32 und 5.33 wird dieses Ver-
halten durch die Darstellung der einzelnen Geschwindigkeitskomponenten
entlang drei radialen Geraden gezeigt. Die Geraden sind hierbei im oberen
Bereich der Strömung gewählt und stellen eine vertikale sowie eine um 15∘

in beide Richtungen gedrehte Radiale dar. Das zu zentrische Verhalten
der Simulationen kann zum einen auf die unterschiedlichen Einflüsse der
Einbausituation, welche sich sehr stark auf die Strömung auswirken, und
somit der Modellierung der einzelnen Bauteile, aber auch dem begrenzten
Darstellungsvermögen der Turbulenzmodellierung im wandnahen Bereich
zurückzuführen sein. In der CFD wird deshalb eine zusätzliche Betrachtung
mittels einer DES durchgeführt, diese stellt im wandnahen Bereich eine
RANS und im Strömungsinneren eine LES dar. In diesem Fall können aller-
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(a) Winkel: -15∘ (b) Winkel: Senkrechte (c) Winkel: +15∘

Abbildung 5.32.: Vergleich der normierten Geschwindigkeitskomponenten
entlang drei Radialen im Betriebszustand mPP: Messebene 0∘

(a) Winkel: -15∘ (b) Winkel: Senkrechte (c) Winkel: +15∘

Abbildung 5.33.: Vergleich der normierten Geschwindigkeitskomponenten
entlang drei Radialen im Betriebszustand oPP: Messebene 0∘

dings keine nennenswerten Verbesserungen durch das Anwenden der DES,
welche das Spalart-Allmaras Modell für den RANS-Bereich verwendet,erzielt
werden. Es besteht hierdurch die begründete Vermutung, dass die Strömung
an der Hinterkante der Lüfterblätter und somit der Abströmwinkel nur
unzureichend mit einem Turbulenzmodell realisiert wird. Eine exakte Bes-
timmung des Abströmwinkels ist laut Dalbert [14] selbst bei einer axialen
Turbine, die keine nennenswerte radiale Komponenten besitzt, numerisch
nur grob zu ermitteln. Für eine genauere Untersuchung müsste somit der
Modellierungsgrad verringert werden, dies ist allerdings mit den aktuell zur
Verfügung stehenden Ressourcen nicht durchführbar.
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Anschließend an die Untersuchung des Geschwindigkeitsfeldes stromab des
Lüfters werden thermische Analysen durchgeführt. Sie dienen zum einen als
Validierungsdaten für numerische Untersuchungen, zum anderen wird mit
Hilfe dieser Experimente das Verständnis des thermischen Verhaltens vertieft.
Hierzu wird ein thermischer Prüfstand der Daimler AG (in Sindelfingen)
genutzt, welcher in Abbildung 6.1 dargestellt ist. Der zu untersuchende
Lüfter ist hierbei der gleiche wie im zuvor beschriebenen isothermen Prüf-
stand. Für die Untersuchung werden zwei Betriebspunkte des Lüfters sowie
verschiedene Möglichkeiten der Wärmezufuhr untersucht, diese werden im
Folgenden genauer erläutert. Zuvor allerdings wird ein kleiner Überblick
über den eingesetzten Prüfstand gegeben. Nach der Angabe der Randbe-
dingungen werden die Ergebnisse betrachtet und diskutiert.

(a) Außenansicht [73] (b) Aulasskammer: Wasserkühler

Abbildung 6.1.: Thermischer Prüfstand (Mercedes Benz, Sindelfingen)

Für die Untersuchung des Wärmetransports über den Lüfter werden ver-
schiedene Konfigurationen der Wärmezufuhr sowie unterschiedliche Betriebs-
punkte der einzelnen Bauteile verwendet. Hierzu werden ein Wasser- und
ein Ladeluftkühler als Wärmequellen eingesetzt. Der Ladeluftkühler bedeckt
in diesem Fall nur den unteren Bereich des Lüfters und stellt damit eine
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inhomogene Wärmequelle dar. Der einzusetzende Wasserkühler hingegen
erstreckt sich über den gesamten Querschnitt des Lüfters. Außerdem werden
zwei Drehzahlen des Lüfters untersucht. Hierbei wird die Lüfterdrehzahl von
1500 rpm, welche zuvor am isotherme Prüfstand analysiert wurde, und die
maximale Drehzahl des Lüfters von 2500 rpm untersucht. Diese stellt den
Betriebspunkt der

”
langsamen Bergfahrt“ und damit die höchste Belastung

des Lüfters im PKW dar. Stromab des Lüfters wird für die thermische
Analyse eine Messebene mit insgesamt 92 Messpunkten erstellt.

6.1. Experimentelle Untersuchung

Der thermische Lüfterprüfstand (Abb. 6.1) befindet sich in dem Daim-
ler Werk in Sindelfingen. Es handelt sich hierbei um einen Prüfstand
der geschlossenen Bauart. Die Anlage besteht aus zwei Kammern sowie
einer Rückführung. Zwischen den beiden Kammern werden die zu unter-
suchenden Module eingebaut. Diese bestehen standardmäßig aus einer
Kombination aus Wärmetauschern und Lüftern, zusätzlich können auch
verschiedene Versperrungen bzw. zusätzliche Objekte integriert werden. In
der Abb. 6.2 wird der schematische Aufbau des Prüfstandes skizziert. In
dieser Studie werden vier Modulaufbauten untersucht, diese setzten sich aus
einem Ladeluft- (LLK), dem Wasserkühler (WK), einem Kondensator, einer
Versperrung stromauf des Kondensators, einem Lüfter und einer Prallplatte
(Durchmesser 𝐷 = 515 mm) zusammen. Diese vier Varianten werden in
Abbildung 6.3 dargestellt. Der Aufbau des Prüfstandes wird neben den
beiden Fotografien in Abb. 5.2 im Anhang in Abb. B.1 illustriert. Hierbei
werden die beiden Kammern, der Einbau eines Kühlmoduls sowie die An-
schlussmöglichkeiten der Kühlmittelleitungen gezeigt. Die Lufttemperatur
sowie der Volumenstrom werden vor dem Lüfter bzw. in der Rückführung
gemessen. Der statische Druck liegt bei der gesamten Anlage beim Umge-
bungsdruck und damit bei ca. 1 bar. Die Temperatur der Luft wird in
der Rückführung geregelt und liegt bei konstanten 19, 5 ∘C stromauf des
Kühlmoduls.

Im Folgenden wird auf die für die Problemstellung wichtigsten Messungen
genauer eingegangen. Die Nomenklatur für die einzelnen Versuche sind mit
den Tabellen B.1 und B.2 bereits eingeführt. Hier werden ebenso die einzel-
nen Betriebspunkte der Wärmetauscher mit den jeweiligen Wärmemengen
und Wärmeströmen und die Betriebspunkte des Lüfters angegeben.
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Abbildung 6.2.: Thermischer Prüfstand: Schematischer Aufbau [73]

(a) Modul A:
- Ladeluftkühler
- Kondensator
- Wasserkühler
- Lüfter
- Prallplatte

(b) Modul B:
- Kondensator
- Wasserkühler
- Lüfter
- Prallplatte

(c) Modul C:
- Versperrung
- Kondensator
- Wasserkühler
- Lüfter
- Prallplatte

(d) Modul C
ohne Prallplatte:
- Versperrung
- Kondensator
- Wasserkühler
- Lüfter

Abbildung 6.3.: Thermischer Prüfstand: Schematische Darstellung der vier
Variationen des Kühlmoduls

Messergebnisse und Auswertung

Mit der Modulkonfiguration A werden Untersuchungen mit verschiedenen
Wärmequellen und zwei Lüfterdrehzahlen untersucht. Hierbei wird die
Drehzahl 𝑛 als Randbedingung aus dem isothermen Prüfstand (siehe Kapi-
tel 5.2) sowie dem thermisch hochbelasteten Fahrzustand der langsamen
Bergfahrt entnommen. Hierbei zeigen die Temperaturverteilungen ein quali-
tativ ähnliches Bild für die beiden Drehzahlen. Unter der ausschließlichen
Verwendung des Ladeluftkühlers als Wärmequelle findet die Wärmezufuhr
im unteren Bereich stromauf des Lüfters statt. Stromab des Lüfters wird
eine radial und tangential verschobene Temperaturschliere detektiert. Die
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(a) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 7, 3 kW) (b) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 7, 3 kW)
und WK (�̇� = 15, 7kW)

Abbildung 6.4.: Thermischer Prüfstand: experimentell bestimmte Lufttem-
peraturverteilung - Modul A (1500 rpm)

Abbildungen 6.4(a) und 6.5(c) zeigen den Einfluss der Lüfterdrehzahl und
damit des Massenstroms auf die Temperaturverteilung. Diese ermöglichen
unter der Wärmezufuhr �̇� = 7, 3 kW das Aufzeichnen eines prinzipiell
ähnlichen Musters. In beiden Fällen ist ein starker Temperaturgradient zu
erkennen mit jeweils zwei Extrema im linken und rechten unteren Quadran-
ten des Messgitters. Hierbei werden die Bereiche der hohen Temperaturen
im Vergleich zur Position der Wärmeeinleitung in der Drehrichtung des
Lüfters sowie in radial positiver Richtung transportiert. Im Bereich der Nabe
sind die Temperaturen nahezu unverändert bzw. leicht erhöht verglichen
mit der Eintrittstemperatur in Kammer I. Mit den äußeren Messstellen kann
auch in den oberen Quadranten ab der Zarge eine Temperaturerhöhung
festgestellt werden. Bei zusätzlicher Wärmezufuhr durch den Wasserkühler
über den gesamten Querschnitt stromauf des Lüfters steigen die Tempera-
turen insgesamt an und die Differenzen werden kleiner, allerdings bleibt die
prinzipielle Verteilung gleich wie bei der reinen Wärmeübertragung durch
den Ladeluftkühler, wie den Abbildungen 6.4(b) und 6.5(d) entnommen
werden kann. Ebenso wird dieser prinzipielle Temperaturverlauf bei einem
höheren Wärmeeintrag durch den Ladeluftkühler widergespiegelt, siehe
hierzu Abbildungen 6.5(a) und 6.5(b).
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(a) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 21 kW) (b) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 21 kW)
und WK (�̇� = 27, 6 kW)

(c) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 7, 3 kW) (d) Wärmezufuhr über LLK (�̇� = 7, 4 kW)
und WK (�̇� = 27, 4 kW)

Abbildung 6.5.: Thermischer Prüfstand: experimentell bestimmte Lufttem-
peraturverteilung - Modul A (2500 rpm)
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Mit dem Modul A wird der Wasserkühler vereinfachend als homogene
Wärmequelle angesehen, in dem in der bisherigen Ergebnisbetrachtung nicht
auf den Temperaturgradienten entlang des Wärmeübertragers eingegangen
wurde. Speziell bei numerischen Simulationen kann bei der Modellierung
mit einem konstanten Wärmefluss über das gesamte Modul, wie in Kapitel
1.1 beschrieben, ein nicht zu vernachlässigbarer Fehler entstehen. Um diese
Inkorrektheit zu untersuchen werden weitere Versuche an der Variante B des
Kühlmoduls durchgeführt. Hierzu wurde der Ladeluftkühler aus dem Modul
A entfernt, womit sichergestellt wird, dass der Temperaturgradient nicht
durch den zusätzlichen Widerstand im unteren Bereich beeinflusst wird.
Das Kühlmedium des Wasserkühlers durchströmt hierbei dem Kühlkreislauf
von 1 nach 2 , wie in Abbildung 6.6 gezeigt wird.

Abbildung 6.6.: Durchströmungsrichtung des WK aus Fahrersicht

Es werden zwei unterschiedliche Wärmeeinträge mit jeweils zwei Kühlmit-
telmassenströmen mit der Lüfterdrehzahl 𝑛 = 1500 rpm untersucht. Für
beide Fälle ergibt sich ein ähnliches Temperaturverhalten, so dass hier
beispielhaft die beiden Kühlmittelmassenströme für einen Wärmeeintrag
von ca. �̇�𝑊 𝐾 ≈ 28 kW aufgeführt werden. Unter der Verwendung eines
hohen Kühlmittelmassenstrom kann im direkten Abströmbereich des Lüfters
ein Temperaturgradient von weniger als 1 K festgestellt werden (Abbildung
6.7(a)). Im äußeren Zargenbereich fällt die Temperatur innerhalb eines
schmalen Bands in Bezug auf die Temperaturmessstellen im inneren Bereich
sehr stark ab (ca. 5 K). Bei Verringerung des Kühlmittelmassenstroms
werden Temperaturdifferenzen bis zu 20 K sichtbar bei einer durchschnit-
tlichen Erwärmung der Luft über den Kühler von ca. 45 K (Abbildung
6.7(b)). Der Anstieg des Temperaturgradienten, unter der gleichen Menge
an zugeführter Energie, folgt auf eine Änderung der Wassertemperaturen
im Kühler. Durch das Herabsenken des Kühlmittelmassenstroms steigt die
Temperaturdifferenz über den Kühler proportional an. Die Verschiebung
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der Extrema bildet sich direkt in der Lufttemperaturverteilung ab. Der
Temperaturgradient im Bereich der Zarge verhält sich sehr unterschiedlich,
im Bereich des Einlasses des Kühlmittels ist er etwas höher, auf der Seite des
Auslasses hingegen ist er geringer als bei zuvor gemessenen sehr einheitlichen
Temperaturen mit dem hohen Kühlmittelmassenstroms.

(a) Wärmezufuhr über WK
(�̇� = 27, 7 kW; �̇� = 16, 2 kg/h)

(b) Wärmezufuhr über WK
(�̇� = 27, 6 kW; �̇� = 1, 1 kg/h)

Abbildung 6.7.: Thermischer Prüfstand: experimentell bestimmte Lufttem-
peraturverteilung - Modul B (1500 rpm)

Fazit

Die Analysen der experimentellen Untersuchungen zeigen einen hohen Tem-
peraturgradienten zwischen einzelnen Sektoren. Bei der ausschließlichen
Wärmezuführ über den Ladeluftkühler (Abb. 6.4(a) und 6.5(c)) ergibt sich
eine relativ einheitliche Temperaturverteilung in dem oberen Lüfterbereich
und einen schnellen Temperaturanstieg zu den beiden unteren Quadranten.
Ebenso zeigen die Temperaturverteilungen der Untersuchungen an Modul
B eine deutliche Abgrenzungen zwischen Sektoren mit unterschiedlichen
Temperaturen. Der Temperaturgradient kann bei den Experimenten mit
niedrigem Kühlmittelmassenstrom nahezu unverändert stromab des Lüfters
detektiert werden, dies wird im Besonderen in Abbildung 6.7(b) deutlich.
Dies führt zu der Schlussfolgerung, dass Temperaturfahnen über einen Lüfter
erhalten bleiben und die Vermischung innerhalb diesem Bereich eine unter-
geordnete Rolle spielt. Der Temperaturausgleich erfolgt dementsprechend
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erst stromab. Dies bestätigt die Forschungen von Butler et al. [10], Dorney
und Davis [18] bzw. Ong und Miller [67] an Turbinen. Somit lässt sich
schlussfolgern, dass die Temperatur sich innerhalb des Lüfters rein passiv
verhält und sie in diesem Bereich der Strömung ohne bedeutenden Tem-
peraturausgleich mit der umgebenden Strömung folgt. Hiermit wird die
Gültigkeit der grundlegenden Voraussetzung für die in Kapitel 4 vorgestellte
Methode zur Modellierung des Wärmetransports in einem Axiallüfter er-
bracht. Für eine numerische Betrachtung des Wärmetransports bedeutet
dies, eine vereinfachte Darstellung der Temperatur innerhalb des Lüfters als
passiver Skalar. Allerdings muss der genaue Transport bestimmt werden.
Hierzu werden die Temperaturextrema und die Bereiche mit hohen Tem-
peraturgradienten betrachtet. Diese befinden sich stets in einer ähnlichen
Region trotz unterschiedlicher Drehzahl und Massenstrom. Somit muss der
Wärmefluss in Abhängigkeit beider Randbedingungen betrachtet werden.
Eine Möglichkeit zur Bestimmung der radialen und tangentialen Temper-
aturverschiebung geht über die Berechnung der Verweilzeit innerhalb des
Lüfters, wie in Kapitel 4 beschrieben wird.

Neben diesen Erkenntnissen zeigt im speziellen die Untersuchung von Modul
B den entstehenden Fehler bei einer Betrachtung eines Wärmeübertragers
mit einem homogenen Wärmeflussmodell. Bei einem hohen Kühlmittelstrom
kann gezeigt werden, dass der Temperaturgradient kleiner einem Kelvin
und damit innerhalb der Messgenauigkeit liegt. Bei einem niedrigeren
Massenstrom des Kühlmittels bzw. dementsprechend einem höheren Tem-
peraturgradienten innerhalb des Kühlmittels entlang des Übertragers kann
ein deutlich höherer Temperaturgradient innerhalb der Luftströmung fest-
gestellt werden. Bei einer Modellierung von diesem Strömungsproblem
mit einem homogenen Wärmeübertrager, würde anstelle des hohen Tem-
peraturgradient (Abb. 6.7(a)) ein Ergebnis ähnlich dem der Experimente
mit hohem Kühlmittelmassenstrom (Abbildung 6.7(b)) mit einem nicht
unbeträchtlichen Fehler ermittelt werden.

6.2. Numerische Untersuchung

Für die numerische Analyse werden die am isothermen Prüfstand gewonnen
Erkenntnisse verwendet und somit auf die Vernetzungsmethode aus der vor-
angegangen Modellierung zurückgegriffen. Die numerischen Untersuchungen
erfolgen mittels instantionärer und quasi-stationärer Modelle. Zum Einsatz
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für die quasi-stationäre Herangehensweise kommen das MRF mit einer bzw.
drei Blattstellungen. Zusätzlich wird die in Kapitel 4 vorgestellte Weiterent-
wicklung im thermischen Bereich für das Verhalten des Lüfters eingeführt.
Das MPM findet im Folgenden keine Berücksichtigung, da der thermische
Prüfstand ein ähnliches Verhalten bezüglich der Rückströmung im Strö-
mungsinneren wie zuvor am isothermen Aufbau generiert. Zusätzlich besteht
beim MPM das Problem, dass es keine inhomogene Temperaturverteilung
über den Lüfter in Umfangsrichtung erlaubt. Temperaturunterschiede wer-
den beim MPM am Interface zwischen ruhenden und bewegten Regionen
heraus gemittelt. Der HB kann wie zuvor am isothermen Prüfstand unter
realen Betriebsbedingungen der Anlage nicht realisiert werden.

Abbildung 6.8.: Thermerischer Lüfterprüfstand in Sindelfingen -
Rechengebiet

Für die Analyse der einzelnen Modelle werden zwei Betriebspunkte aus den
Untersuchungen in Kapitel 6 ausgewählt. Der erste steht für einen sehr
großen Temperaturunterschied zwischen oberem und unterem Bereich, die
Temperaturverteilung in horizontaler Richtung ist gleichmäßiger. Es handelt
sich hierbei um den Versuch mit einer Wärmezufuhr ausschließlich über
den Ladeluftkühler (LLK). Der Wasserkühler (WK) und der Kondensator
stellen in diesem Betriebspunkt einen Widerstand für Strömung dar. Dies
soll eine möglichst gute Durchströmung des Ladeluftkühlers ermöglichen.
Für einen zweiten Betriebspunkt wird nur der Wasserkühler eingesetzt.
Der Ladeluftkühler ist in dieser Anordnung ausgebaut. Über den Strö-
mungsquerschnitt entsteht ein näherungsweise konstanter Widerstand durch
das Kühlmodul. Der Betriebspunkt des Wasserkühlers wird auf Grund
bereits ausreichend vieler bekannter Daten bezüglich des Verhaltens des
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Kühlers ausgewählt. Dieser ist in Abbildung 6.9 für einer MRF Simulation
unter Einsatz des Singlestreams dargestellt und zeigt eine nahezu konstante
Temperatur stromab des Lüfters. Mit diesem Vorgehen wird der Einsatz
der in Kapitel 3.2 vorgestellten komplexeren Modellierungsmethode, dem
Dualstream, von Wärmetauschern ermöglicht. Der Temperaturgradient ist
gering und verläuft hauptsächlich waagrecht entlang des Kühlers.

Abbildung 6.9.: Thermischer Prüfstand: Modul B, MRF - Temperatur-
verteilung 50 mm stromab des Lüfters (Singlestream, WK: �̇� = 27, 6 kW)

Der Betriebspunkt der Anlage liefert in dieser Versuchsanordnung einen
verschwindend geringen Druckaufbau. In den Simulationen beträgt der
Druckaufbau zwischen 4 - 8 Pa und stellt somit für die Analyse eines
Lüfters eine gute Übereinstimmung dar. Der Druckaufbau ermöglicht aller-
dings in diesem Zusammenhang die Simulation nur auf die Plausibilität zu
überprüfen. Die entscheidende Strömungsgröße stellt die Temperatur und
dementsprechend der Transport derer über den Lüfter dar. Im ersten Be-
triebspunkt wird stromauf des Lüfters wie zuvor beschrieben über den LLK
eine Wärmemenge der Strömung beigefügt, hierdurch entstehen stromauf
zwei Bereiche mit stark unterschiedlichen Temperaturen (Abbildung 6.10).
Zwischen den Kühlern und dem Lüfter beginnt eine Vermischung der beiden
Bereiche und durch die Prüfstandsgeometrie entsteht das in Abbildung 6.11
dargestellte thermische Einlaufprofil stromauf des Lüfters.
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Abbildung 6.10.: Thermischer Prüfstand: Modul A, Thermische Einlauf-
bedingung des Lüfters direkt stromab des LLK (Singlestream, LLK:
�̇� = 7, 3 kW)

Abbildung 6.11.: Thermischer Prüfstand: Modul A, Thermische Einlauf-
bedingung des Lüfters stromab der Wärmeüberträger (Singlestream, LLK:
�̇� = 7, 3 kW)

Der Lüfter dreht in negativer x-Richtung (stromauf) entgegen dem
Uhrzeigersinn und transportiert dementsprechend theoretisch die Wärme in
Rotationsrichtung. Wie in Abbildung 6.12 stellt sich bei einer instationären
Betrachtung dieses Verhalten ein. Die Strömung sowie das Temperaturfeld
werden in negativem Uhrzeigersinn rotiert [73]. Das bereits vor dem Lüfter
unterteilte Gebiet mit hohen Temperaturen strebt stromab des Lüfters
weiter auseinander. Im direkten Bereich der Zarge werden auf Grund der
Haftbedingung die Temperaturen in Umfangsrichtung weiter transportiert
als im Strömungsinneren. Hierdurch wird der obere Bereich des Lüfters
auch mit hohen Temperaturen beaufschlagt, dies ist speziell in der dreidi-
mensionalen Darstellung in Abbildung 6.13 für einen Zeitschritt erkennbar.



96 6. Thermischer Lüfterprüfstand

In dieser Grafik wird die Geschwindigkeitsverteilung an einer isothermen
Fläche (𝑇 = 35 ∘C) gezeigt.

Abbildung 6.12.: Thermischer Prüfstand: Modul A, URANS - Temper-
aturverteilung 50 mm stromab des Lüfters (Singlestream, LLK: �̇� =
7, 3 kW)

Abbildung 6.13.: Thermischer Prüfstand: Modul A, URANS - dreidimen-
sionale Darstellung der Geschwindigkeiten an einer ISO-Temperaturfläche
(𝑇 = 35 ∘C, Singlestream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)

Bei der Betrachtung der Temperaturverteilung (Abbildung 6.14) der quasi-
stationären Simulation mit dem MRF Modell zeigt sich ein stark abweichen-
des Bild. Der Bereich der höchsten Temperaturen wird in entgegengesetzter
Drehrichtung wiedergegeben. In der dreidimensionalen Darstellung in Abbil-
dung 6.15 zeigt sich, dass die Temperatur der feststehenden Geometrie folgt,
die Sichelung der Lüfterblätter zeigt allerdings in die bezüglich der Rotations-
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bewegung entgegengesetzte Richtung. Hierdurch bildet das MRF Modell
den Wärmetransport über den Lüfter deutlich abweichend zur instationären
RANS Betrachtung ab (6.12) [73].

Abbildung 6.14.: Thermischer Prüfstand: Modul A, MRF - Temper-
aturverteilung 50 mm stromab des Lüfters (Singlestream, LLK: �̇� =
7, 3 kW)

Abbildung 6.15.: Thermischer Prüfstand: Modul A, MRF (aktualisieren
- dreidimensionale Darstellung der Geschwindigkeiten an einer ISO-
Temperaturfläche (𝑇 = 35 ∘C, Singlestream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)

Auf Grund des unphysikalischen Temperaturverlaufs entlang des Kühlmoduls
wird die in Kapitel 4 vorgestellte Weiterentwicklung des MRF Modells einge-
führt. Wie in Kapitel 4 erklärt, wird die Temperatur innerhalb des Lüfters als
passiver Skalar angenommen und der Wärmetransport wird in Abhängigkeit
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der durchschnittlichen Geschwindigkeitswerte einer vorangegangener MRF
Simulation sowie der Verweilzeit des Fluids innerhalb des Lüfters modelliert.
Diese Modellierung erlaubt weiterhin eine quasi-stationäre Betrachtung des
Lüfters, allerdings ist der Temperaturverlauf nicht mehr in dem Maße der
MRF Simulation abhängig. Mit Hilfe dieser Weiterentwicklung des thermis-
chen Verhaltens des MRF Modells wird das thermische Verhalten untersucht.
Die Temperaturverteilung zentral stromab des Lüfters hierzu wird in Ab-
bildung 6.16 dargestellten. Der qualitative Temperaturverlauf ähnelt der
instationären Betrachtung, auch wenn die Maxima räumlich kleiner und das
Temperaturfeld harmonischer ausfallen. Durch die erweiterte Modellierung
des MRF Modells wird der Einfluss der stationären Betrachtung des Rotors
reduziert und der Wärmetransport folgt der Strömung.

Abbildung 6.16.: Thermischer Prüfstand: Modul A, MMRF - Temper-
aturverteilung 50 mm stromab des Lüfters(Singlestream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)

Am isothermen Prüfstand allerdings musste festgestellt werden, dass das
MRF Modell die lokalen Geschwindigkeiten physikalisch nicht korrekt
wiedergeben kann. Dies verursacht dementsprechend eine Unsicherheit
bei der Anwendung der MMRF Methode. Wie zuvor gezeigt werden konnte,
stellen sich bereits ab einer Simulation mit drei Blattstellungen ähnliche
Zustände im Vergleich zu instationären Simulationen ein. Daher werden im
Folgenden drei MRF Simulationen zur Bestimmung des Wärmetransports
eingesetzt. Hierdurch verändert sich das Geschwindigkeitsfeld deutlich und
die Temperaturverteilung (Abbildung 6.17) nähert sich der Temperatur-
verteilung stromab des Lüfters der instationären Betrachtung an.
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Abbildung 6.17.: Thermischer Prüfstand: Modul A, Multiples MMRF -
Temperaturverteilung 50 mm stromab des Lüfters mit drei Blattstellungen
(Singlestream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)

Wie zuvor beschrieben werden in dieser Arbeit die Wärmetauscher mit
Hilfe der Singlestream Methode beschrieben, im Folgenden soll mittels
der MRF (Abbildung 6.18) sowie der MMRF (Abbildung 6.19) Methode
auch der rechnerisch aufwändige Dualstream getestet werden. In beiden
Fällen ähneln die Temperaturverteilungen denen mit dem Singlestream. Bei
beiden Dualstreamrechnungen fallen die Maxima räumlich geringer und die
Temperaturen über den gesamten Querschnitt deutlich harmonischer im
Vergleich zu den Singlestreamsimulationen aus.

Abbildung 6.18.: Thermischer Prüfstand: Modul A, MRF - Temper-
aturverteilung 50 mm stromab des Lüfters (Dualstream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)
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Abbildung 6.19.: Thermischer Prüfstand: Modul A, MMRF - Temper-
aturverteilung in Betriebspunkt AVIIa 50 mm stromab des Lüfters (Dual-
stream, LLK: �̇� = 7, 3 kW)

Der zweite Betriebspunkt stellt mit dem Singlestream (Abb. 6.9) eine
harmonische Temperaturverteilung dar, im Dualstream hingegen ist die
Temperatur etwas unterschiedlich und über den Querschnitt nicht so ho-
mogen. In den Abbildungen 6.20(a) und (b) werden die Temperaturverläufe
in der Ebene 50 mm stromab des Lüfters dargestellt. Hierbei liefert die
MRF Methode eine gleichmäßigere Temperaturverteilung. Speziell im
Zentrum der Rotation fällt die Temperatur mit dem MMRF etwas höher
aus und fällt nach außen hin stärker ab, was am unteren Bildabschnitt
sichtbar ist.

(a) MRF (b) MMRF

Abbildung 6.20.: Thermischer Prüfstand: Modul B, Dualstream - Vergleich
des Temperaturfeldes von MRF und MMRF 50 mm stromab des Lüfters
(WK: �̇� = 27, 6 kW, �̇� = 16, 2 kg/h)
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6.3. Diskussion

Neben den Temperaturmessungen erfolgt wie am isothermen Prüfstand eine
Analyse des Druckaufbaus mit dessen Hilfe die Simulationen auf Plausibi-
lität untersucht werden. Hierbei weichen die numerischen Ergebnisse um
weniger als 10 Pa ab. Der Totaldruckaufbau stellt somit eine erfolgreiche
Plausibilitätskontrolle dar.

Am thermischen Prüfstand wird insbesondere die Temperatur bei einer inho-
mogenen Wärmequelle betrachtet. Die Wärme wird hierzu in dem unteren
Bereich stromauf des Lüfters dem System zugeführt. Wie das Experiment
direkt zeigt, wird die eingeführte Energie in Drehrichtung sowie in positiver
radialer Richtung transportiert. Die numerische Analyse liefert einen etwas
widersprüchlichen Temperaturverlauf. Wie schon zuvor am isothermen
Prüfstand liegen die hohen Temperaturen der instationären Betrachtung
näher am Zentrum der Strömung wie in der Messung. Außerdem werden
sie etwas weiter in Umfangsrichtung transportiert. Diese tangentiale Ver-
schiebung lässt sich auf niedrigere radiale Translation und demzufolge einem
größeren Drehwinkel bei gleicher Länge des zurückzulegenden Kreisbogens
zurückführen. Die quasi-stationäre Betrachtung kann mit dem HB-Ansatz
auf Grund der zuvor beschriebenen Problematik zu Zeit nicht erfolgreich
durchgeführt werden. Das MRF hingegen funktioniert und liefert auch
eine Translation der Wärme. Allerdings folgt dieser Transport nicht den
vorliegenden Geschwindigkeiten, sondern wird durch die quasi-stationär
modellierten Lüfterblätter in Richtung der Sichelung geführt. Das MPM als
weiteres Modell kann per Definition inhomogene Temperaturverteilungen
nicht auflösen. Auf Grund der nicht zufriedenstellenden quasi-stationären
Modelle wird eine Methode entwickelt, die auf Basis von simulierten Strö-
mungsgrößen die Translation der Wärme bestimmt. Dieses Modell zeigt auf
den ersten Blick eine gute Übereinstimmung mit den experimentellen Ergeb-
nissen. Für eine genauere Analyse werden die Temperaturen anhand der in
Abbildung 6.21 mit der schwarzen Kurve gekennzeichneten Messstellen der
numerischen und experimentellen Untersuchung miteinander verglichen.

Der Vergleich der Temperaturen wird in Abbildung 6.22 dargestellt. Dabei
ist die zuvor beschriebene Abweichung der URANS zu sehen. Es zeigt
sich aber auch, dass der tendenzielle Verlauf der Temperaturen korrekt
wiedergegeben wird. Das MRF Modell transportiert auch hier die Wärme
in komplett andere Segmente wie die anderen numerischen sowie die ex-
perimentelle Betrachtungen. Eine sehr gute Übereinstimmung zwischen
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Abbildung 6.21.: Temperaturmesstellen stromab des Lüfters inklusive
Markierung der ausgewerteten Punkte in 6.22

den Messwerten und numerischen Temperaturwerten wird mit dem neuen
Modell erzielt. Hierbei können die Temperaturen sowohl von der Magnitude,
wie auch vom Verlauf gut abgebildet werden. Neben der Optimierung des
Temperaturverhaltens wird durch die Verwendung von drei Blattstellung
die am isothermen Prüfstand festgestellte Schwachstelle des MRF Modells
berücksichtigt. Die Temperaturverteilung wird mit einer Mittelung über
drei Blattstellungen erzeugt und ergibt ein deutlich homogeneres Tempera-
turfeld, das sich tendenziell der Verteilung der instationären Simulation
annähert. Neben dem Lüfter wird wie zuvor beschrieben auch das Verhalten
des Wärmetauschers betrachtet. Hierzu dient der inhomogen Betriebszu-
stand mit der Wärmezufuhr am LLK und der mit einem Temperaturgradient
am relativ homogenen WK. Dabei ist festzustellen, dass der Wärmetrans-
port mit dem MMRF und dem MRF bei beiden Modellierungsarten des
Wärmeübertragers funktioniert und das MRF Modell auch hier entgegen,
während der Wärmetransport des MMRF in die Drehrichtung des Rotors
wirkt. Die Temperaturen fallen allerdings in beiden Modellen mit dem
Dualstream anstelle des herkömmlich verwendeten Singlestreams homogener
aus. Bei dem zweiten Betriebszustand kann festgestellt werden, dass die
Temperaturen in beiden Fällen mit der Messung übereinstimmen und dass
das MMRF Modell den Gradienten zu den kühlen Temperaturen nach
außen hin etwas besser darstellen kann. Allerdings liefert das Dualstream
Modell in diesem Fall mit einem relativ kleinen Temperaturgradienten ent-
lang des Wärmeübertragers keine nennenswerte Verbesserung gegenüber
dem Singlestream Modell. Bei den Untersuchungen kann allerdings fest-
gestellt werden, dass für eine erfolgreiche Simulation des Wärmetauschers
mit dem Dualstream ausreichend viele Daten bezüglich dem thermischen
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Verhalten des Wärmetauschers als Grundlage vorhanden sein müssen. Aus
diesem Grund kann in dieser Arbeit, bei der der Wärmetauscher nur einen
nebensächlichen Aspekt darstellt, diese Problematik nicht weiter vertieft
werden.

Abbildung 6.22.: Vergleich der lokalen Temperatur im äußeren Bereich des
Lüfters

Die numerischen Untersuchungen zeigen ebenso wie die experimentellen
Analysen das inhomogene Verhalten des hier vorliegenden Lüfters. Speziell
durch die Betrachtung des realen und idealisierten Prüfstands können die
einzelnen Einflussfaktoren (Zarge, Verstrebung) gezeigt werden. Bei der
Analyse ausschließlich der realen Prüfstände vermischen sich die einzelnen
Faktoren durch den Einfluss des umgebenden Systems, wie zum Beispiel
der Kabelschacht, die Prallplatte oder die Kühlmittelzufuhr. Durch die
geometrischen Einflüsse entsteht eine etwas untypische Struktur für die
Strömung eines Axiallüfters und es entstehen in Umfangsrichtung deutliche
Schwankungen. Im Laufe der Arbeit musste zudem festgestellt werden,
dass das MPM und der HB Ansatz prinzipiell die Geschwindigkeiten ähn-
lich der instationären Betrachtung darstellen können, allerdings bei den
realen Anwendungen zu Konvergenzproblemen führen. Aus diesem Grund
musste für die Betrachtung realer Anwendungen eine Möglichkeit gefunden
werden die Unzulänglichkeiten des MRF Modells zu beheben. Die Un-
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regelmäßigkeiten der lokalen Geschwindigkeiten, die durch die feststehenden
Lüfterblätter entstehen, können mit Hilfe einer Mittelung mehrerer Blattstel-
lungen reduziert werden. Es stellt sich dabei heraus, dass die Optimierung
bis zu drei Blattstellungen sehr effizient verläuft. Bei der Anwendung von
weiteren Rotorpositionen fällt der Optimierungsgrad bei linearer Zunahme
des Rechenaufwandes deutlich ab. Die thermische Betrachtung des MRF
Modells zeigt einen Wärmetransport, der den feststehenden Lüfterblättern
folgt und damit die real vorliegende Rotation ignoriert. Mit Hilfe einer rela-
tiv simplen Methode kann hier auf Basis der mittleren Geschwindigkeiten
der Wärmetransport realitätsnah verwirklicht werden. Am thermischen
Prüfstand kann ebenso gezeigt werden, dass die Kombination der Opti-
mierung der Geschwindigkeiten und des Wärmetransport möglich ist und
sich damit ein der instationären Betrachtung ähnliches thermisches Verhal-
ten einstellt. Zum Abschluss der Arbeit kann mit Hilfe der Betrachtung an
einem kompletten Fahrzeug das neue thermische Modell in einer komplexen
Geometrie erfolgreich angewendet werden.



7. Gesamtfahrzeug im
thermischen Prüfstand

Bisher wurden die Untersuchungen anhand von relativ einfachen Prüfstän-
den durchgeführt, industrielle Anwendungen stellen allerdings eine deutlich
höhere Komplexität des Strömungssystems dar. Mit steigender Komplexität
kann eine Modellierung eines einzelnen Bereichs zu neuen Problemen führen.
Dies kann zum Beispiel seine Grundlage in der Vernetzung des Objekts
haben. In einer Simulation eines gesamten PKWs kann heutzutage nicht die
gleiche Netzauflösung wie in dem einfachen Prüfstand erfolgen. In diesem
Fall stehen für die Lüfterregion ca. 20 % der Zellanzahl aus den vorangegan-
genen Prüfständen zur Verfügung. Die Modellierung muss dementsprechend
überprüft werden, ob sie unabhängig von der Vernetzung funktioniert.

Die Analyse des MMRF erfolgt an einem Prüfstand eines Gesamtfahrzeugs
der Daimler AG, das neue Modell wird hierzu mit einer MRF Simulation
sowie einigen Temperaturmesswerten betrachtet. Es handelt sich bei dem
untersuchten PKW um die in Kapitel 1.1 kurz vorgestellte C-Klasse. Die
Betrachtung erfolgt an einem Betriebspunkt, der dem thermischen Prüfstand
ähnelt. Es wird, wie in Abbildung 7.1 ersichtlich, ein inhomogenes Tempera-
turfeld stromauf des Lüfters erzeugt. Wie zuvor liefert der Ladeluftkühler
eine große Energiemenge und ermöglicht hierdurch die Unterteilung der
Einlaufströmung des Lüfters in eine kühle bzw. heiße Region. Beim Lüfter
handelt es sich hierbei um das gleiche Modell mit der gleichen Drehrichtung
und der auch schon in den experimentellen Untersuchungen des thermischen
Prüfstands verwendeten Drehzahl 𝑛 = 2500 rpm.

Das MRF Modell transportiert die Wärme, wie zuvor am thermischen Prüf-
stand gezeigt, entgegen der Drehrichtung des Lüfters und folgt der Geometrie
der Lüfterblätter. Auf Grund des in diesem Betriebspunkt vorhandenen
Temperaturgradienten stromauf des Lüfters zeigt sich stromab die in Abbil-
dung 7.2 dargestellte Temperaturverteilung mit dem Maxima aus Fahrersicht
(entgegen der Hauptströmungsrichtung) auf der linken Seite. Mit Hilfe des
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Abbildung 7.1.: Gesamtfahrzeugsimulation: MRF - Einlaufbedingung des
Lüfters

MMRF kann die direkte Abhängigkeit des Wärmetransports durch die
feststehenden Lüfterblätter reduziert werden. Hierdurch entsteht das in
Abbildung 7.3 wiedergegebene Temperaturfeld. Das MMRF transportiert
die Temperatur wie zuvor auch am thermischen Prüfstand in Rotationsrich-
tung des Lüfters und die Temperaturverteilung fällt homogener als bei dem
MRF Modell aus. Die schwarzen Kästchen in beiden Abbildungen stellen
die Position von Thermoelementen dar, mit diesen sollen die Simulatio-
nen auf Plausibilität überprüft werden. Die Messwerte sind in Tabelle 7.1
aus Fahrersicht dargestellt. Die in der Messung festgestellte etwas höhere
Lufttemperatur auf der linken Seite gegenüber der auf der rechten, ist
auf die Führung des Kühlmittels zurückzuführen. Die Rückführung des
heißen Kühlmittels erfolgt an der linken Seite des Kühlers, wodurch an
diesem ein Temperaturgradient von links nach rechts entsteht, wie zuvor
am thermischen Prüfstand gezeigt.

Diskussion

Der neue Ansatz des MRF Modells (MMRF) wird somit mit dem bishe-
rigen an einem hoch komplexen Prüfstand getestet. Die hohen Tempera-
turen folgen bei dem MRF Modell der Leitwirkung der Blattstellung. Das
MMRF verhält sich wie in dem thermischen Lüfterprüfstand und dreht
dementsprechend die Temperatur der Drehrichtung des Rotors folgend.
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Abbildung 7.2.: Gesamtfahrzeugsimulation MRF: Messebene -
Lüftermessstellen

Position Messwert [∘C]

Oben 83

Links 104

Unten 106

Rechts 101

Tabelle 7.1.: Temperaturmesswerte stromab des Lüfters im Gesamtfahrzeug

Für eine Validierung der numerischen Betrachtung liegen vier Tempera-
turmessstellen vor. Diese liegen, wie in Abbildung 7.4 sichtbar, in Bereichen
mit hohen Temperaturgradienten und sind daher nur bedingt fähig die
Numerik zu validieren. Neben der exakten Position, die im Betriebszu-
stand etwas variieren kann, kann die Modellierung der Wärmetauscher einen
Temperaturgradienten von mehreren Kelvin verursachen. Somit stellen die
Temperaturmesswerte eine mögliche Prüfung auf Plausibilität allerdings
keine Validierung dar. Der direkte Vergleich der Temperaturen ist in Tabelle
7.2 aufgeführt. Hierbei ist festzustellen, dass die Temperaturen unten sowie
auf den beiden Seiten bei der MMRF bis auf wenige Kelvin übereinstim-
men, der Wert oben allerdings deutlich zu hoch ist. Wenige mm neben der
Messstelle ist allerdings bei der Betrachtung des Querschnitts in Abbildung
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Abbildung 7.3.: Gesamtfahrzeugsimulation MMRF: Messebene -
Lüftermessstellen

7.4 (b) eine kältere Region sichtbar, so dass diese eventuell in der Realität
mit einer etwas andere Ausprägung vorliegt. Das MRF Ergebnis liegt ten-
denziell etwas weiter von den Messwerten entfernt, allerdings liegen auch
hier sehr hohe Gradienten im Bereich der Messstellen vor. Demzufolge kann
auf Grund der Messwerte nicht gezeigt werden welches Modell die bessere
Lösung darstellt. Die Beobachtungen am thermischen Prüfstand sowie
dem Temperaturverhalten im Lüfter im Gesamtfahrzeug lassen allerdings
den Schluss zu, dass das MMRF deutlich näher an den real vorliegenden
Verhältnissen liegt als das MRF Modell.

(a) MRF (b) MMRF

Abbildung 7.4.: Gesamtfahrzeugsimulation: Vergleich MRF mit
MMRF:Messebene - Lüftermessstellen
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Position Experiment Simulation MRF Simulation MMRF

Oben 83 98 100

Links 104 113 99

Unten 106 103 105

Rechts 101 92 106

Tabelle 7.2.: Temperaturwerte: Messung und CFD (MRF und MMRF)
[∘C]

Mit zunehmender Entfernung zum Lüfter nimmt dessen Einfluss stetig ab, so
dass sich die Temperaturverteilungen der verschiedenen Modellierungen an-
nähern. In den Abbildungen 7.5 und 7.6 ist hierzu die Temperaturverteilung
entlang einer Schnittebene in Hauptströmungsrichtung angegeben. Es
ist dabei ersichtlich dass die Temperaturen sich zum Beispiel oberhalb
des Getriebes um weniger als fünf und unterhalb weniger als drei Kelvin
voneinander unterscheiden. Weiter stromab nimmt diese Abweichung weiter
ab, so ist die Temperaturverteilung am Unterboden am Heck des Fahrzeugs
nahezu identisch, siehe Abbildung 7.7.

Abbildung 7.5.: Temperaturverteilung der MRF Simulation entlang des
Mittelschnitts in Hauptstömungsrichtung
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Abbildung 7.6.: Temperaturverteilung der MMRF Simulation entlang des
Mittelschnitts in Hauptstömungsrichtung

(a) MRF (b) MMRF

Abbildung 7.7.: Gesamtfahrzeugsimulation: Temperaturverteilung am Un-
terboden des Heck



8. Zusammenfassung und
Ausblick

8.1. Zusammenfassung

Die Arbeit hat das Ziel eine numerische Methode aufzuzeigen mit deren Hilfe
eine thermische Strömung durch einen Axiallüfter bei möglichst geringem
numerischen Aufwand realistisch simuliert werden kann. Hierbei wird
von dem Modell verlangt, dass es die Geschwindigkeiten sowie die Tem-
peraturen dem realen Verhalten von komplexen Strömungen, wie einer
PKW-Durchströmung, nachstellen kann. Bevor allerdings direkt ein kom-
plexes Problem wie ein Gesamtfahrzeug betrachtet werden kann, wurde die
Problemstellung in drei Systeme aufgespalten.

Zu Beginn wurde die Strömung an einem isothermen Prüfstand unter-
sucht. Hierbei wurden der Druckaufbau, sowie das Geschwindigkeitsfeld
stromab des Lüfters betrachtet. Dabei musste festgestellt werden, dass
selbst kleine Variationen des Massenstroms einen großen Einfluss auf den
Druckaufbau haben. Diese Abhängigkeit zeigt sich bei der Variation des
Massenstroms innerhalb der Messgenauigkeit, die daraufhin entstehenden
Druckänderungen entsprechen ungefähr der dem Delta des Druckaufbaus
zwischen den numerischen und experimentellen Ergebnissen des theoretisch
exakten Massenstroms. Hierdurch konnten die numerischen Analysen auf
Basis des Druckaufbaus nur auf Plausibilität überprüft werden. Ein anderer
Aspekt der Analyse des isothermen Prüfstands betrifft das Geschwindigkeits-
feld stromab des Lüfters. Hier wurde festgestellt, dass die Numerik (sta-
tionär sowie instationär) die Abströmung zentraler darstellt wie in den
PIV-Messungen ermittelt wurde. Im Laufe der numerischen Untersuchung
wurde das Vorliegen eines großen Rückströmgebiets stromab des Lüfters
beobachtet. Die Auswirkung kann verringert werden indem eine Prallplatte
das Rezirkulationsgebiet unterbricht. Das Strömungsverhalten bezüglich der
Rückströmung führte bei der Betrachtung mit dem Harmonic Balance (HB)
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Ansatz sowie dem Mixing Plane Modell (MPM) zu Konvergenzproblemen.
Beide Simulationsmethoden erreichen zwar in der Vorstudie an einem ideal-
isierten Lüfter gute Übereinstimmungen mit einer instationären Betrachtung,
allerdings stellen sie sich bei komplexeren Systemen als unzuverlässig heraus.
Folglich sind diese Ansätze für den Einsatz bei komplexeren Strömungen mit
der heutigen Implementierung nicht tauglich. Das MRF Modell zeigt hier
eine große Schwäche und kann die lokalen Geschwindigkeiten physikalisch
nicht korrekt wiedergeben. Durch die feststehende Geometrie wird die
Strömung wie durch einen Kanal geführt und erfährt durch die Berandung
eine unphysikalische Randbedingung. Die Strömung der MRF Simulation
zeigt daher eine große Abhängigkeit von der exakten Blattstellung, mit Hilfe
mehrerer Blattstellungen kann dieses Verhalten abgemildert werden. Hierzu
werden beliebig viele Simulationen mit unterschiedlichen Rotorpositionen
durchgeführt und anschließend gemittelt. Es stellt sich dabei heraus, dass
die Verwendung von drei Positionen des Lüfters eine große Verbesserung des
Strömungsverhaltens, ohne die Rechenzeit zu stark zu erhöhen, darstellt. Bei
einem Einsatz von weiteren Stellungen tendiert das gemittelte Strömungsfeld
immer stärker zu dem mittleren Ergebnis der instationären Betrachtung,
allerdings nimmt die Effizienz stark ab und die Rechenzeit zu.

In einem zweiten Schritt stand die Betrachtung des thermischen Verhaltens
im Vordergrund, hierzu wurde ein Prüfstand bei der Daimler AG in
Sindelfingen eingesetzt. Die thermische Analyse lieferte ein ernüchterndes
Ergebnis für die quasi-stationären Modelle, die inhomogene Strömungen
per Definition nicht wiedergeben können (MPM), mit Stabilitätspro-
blemen ringen (HB) oder für das thermische Verhalten die vorliegenden
Geschwindigkeiten ignorieren und von der stationären geometrischen Model-
lierung geleitet werden (MRF). Die instationäre Simulation hingegen lieferte
eine nach dem isothermen Prüfstand zu erwartende Temperaturverteilung.
Der Wärmetransport folgt der Bewegung des Lüfters allerdings mit der
gleichen Problematik wie am isothermen Aufbau. Der Abströmwinkel wird
numerisch unterschätzt, hierdurch wird die Wärme dementsprechend weniger
weit in radialer Richtung transportiert. Durch die zu zentrische Abströmung
entwickelt sich die tangentiale Geschwindigkeit schneller als in den Experi-
menten gezeigt wird. Hierdurch liegt lokal eine höhere Winkelgeschwindigkeit
vor und stellt somit eine zu hohe Winkelgeschwindigkeit dar. Diese verur-
sacht in Umfangsrichtung eine größere zurückgelegte Wegstrecke als in der
Realität. Hierdurch wird in den instationären Simulationen der Bereich der
hohen Temperaturen radial zu gering und tangential zu weit transportiert.
Deshalb wurde eine Modellierung des thermischen Verhaltens innerhalb
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eines rotierenden Bauteils entwickelt. Die Realisierung der thermischen
Weiterentwicklung des MRF Modells erzielt eine sehr gute Übereinstimmung
mit den experimentell ermittelten Temperaturwerten. Diese neue Model-
lierung verwendet hierzu eine Simulation als Grundlage und bestimmt auf
Basis dieser Daten die durchschnittliche Geschwindigkeit und Verweilzeit
im Lüftersegment in Abhängigkeit des Radius. Für eine realisierbare Model-
lierung, die unabhängig von der Netzqualität und der Vernetzungsart agiert,
werden für einzelne radiale Abschnitte die mittleren Werte bestimmt. In den
Übergängen werden zur Vermeidung von Stufen Mittelungen durchgeführt.
Diese Bereichseinteilung hat den Vorteil, dass der Einfluss des fehlerhaften
Abströmwinkels abgemildert wird.

In der abschließenden Analyse in der Fahrzeugumgebung musste das neue
quasi-stationäre Modell auf seine Einsetzbarkeit und Qualität getestet wer-
den. Hierzu diente ein am Prüfstand untersuchtes Gesamtfahrzeug. Anhand
von einigen Temperaturmesspunkten stromab des Lüfters konnte das modi-
fizierte MRF (MMRF) Modell erfolgreich implementiert und die Ergebnisse
auf Plausibilität getestet werden. Allerdings sind innerhalb des untersuchten
Bereichs die Temperaturgradienten sehr hoch, so dass die experimentellen
Daten nicht für eine Validierung ausreichen. Ohne die Betrachtung des
Transportweges und den Ergebnissen am thermischen Prüfstand könnten
auch die Temperaturabweichungen des MRF Modells, welches die Wärme
entgegen der Drehrichtung transportiert, auf die Gradienten zurückzuführen
sein. Ein Vergleich der Motorraumströmungen beider Modelle ergab eine
stetige Verringerung des Einflusses der Lüftermodellierung stromab des
Lüfters. Hierzu wurde beispielhaft die Strömung unterhalb des Hecks
gezeigt. In diesem Bereich unterscheidet sich die Strömung zwischen den
beiden Modellierungen nicht mehr erkennbar.

Die zu Beginn anvisierten quasi-stationären Modelle stellten sich, aus den
oben genannten Gründen, zur Zeit als nicht zufriedenstellend zur Simulation
von inhomogenen thermischen Strömungen heraus. Außerdem stellte sich
heraus, dass auch eine URANS, welche in industriellen Anlagen das heutige
maximal realisierbare numerische Werkzeug darstellt, das Abströmverhalten
des Lüfters durch eine Unterschätzung des Abströmwinkels nur bedingt
wiedergeben kann. Auf Basis der experimentell und numerisch gewonnenen
Erkenntnissen konnte ein neuer Ansatz zur Beschreibung des Temperaturver-
laufs entwickelt werden. Der modifizierte MRF (MMRF) Ansatz konnte
das thermische Verhalten mit geringen Abweichungen der Messwerte am
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Prüfstand und auch in einer realen komplexen Gesamtfahrzeugsimulation
wiedergeben.

8.2. Ausblick

Die grundsätzliche Methode für das in der Arbeit beschriebene modifizierte
MRF-Modell (MMRF) konnte erfolgreich getestet werden. Für eine ver-
lässliche Validierung in komplexen Geometrien müssen allerdings weitere ex-
perimentelle Untersuchungen mit möglichst hochauflösenden Temperaturver-
halten durchgeführt werden. In einem ersten Schritt wird aus diesem Grund
vorgeschlagen die Temperaturmessung stromab des Lüfters im Gesamt-
fahrzeug durch das Anbringen von zwei zusätzlichen Messpunkten zwischen
dem unteren und den jeweils seitlich positionierten Punkten zu optimieren.
Mit diesen zwei weiteren Temperaturwerten kann der Transport des heißen
Bereichs deutlich genauer experimentell bestimmt werden und ermöglicht
somit eine bessere Überprüfung der CFD Daten. Wie am thermischen Prüf-
stand kann das MMRF zukünftig auch mit der Si-mulation von mehreren
Blattstellungen im Gesamtfahrzeug durchgeführt werden und ermöglicht
damit eine Verbesserung der Darstellung der lokalen Geschwindigkeiten.
Für eine möglichst optimale Durchführung der Simulation sollte in Zukunft
das Modell für das thermische Verhalten direkt in den Code der Simulation
implementiert werden.

Ein Thema am Rande dieser Arbeit stellte die Modellierung des
Wärmeübertagers dar. In vielen Einbausituationen ist der Temperaturgra-
dient entlang des Wärmetauschers vernachlässigbar gering gegenüber dem
Temperaturunterschied zwischen der Hauptströmung und dem Kühlmittel.
Bei einigen Betriebspunkten sowie stark optimierten Wärmeübertragungen
kann dieser Temperaturgradient allerdings eine nicht zu vernachlässigende
Wirkung auf die Strömung ausüben. Eine Optimierung der numerischen
Betrachtung lohnt sich allerdings nur, wenn auch die zusätzlichen Infor-
mationen über einen nachgeschalteten Lüfter nicht verloren gehen. Diese
Arbeit hatte das Ziel, das thermische Verhalten realitätsnah über den Lüfter
wiederzugeben und somit auch die Basis zu schaffen eine mögliche Op-
timierung des Wärmetauschers voranzutreiben. Im Kleinen konnte der
erfolgreiche Einsatz des Dualstreams bereits gezeigt werden. Allerdings sind
für die aktuelle Modellierung mit dieser Methode ausreichend viele Daten
des Wärmetauschers im Bereich des zu untersuchenden Betriebspunktes
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für eine erfolgreiche Simulation notwendig. Für das weitere Vorgehen sollte
im Bezug auf den Wärmetauscher vorerst ein Schritt zurück gemacht wer-
den und die Modellierung ohne einen Lüfter möglichst genau untersucht
werden. Mit dem Ziel diesen effizient darzustellen und eine anschließende
Modellierung des Wärmeübertragers mit der des Lüfters zu kombinieren.
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(a) Magnitude (b) Axiale Geschwindigkeitskomponente

(c) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

(d) Radiale Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.1.: Isothermer Prüfstand - PIV Messung: normierte
Geschwindigkeitskomponenten mPP 180∘
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(a) Magnitude (b) Axiale Geschwindigkeitskomponente

(c) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

(d) Radiale Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.2.: Isothermer Prüfstand - PIV Messung: normierte
Geschwindigkeitskomponenten oPP 0∘
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(a) Magnitude (b) Axiale Geschwindigkeitskomponente

(c) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

(d) Radiale Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.3.: Isothermer Prüfstand - PIV Messung: normierte
Geschwindigkeitskomponenten oPP 180∘
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(a) mPP 0 Grad (b) mPP 180 Grad

(c) oPP 0 Grad (d) oPP 180 Grad

Abbildung A.4.: Experimentelle Daten des isothermer Prüfstand: Standard-
abweichung in axiale Richtung
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(a) Winkel: -15∘ (b) Winkel: Senkrechte (c) Winkel: +15∘

Abbildung A.5.: Vergleich der normierten Geschwindigkeitskomponenten
entlang drei Radialen im Betriebszustand mPP: Messebene 180∘

(a) Winkel: -15∘ (b) Winkel: Senkrechte (c) Winkel: +15∘

Abbildung A.6.: Vergleich der normierten Geschwindigkeitskomponenten
entlang drei Radialen im Betriebszustand oPP: Messebene 180∘
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(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.7.: Idealisierter Lüfter: k-𝜖 MPM mit einem Lüfterblatt -
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene

(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.8.: Idealisierter Lüfter: MPM mit eineme Lüfterblatt -
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4
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(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.9.: Idealisierter Lüfter: MPM gesamter Lüfter -
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4

(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.10.: Idealisierter Lüfter: MRF (gesamter Lüfter, Spalart-
Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4
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(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.11.: Idealisierter Lüfter: HB mit einer Mode an (ein
Lüfterblatt, Spalart-Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm
in Schnittebene 4
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(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.12.: Idealisierter Lüfter: HB mit zwei Moden (ein Lüfterblatt,
Spalart-Allmaras) - Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene
4

(a) Radiale
Geschwindigkeitskomponente

(b) Tangentiale
Geschwindigkeitskomponente

Abbildung A.13.: Idealisierter Lüfter: URANS (Spalart-Allmaras)
Geschwindigkeitsverteilung bei 1500 rpm in Schnittebene 4



B. Appendix - Thermischer
Prüfstand

Tabelle B.1.: Thermischer Prüfstand - Betriebspunkte: Modul A

Tabelle B.2.: Thermischer Prüfstand - Betriebspunkte: Modul B, C und C
oPP
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(a) Thermischer Prüfstand: Kammer I (b) Thermischer Prüfstand:
Modulanbringung

(c) Thermischer Prüfstand: Platzierung
der Thermoelement [73]

(d) Thermischer Prüfstand:
Positionierung der Prallplatte

(e) Thermischer Prüfstand:
Einbauzustand Modul C - Wasserkühler

(f) Thermischer Prüfstand:
Auslasskammer

Abbildung B.1.: Thermischer Prüfstand
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Symbol Beschreibung

𝑎 Temperaturleitfähigkeit

𝐴 Fläche

𝑐 Wärmekapazität

𝐶 Konstante

𝑐𝑝 Wärmekapazität

𝑑, 𝐷 Durchmesser

𝐷 Transformationskoeffizienten

𝐸 Totalenergie

F Fluss über Seitenflächen

�⃗� Erdbeschleunigung

𝑔(𝑥) Mutterfunktion

𝐺 Filterkern

𝐺𝑟 Grashof-Zahl

𝑓 Volumenkräfte

𝑓𝑖 Dämpfungsfunktion der Variable 𝑖

ℎ spezifische Enthalpie

Δℎ Differenz der spezifischen Enthalpie

𝐻 Ruheenthalpie

𝑘 turbulente kinetische Energie

𝑘𝑥 thermoelektrischer Koeffizient

𝑙𝑘 Kolomogorov-Länge

𝑙𝑡 Corrsin-Temperaturmikroskale
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𝑚 Anzahl an Harmonischen

�̇� Massenstrom

𝑀 molare Masse

𝑛 Drehzahl

𝑁 Anzahl an Zeitleveln

𝑁𝑢 Nußelt-Zahl

𝑝, 𝑝𝑠 (statischer) Druck

𝑝𝑑 dynamischer Druck

𝑝𝑡 Totaldruck

Δ𝑝 Druckdifferenz

Δ𝑝𝑡 Totaldruckdifferenz

Δ𝑝𝑠 statische Druckdifferenz

𝑃 Leistung

𝑃𝐿 aufgenommene Leistung

𝑃𝑟 Prandtl-Zahl

𝑞′ turbulenter Wärmestrom

𝑞′′ Feinstrukturwärmestrom

𝑞𝑠 Quellterm

𝑄 Energiemenge

�̇� Wärmeleistung, Wärmestrom

𝑟, 𝑅 Radius

𝑅 universelle Gaskonstante

𝑅𝑖 spezifische Gaskonstante

𝑅𝑎 Rayleigh-Zahl

𝑅𝑒 Reynolds-Zahl

S Oberflächenvektor

𝑆𝑐 Schmidt-Zahl

𝑇 Periode

𝑇 Temperatur

𝑇0 Bezugstemperatur

Δ𝑇 Temperaturdifferenz

𝑇𝑢 Turbulenzgrad

�⃗� Geschwindigkeitsvektor
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𝑢+ dimensionslose Geschwindigkeit

𝑢𝑐 charakteristische Geschwindigkeit

𝑢∞ Anströmgeschwindigkeit

𝑢𝜏 Wandschubgeschwindigkeit

𝑈 elektrische Spannung

𝑉 Volumen

�̇� Volumenstrom

𝑤 Zeitperiodische Größe

𝑤⋆ kontinuirliche Funktion eines beliebigen Zeitlevels

𝑤0 durchschnittliche Lösung an einem fixen Ort

𝑤𝑁 Fourierkoeffizient

𝑦 Wandabstand

𝑦+ dimensionsloser Wandabstand

𝑌 spez. Förderarbeit

�⃗� Ortsvektor

Griechische Buchstaben

Symbol Beschreibung

𝛼1, 𝛼2, 𝛽 Winkel

𝛼 Wärmeübergangskoeffizient

𝛽 Wärmeausdehnungskoeffizient

Γ Diffussionskoeffizient

𝜖 Dissipation

𝜂, 𝜂𝑓𝑖,𝜂𝑡𝑖 Wirkungsgrad

𝜂ℎ hydraulischer Wirkungsgrad

𝜂𝑉 volumetrischer Wirkungsgrad

𝜂𝑖 innerer Wirkungsgrad

𝜅 Konstante

𝜆𝑖 Leistungszahl
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𝜆 Wärmeleitfähigkeit

𝜇 Viskosität

𝜈 kinematische Viskosität

𝜈𝑡 turbulente Wirbelviskosität

𝜌, 𝜌(�⃗�, 𝑡) Dichte

𝜌 gemittelte Dichte

𝜌0 Bezugsdichte

𝜏𝑖𝑗 Schubspannungtensor

𝜏w Wandschubspannung

𝜏 ′′ Feinstrukturspannungstensor

Φ Dissipationfunktion

Φ Volumenzahl

Φ allgemeine Strömungsgröße

Φ′ Schwankung der Strömungsgröße

Φ gemittelte StrömungsGröße

Ψ𝑓 Druckzahl

Ψ𝑡 Totaldruckzahl

𝜔 Anregungsfrequenz

Mathematische Operationen

Symbol Beschreibung

𝜕 / 𝜕𝑥𝑖 partielles Differential nach 𝑥𝑖

D/D𝑡 totale zeitliche Ableitung

𝛿𝑖𝑗 Kronecker delta

∇ Nabla-Operator, Gradient

∇· Divergenz
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Abkürzungen

Symbol Beschreibung

𝐵𝐹𝑀 Body Force Model

𝐷𝐸𝑆 Detached Eddy Simulation

𝐷𝑁𝑆 Direkte Numerische Simulation

𝐻𝐵 Harmonic Balance

𝐼𝑆𝑇𝑀 Institut für Strömungsmechanik

𝐾𝐹𝑍 Kraftfahrzeug

𝐾𝐼𝑇 Karlsruher Institut für Technologie

𝐿𝐷𝐴 Laser-Doppler-Anemometrie

𝐿𝐸𝑆 Large Eddy Simulation

𝐿𝐿𝐾 Ladeluftkühler

𝐹𝑆𝑀 Fachgebiet für Strömungsmaschinen

𝐹𝑉 𝑀 Finite Volumen Methode

𝑀𝑀𝑅𝐹 Modified Multiple Reference Fram

𝑀𝑅𝐹 Multiple Reference Frame

𝑀𝑃𝑀 Mixing Plane Model

𝑚𝑃𝑃 mit Prallplatte, versperrte Abströmung

𝑜𝑃𝑃 ohne Prallplatte, freie Ausströmung

𝑃𝐼𝑉 Particle Image Velocimetry

𝑃𝐾𝑊 Personenkraftfahrzeug

𝑅𝐴𝑁𝑆 Reynolds-Averaged Navier-Stokes

𝑈𝑅𝐴𝑁𝑆 unsteasy Reynolds-Averaged Navier-Stokes

𝑉 𝐹𝑀 Volume Force Model

𝑊𝐾 Wasserkühler
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5.11. Dreidimensionale Darstellung der CAD-Daten eines Kuchen-
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dingung des Lüfters direkt stromab des LLK (Singlestream,
LLK: �̇� = 7, 3 kW) . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 95
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6.18. Thermischer Prüfstand: Modul A, MRF - Temper-
aturverteilung 50 mm stromab des Lüfters (Dualstream, LLK:
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Lüfters (Dualstream, LLK: �̇� = 7, 3 kW) . . . . . . . . . . 100
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