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1.  Strömungsmaschinen in der Praxis 
 
Anhand verschiedener Beispiele von Strömungsmaschinen sollen zunächst deutsche 
und englische Begriffe erörtert und erklärt werden. Eine Zusammenstellung 
verschiedenster Strömungsmaschinen wird gegeben. 
 

 
Bild 1.0: PW 8000 Bypass Triebwerk mit Getriebe (Studie, Quelle: Aerospace 2/99) 

 
Bild 1.1: BMW Rolls-Royce BR 715 der Boeing 717-200 
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Bild 1.2:  Schematische Darstellung verschiedener Typen von  
   Strömungsmaschinen, aus Dixon (1998). 
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Bild 1.3:  Schematische Darstellung verschiedener Pumpen  
   (aus Bohl (1979)). 
 
 

 
Bild 1.4:  Schematische Darstellung eines hydraulischen Widders (Stossheber) 
   (aus Raabe (1989)). 
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Bild 1.5:  Kreisprozesse von Flugtriebwerk und Kolbenmaschine,  
   The Jet Engine, Rolls-Royce plc. (1992). 
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Bild 1.6:  Miniatur-Pumpe zur Dosierung von Medikamenten - mit Rückwärtsgang  
   Fraunhofer Institut, München 1997. 

 
 
Bild 1.7:  400 kW Wellenkraftwerk, Kvaerner Brug A.S., Oslo (1985), mit Wells- 
   Turbine, die unabhängig von der Durchströmungsrichtung in die selbe  
   Richtung rotiert. (Quelle: VDI 1985) oder www.itpower.co.uk/itpmarin.htm. 



© Frank Kameier FH Düsseldorf WS1999/2010  8

 
Bild 1.8:  Heros Maschine, The Jet Engine, Rolls-Royce plc. (1992). 

 
Bild 1.9:  Rasensprenger, The Jet Engine, Rolls-Royce plc. (1992). 
 

 
Bild 1.10:  Forschungsschiff Alcyone (Jacques-Yves Cousteau 1985) mit  
   Flettner-Rotor als Segelantrieb, Quelle: Greenpeace. 
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Bild 1.11:  Radialer Hochdruckverdichter, Rolls-Royce plc., 1992. 
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Bild 1.12:  Gasturbinenanlage 190 MW, Siemens 1997. 
 

 
Bild 1.13:  Aufwindkraftwerk in Manzanares Spanien, Turmhöhe 200m,  
   Turm Ø 10 m, Kollektordach Ø 250 m, Leistung 50 kW, aus Hau,  
   Windkraftanlagen 1997. 
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Bild 1.14:  Darrieus-Windkraftanlage (H-Rotor), Ø 35 m, 300 kW, USA, aus Hau,  
   Windkraftanlagen 1997. 

 
Bild 1.15:  Darrieus-Windkraftanlage, Ø 19 m, 170 kW, Firma Flowind USA, aus  
   Hau, Windkraftanlagen 1997. 
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Bild 1.16:  Windkraftanlagen – Rotoren mit vertikaler Drehachse,  
   aus Hau, Windkraftanlagen 1997. 

 

 
Bild 1.17:  Windkraftanlage mit Getriebe, aus Hau, Windkraftanlagen 1997. 



© Frank Kameier FH Düsseldorf WS1999/2010  13

2. Einteilung von Strömungsmaschinen 
 
 

Bild 2.1: Klassifizierung von Strömungsmaschinen 

 

Bild 2.2: Unterscheidung in Kraft- und Arbeitsmaschinen 
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Bild 2.3: Vergleich von Kraft- und Arbeitsmaschinen mit Kolben und  
   Verdrängermaschinen. 
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Die Kraft und Arbeitsmaschinen 
zeichnen sich durch geringes Gewicht 
(Flugtriebwerke), große 
Massendurchsätze und durch hohe 
Gleichförmigkeit (keine 
Ladungswechsel) aus. 
 
Nachteile gegenüber den Kolben- oder 
Verdrängermaschinen sind hohe 
thermische Belastungen (Gasturbinen), 
schlechte Wirkungsgrade bei kleinen 
Konstruktionen durch große Verluste 
(Spalte). 
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3. Grundgleichungen der Strömungsmechanik    
 
Die elementaren physikalischen Axiome sind 
 
• die Massenerhaltung, 
• die Impulserhaltung 
• die Erhaltung des Drehimpulses, 
• und die Energieerhaltung. 
 
Zur Berechnung von Strömungen nimmt man vereinfachend an, daß sich das 
strömende Medium - das Fluid - als Kontinuum beschreiben läßt. Ein Fluid 
unterscheidet sich von einem Festkörper derart, daß es keine Schubspannungen 
aufnehmen kann, eine Flüssigkeit kann in Ruhe keine Zugspannungen aufnehmen. 
Diese beiden Eigenschaften lassen sich folgendermaßen in Formeln fassen: 
 
1. Ein Kontinuum besteht aus Teilchen, die wie Punkte im Raum keine Ausdehnung 

und keine Zwischenräume haben, jedem Teilchen X läßt sich zu jeder Zeit t ein 
Ort x zuordnen:  

)t,x(XX =  
 

2. Für die charakteristischen Größen wie Dichte ρ, Druck p, Geschwindigkeit c, 
Temperatur T gilt:  

Ψ Ψ Ψ Ψ= = =( , ) ( ( , ), ) ( , )X t X x t t x t  
 

3. Die von außen auf ein Fluid wirkende Kraft läßt sich aufteilen in eine Oberflächen- 
und eine Volumenkraft:  

F f dV

F

dA

FV O

= +∫ ∫ρ σ
123 123

 , 

der Spannungsvektor σ für ein ruhendes oder reibungsfreies Fluid lautet 
 

σ = −pn . 
 
Für ein reibungsbehaftetes Fluid ist der Spannungsvektor mit Hilfe des 

symmetrischen Spannungstensors darstellbar:  
 

σ π= ⋅n x t( , )  
 
 
3.1 Der Satz von der Erhaltung der Masse (Kontinuitätsgleichung) 
 
Die Masse in einem materiellen Volumen ist zeitlich konstant: 
 

d
dt

x t
V

ρ( , )dV
~
∫ = 0  . 

 
Die Zunahme an Masse in einem raumfesten Volumen ist gleich dem Zufluß an 
Masse in das Volumen: 
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d
dt

x t c dA
A

ρ ρ( , )dV∫ ∫= − ⋅  

 
Die pro Zeiteinheit durch eine Fläche hindurchtretende Masse nennt man 
Massenstrom: 

&m c dA
A

= ⋅∫ ρ  . 

 
Entsprechend nennt man das pro Zeiteinheit durch eine Fläche hindurchtretende 
Volumen den Volumenstrom: 
 

&V c dA
A

= ⋅∫  

 
In differentieller Form erhält man  
 

   
∂ρ
∂

ρ
t

div c+ =( ) 0   

 
und für einen Stromfaden 
 

  
∂ρ
∂

ρ ρ
A
t

ds c A c A
s

s

+ − =∫ 2 2 2 1 1 1 0
1

2

 

 
Übung: Wie lautet die Kontinuitätsgleichung für eine stationäre, inkompressible 
Strömung entlang eines Stromfadens? 
 
3.2 Der Satz von der Erhaltung des Impulses (Bewegungsgleichung) 
 
Die zeitliche Änderung des Impulses in einem materiellen Volumen ist gleich der von 
außen angreifenden Kraft: 
 

  
d
dt

cdV f dV dA
V

ρ ρ σ
~
∫ ∫ ∫= +  . 

 
Die zeitliche Änderung des Impulses in einem raumfesten Volumen ist gleich dem 
Zufluß an Impuls in das Volumen plus den von außen angreifenden Kräften: 

∫∫∫∫ σ+ρ+⋅ρ−=ρ dAdVfAdccdVc
dt
d   . 

 
Der Impulssatz in differentieller Form lautet: 
 

   ρ ρ π
Dc
Dt

f div= +  . 

 
Spezialisiert auf reibungsfreie Fluide erhält man die Eulersche Bewegungsgleichung: 

  ρ ρ
Dc
Dt

f gradp= +  . 
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Die Eulersche Bewegungsgleichung in Bahn- und Stromlinienkoordinaten 
BNT eb,en,es    ergibt die radiale Druckgleichung und die Bernoulli Gleichung: 

 
∂
∂

∂
∂

∂
∂ ρ

∂
∂

∂
∂ ρ

∂
∂

∂
∂ ρ

∂
∂

c
t

c
c
s

g
z
s

p
s

c
R

g
z
n

p
n

g
z
b

p
b

+ = − −

= − −

= − −

1

1

0
1

2

,

,

.

    z 

 
Übung: Wie lauten die Gültigkeitsbedingungen für die Eulersche Bewegungs-
gleichung in Bahnlinienkoordinaten? 
 
 
Aus der r-Richtung folgt unter Vernachlässigung der Schwerkraft die radiale 
Druckgleichung: 
 

  
c
R

p
n

2 1
= −

ρ
∂
∂

    

 
 
Quer zu einer gekrümmten Bahnlinie wirkt ein 
Druckgradient, die Zentripetalbeschleunigung 
c2/R bewirkt diese Änderung des Druckfeldes. 
 
Unter der Einschränkung inkompressibler Strömungen und für die Integration längst 
einer Stromlinie ergibt sich die Bernoulli Gleichung: 
 

  
∂
∂ ρ
c
t

ds
c c

g z z
p p

s

s

+
−

+ − +
−

=∫ 2
2

1
2

2 1
2 1

2
0

1

2

( )  

 
Für stationäre Strömungen lassen sich die Summanden in der Bernoulli-Gleichung 
als spezifische Energien interpretieren. Aus diesem Grund wird häufig auch von einer 
Energiegleichung gesprochen, für die Herleitung ist der Satz von der Erhaltung der 
Energie aber nicht ausgenutzt worden, so daß die Aussage, es handele sich bei der 
Bernoulli-Gleichung um eine Energiebilanz, widersprüchlich ist: 
 

  .constKpzg
2
c2

==
ρ

++  

Die Bernoulli Konstante K entspricht einer spezifischen mechanischen Energie. 
 
Es ist möglich, die Bernoullische Gleichung auf Strömungen zu erweitern, denen 
mechanische Energie z.B. durch Reibung (Dissipation) verlorengeht oder denen 
mechanische Energie von außen z.B. durch eine Strömungsmaschine (Verdichter 
oder Pumpe) zugeführt wird. Die Änderung der spezifischen kinetischen Energie c2/2 
vom Eintritt zum Austritt ist alleine durch die Kontinuitätsgleichung festgelegt, die 
Änderung der spezifischen potentiellen Energie  zg ⋅   allein durch die Lage z des 
Stromfadens, so daß ein Verlust durch Dissipation voll zu Lasten der Druckenergie 

s

grad p 
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gehen muß. Durch Einfügen eines spezifischen Druckverlusts ΔpV /ρ auf der 
Austrittsseite 2 läßt sich dieser entsprechend berücksichtigen. Wird zwischen Ein- 
und Austritt Energie durch eine Strömungsmaschine zugefügt ist analog eine 
spezifische Druckenergie Δp/ρ auf der Eintrittsseite zu ergänzen: 
 

    
ρ

Δ
+

ρ
++=

ρ
Δ

+
ρ

++ V2
2

2
21

1

2
1 ppzg

2
cppzg

2
c  

 
Übung: Wie ist eine Turbine in der obigen Gleichung zu berücksichtigen? 
 
3.2.1  Die Schubkraft 
 
Der Impulssatz für einen Stromfaden ist in einer weiteren Formulierung zur 
Berechnung der Auswirkung von Strömungen auf Bauteile wie Wände, 
Turbinenschaufeln oder zur Berechnung des Schubes eines Strahltriebwerks wichtig. 
 
Ausgehend von der materiellen Formulierung des Impulssatzes läßt sich unter 
Berücksichtigung der Kontinuitätsgleichung und reiner mathematischer 
Umformungen der Impulssatz für einen Stromfaden wie folgt schreiben: 
 

    
∂

∂

&
& &

m e
t

ds m c e m c e F F p A e p A eV M
s

s

+ − = + + −∫ 2 2 2 1 1 1 1 1 1 2 2 2
1

2

 

 
Bei FV handelt es sich um die Volumenkraft m.g und bei FM um die Ober-
flächenmantelkraft. Technisch interessant ist nun die vom Fluid auf den Mantel 
ausgeübte Kraft 
 
   R FM M= −    
  
 
Die Kraft FM

o  rührt dabei vom äußeren 
Luftdruck her, so daß sich die 
Reaktionswandkraft zu  
 
   R R FW M M

o= −  
 
ergibt. Für eine abkürzende Schreibweise bietet es sich noch an, einen Impulstrom 
einzuführen: 
 
   [ ]J m c p A eν ν ν ν ν ν= + −& (p )0  
 

   ∫ ∂
∂

−−+=
2

1

S

S
21VW ds

t
emJJFR
&
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3.3  Der Satz von der Erhaltung des Drehimpulses (Eulerscher Momentensatz) 
 
Die Änderung des Drehimpulses in einem materiellen Volumen ist gleich dem von 
außen angreifenden Drehmonent: 
 

  
d
dt

r c dV r f dV r dAx

V

x xρ ρ σ
~
∫ ∫ ∫= +  . 

 
Für einen Stromfaden folgt nach rein mathematischer Umformung: 
 

  
d
dt

r c Ads
r c A

t
ds r c A

ds
dt

r c A
ds
dt

x

V

x

s

s

x xρ
∂ ρ

∂
ρ ρ

~
∫ ∫= + −

1

2

2 2 2 2
2

1 1 1 1
1  

 
mit ds/dt=c  der Kontinuitätsgleichung und dem Moment in den Endflächen ME 
 

 M r p A e r p A eE x x= −1 1 1 1 1 2 2 2 2 2ρ ρ  folgt 
 

  
∂

∂

&
& &

mr e
t

ds m c r e m c r e M M M
x

s

s

x x V M E+ − = + +∫
1

2

2 2 2 2 1 1 1 1  

 
und für stationäre Strömungen folgt der Eulersche Momentensatz 
 
  & &m c r e m c r e M M Mx x V M E2 2 2 2 1 1 1 1− = + +  
 
 
Übung: Wie lauten die Gültigkeitsbedingungen für den Eulerschen Momentensatz? 
 
 
3.4 Der Satz von der Erhaltung der Energie 
 
Die Änderung an innerer und kinetischer Energie in einem materiellen Volumen ist 
gleich der durch die äußeren Kräfte zugeführten Leistung und der Wärmezufuhr: 
 

  
d
dt

u
c

dV c f dV c dA w dV q dA
V

ρ ρ σ ρ+
⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟ = ⋅ + ⋅ + − ⋅∫ ∫ ∫ ∫∫

2

2~
 . 

 
Das Schwerefeld der Erde ist rotorfrei, so daß die Kraftdichte f ein Potential besitzt: 
 

  f grad U= −  und  c f dV
d
dt

UdV
V

⋅ = −∫ ∫ρ ρ
&&&

 . 

Der Energiesatz läßt sich umschreiben zu 
 

  
d
dt

u
c

U dV c dA w dV q dA
V

ρ σ ρ+ +
⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟ = ⋅ + − ⋅∫ ∫ ∫∫

2

2~
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Übung: Wie lauten die Gültigkeitsbedingungen für den Energiesatz in materieller 
Form? 
 
Für einen Stromfaden folgt 
 
d
dt

u
c

gz dV
t

u
c

gz A ds m u
c

gz m u
c

gz
V s

s

ρ
∂
∂

ρ+ +
⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟ = + +

⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟

⎡

⎣
⎢
⎢

⎤

⎦
⎥
⎥

+ + +
⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟ − + +

⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟∫ ∫

2 2

2 2
2
2

2 1 1
1
2

12 2 2 2
1

2

~
& &

 
die Leistung in den Endflächen sei 
 
  P p c A p c AE = −1 1 1 2 2 2  . 
 
Der Energiesatz lautet für einen Stromfaden: 
 

 
∂
∂

ρ
t

u
c

gz A ds m u
c

g z m u
c

g z

P P P Q Q Q
s

s

VÄ T D V M E

+ +
⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟

⎡

⎣
⎢
⎢

⎤

⎦
⎥
⎥

+ + +
⎛

⎝
⎜⎜

⎞

⎠
⎟⎟ − + +

⎛

⎝
⎜⎜

⎞

⎠
⎟⎟ =

+ + + + +

∫
2

2 2
2
2

2 1 1
1
2

12 2 2
1

2

& &
 

Für Strömungsmaschinen ist dabei die technische Leistung PT von besonderer 
Bedeutung.  
 
3.4.1 Die Bernoullische Gleichung der Gasdynamik 
 
Wichtige Einschränkungen für die Herleitung sind: 
 
• stationäre Strömung  ∂ ∂t m m= ⇒ =0 1 2& & , der Mantel des Stromfadens ist in 

Ruhe, die Volumenänderungsleistung, die technische Leistung und die 
Dissipationsleistung auf dem Mantel verschwinden, 

• die Dissipationsleistung in den Endflächen sei vernachlässigbar klein, 
• Wärmeaustausch mit der Umgebung spielt keine Rolle, die Strömung ist adiabat. 
 
Der Energiesatz lautet dann 
 

  u
c

gz
p

u
c

gz
p

2
2
2

2
2

2
1

1
2

1
1

12 2
+ + + = + + +

ρ ρ
 . 

 
Mit der spezifischen Enthalpie  
 

  h u p v u
p

:= + = +
ρ

 

folgt 
 

  h
c

gz const+ + =
2

2
.  

 
Übung: Wie lauten die Gültigkeitsbedingungen für die Bernoulli Gleichung der 
Gasdynamik.? 
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3.5 Betrachtungsweise von Bewegungen 
 
Bewegungen lassen sich grundsätzlich aus einem ruhenden und einem mitbewegten 
Bezugssystem betrachten: 
 

ruhendes System mitbewegtes System 
Absolutsystem Relativsystem 
Inertialsystem Nicht-Inertialsystem 
keine Scheinkräfte Coriolis- und Zentripetal-

kraft als Scheinkräfte 
inertial (fixed) frame of reference  rotating frame (of reference)

 

   
Pumpenlaufrad   Turbinenlaufrad (Schade/Kunz 1989) 

 
  Axialverdichter (Cumpsty (1989))  Axialturbine (Käppeli (1994)) 
 
Die Geschwindigkeit im Absolutssystem ist gleich der Umfangsgeschwindigkeit plus 
der Geschwindigkeit im Relativsystem.  
 

  c u w= +  . 
 

Die Umfangsgeschwindigkeit ist das Kreuzprodukt aus Winkelgeschwindigkeit Ω und 
Radiusvektor r 
 

  rxu Ω=  , 
 
mit der Winkelgeschwindigkeit 

  Ω
Δϕ
Δ

=
t

 . 

Ω 

Ω 
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3.6 Die Eulersche Strömungsmaschinenhauptgleichung 
 
Zur Berechnung der Strömung in Strömungsmaschinen ist neben der Betrachtung 
aus dem raumfesten Absolutsystem die Betrachtung aus dem mit dem Laufrad 
rotierenden Relativsystem notwendig. Die in dem rotierenden Bezugssystem 
gemessene Relativgeschwindigkeit w läßt sich mit Hilfe der Umfangsgeschwindigkeit 
u in die Absolutgeschwindigkeit c gemäß 
 
  c u w= +  
transformieren. 
 
Die Strömungsmaschinenhauptgleichung wird für stationäre Strömungen hergeleitet, 
was dem Vorbeistreichen der rotierenden Schaufeln an feststehenden Bauteilen wie 
den Statorschaufeln oder der Gehäusezunge nicht ganz gerecht wird. Dennoch 
stehen die gut mit der Praxis übereinstimmenden Ergebnisse für die Berechtigung 
der Einschränkung. Die Strömung soll exakt der Schaufelkontur folgen, wobei die 
Schaufeln unendlich dünn und in unendlicher Zahl vorhanden sein sollen. Man nennt 
eine solche Strömung schaufelkongruent. Sämtliche Momente werden auf die 
Drehachse bezogen, so daß aus Symmetriegründen MV=0 ist, außerdem 
verschwindet das Moment in den Endflächen aufgrund der Orientierung der 
Normalenvektoren. Verluste durch Spaltströmungen bleiben ebenso unberücksichtigt 
wie Reibungseinflüsse. Der Drehimpulssatz lautet somit 
 
  ( )&m r c r c Mx x M2 2 1 1− =  . 
 
Dem Betrage nach folgt 
 
  ( )&m r c r c Mu u2 2 1 1− =  
 
 
Exkurs zum Zusammenhang von Drehimpuls, Arbeit und Leistung 
 
In Strömungsmaschinen werden Leistungen umgesetzt, die innere Leistung des 
strömenden Mediums bewirkt eine mechanische Wellenleistung oder eine 
mechanische Wellenleistung bewirkt eine innere Leistung am strömenden Fluid. 
 
Die Leistung setzt sich aus Drehmoment und Winkelgeschwindigkeit zusammen, dies 
läßt sich mit Hilfe der Definition für die Arbeit einsehen: 
 
Eine Kraft, die über einen Weg verrichtet wird, nennt man Arbeit 
 
   sFW Δ⋅=  
 
Der überstrichene Weg bei einer rotatorischen Bewegung ist  
 
   Δ Δϕs r= ⋅  , 
 

mit dem Betrag des Radiusvektors r und dem Winkel ϕ, so daß für die Arbeit folgt 
 
   W F s F r= ⋅ = ⋅ ⋅Δ Δϕ  . 
Der Kraft äquivalent ist das Drehmoment 
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   M r xF=  , 
 
so daß für die Arbeit folgt 
 
   W F s M= ⋅ = ⋅Δ Δϕ   . 
 
Die in der Zeit Δt geleistete Arbeit führt zu der Leistung 

   P F
s
t

M
t

= =
Δ
Δ

Δϕ
Δ

 . 

Die zurückgelegte Wegstrecke pro Zeit wird Geschwindigkeit genannt 

  v
s
t

=
Δ
Δ

 . 

Der überstrichene Winkel pro Zeit wird Winkelgeschwindigkeit genannt 

  Ω
Δϕ
Δ

=
t

 . 

Auf ganze Umdrehungen 2π bezogen gilt mit der Drehzahl n 
 
  Ω = 2π n  . 
 
Für die Leistung an der Welle einer Strömungsmaschine folgt somit  
 
  P M= ⋅ Ω  . 
 
Mit dem Betrag des Drehimpulses 
  ( )M m r c r cu u= −& 2 2 1 1  
folgt also 
  ( )P m r c r cu u= −& Ω Ω2 2 1 1  
oder 
  ( )P m u c u cu u= −& 2 2 1 1  , 
 
wobei unabhängig von der Strömungsmaschine (Turbine oder Pumpe) gilt 
  1 = Laufradeintritt, 
  2= Laufradaustritt. 
 
Die spezifische Stufenarbeit Y P m= &  sei stets positiv definiert, dann gilt 
 
für Turbinen  Y u c u cu u= −1 1 2 2  , 
 
für Pumpen  Y u c u cu u= −2 2 1 1   
 
als Eulersche Strömungsmaschinenhauptgleichung. Diese Gleichungen sind gültig 
für 
 - kompressible und inkompressible Strömungen 
 - mit und ohne Reibung der Strömung im Schaufelgitter. 
 
Die Eulersche Strömungsmaschinenhauptgleichung gilt somit für hydraulische und 
thermische Strömungsmaschinen. 
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(Verschiedene Lehrbücher geben hierzu unterschiedliche Gültigkeiten an, Vorsicht ist geboten! Stets 
sollten die Gültigkeitsvoraussetzungen vom Verständnis her geprüft werden.) 
 
Mit Hilfe folgender Umformung ist eine anschauliche Interpretation möglich, 
verschiedentlich wird auch von der Anwendung des Cosinus-Satzes gesprochen: 
 
  c u w= +   ⋅ u 
 
  u c u c u w uu⋅ = = ⋅ + 2   (*) 
 
Quadrieren des Geschwindigkeitsdreiecks ergibt 
 

  ( )222

222

wuc
2
1uw

uuw2wc

−−=⋅⇔

+⋅+=
 

in (*) eingesetzt folgt 

  
( )u c c u w u

u c
c u w

u

u

= − − +

⇔ = + −

1
2

2 2 2

2 2 2 2

2 2 2  

 
In die Eulersche Strömungsmaschinenhauptgleichung eingesetzt folgt 
 

für Turbinen  
2

ww
2

uu
2

ccY
2
2

2
1

2
2

2
1

2
2

2
1 −

−
−

+
−

=  und  

 

für Pumpen  Y
c c u u w w

=
−

+
−

−
−2

2
1
2

2
2

1
2

2
2

1
2

2 2 2
 , 

    1        2  3 
 
 
interpretieren lassen sich die Anteile nun folgendermaßen 
 
1  Änderung der spezifischen kinetischen Energie im Absolutsystem (z.B.  
   durch Beschleunigung der Strömung bei Pumpen oder durch  
   Verzögerung der Strömung bei Turbinen), 
 
2  Differenz der spezifischen kinetischen Energie durch Änderung der  
   Fliehkräfte am Ein- und Austritt, 
 
3  Änderung der spezifischen kinetischen Energie im Relativsystem (z.B.  
   die spezifische Verzögerungsarbeit der Strömung bei einer Pumpe und  
   die spezifische Beschleunigungsarbeit der Strömung bei einer  
   Turbine). 
 
 
Für die spezifische Stufenarbeit bei inkompressibler Strömung folgt aus der 
Bernoullischen Gleichung mit Energiezufuhr und Verlusten 
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ρ

Δ
+

ρ
++=

ρ
Δ

+
ρ

++ Vppzgcppzgc 2
2

2
21

1

2
1

22
 

 
mit z z1 2= , d.h. Ein- und Austritt der Strömungsmaschine befinden sich auf gleicher 
geodätischer Höhe,  
 

  Yppp
2

ccp V

ungDruckänder
totale

ungDruckänder
statische

12
2
1

2
2 ≡

ρ
Δ

+
ρ
−

+
−

=
ρ

Δ

444 3444 21

43421

 

 
 
Für die spezifische Stufenarbeit bei kompressibler Strömung folgt aus der 
Energiegleichung für einen Stromfaden 
 

  
{

h
c

gz h
c

gz
P
m

T
2

2
2

2 1
1
2

12 2
+ + = + + +

&

Y
 

 
mit z z1 2= , d.h. Ein- und Austritt der Strömungsmaschine befinden sich auf gleicher 
geodätischer Höhe,  
 

  t

derungEnthlpieän
totale

nderungEnthalpieä
statische

12

2
1

2
2 hYhh

2
cc

Δ≡=−+
−

4444 34444 21

321
 

 
 
Üblich ist in der Literatur die Unterscheidung von dynamischen, statischen und 
totalen oder Gesamtgrößen: 
 
  „Gesamt“ = „total“ = „dynamisch“ + „statisch“ 
 
 
Übung: Wie verhalten sich die Drücke einer hydraulischen Strömungsmaschine bei 
Fördermedien verschiedener Dichte aber sonst gleichen Strömungsbedingungen? 
 
Übung: Wie läßt sich die Gleichung der Stufenarbeit für thermische 
Strömungsmaschinen in die für hydraulische Strömungsmaschinen überführen? 
 
Übung: Wie lautet die Beziehung zwischen Förderleistung, Volumenstrom und 
Druckerhöhung einer Pumpe? 
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Ausgehend von der sowohl für kompressible wie für inkompressible Strömungen 
gültigen Formulierung der spezifischen Stufenarbeit 
 
  u11u22 cucuY −=  
 
für Pumpen oder Verdichter und der Kenntnis der Änderung der 
Geschwindigkeitsdreiecke beim Androsseln, d.h. bei Erhöhung des druckseitigen 
Strömungswiderstands, läßt sich eine sogenannte Kennlinie konstruieren. Eine 
verständliche Veranschaulichung der Geschwindigkeitsdreiecke im gedrosselten 
sowie im ungedrosselten Betriebszustand ist nur unter der Einschränkung einer 
inkompressibel Strömung möglich, obwohl die Interpretationen in ihrer 
grundsätzlichen Aussage auch für thermische Strömungsmaschinen gelten: 
 

    
u u u1 2= =  

ungedrosselter       gedrosselter 
Strömungszustand im Axialgitter    Strömungszustand im Axialgitter 

Y u c cu u= −( )2 1  
c c cx x x2 1= =      (bei inkompressibler Strömung) 
c cx

unged
x
ged. .>  

 
 
Das Androsseln bewirkt eine Reduzierung des Durchsatzes, d.h. der 
Strömungsgeschwindigkeitskomponente cx, bei gleichzeitiger Verringerung des 
Eintrittdralls c1u. Die Folge des reduzierten Eintrittsdralls ist eine Vergrößerung der 
Stufenarbeit. 
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4. Der Kreisprozeß thermischer Strömungsmaschinen 
 
4.1 Zustandsänderungen 
 
Die grafische Veranschaulichung thermodynamischer Prozesse ist zum Verständnis 
von Kreisprozessen besonders hilfreich. Wesentlich ist auch das Verständnis, welche 
Axiome und welche Prozeßführungsbedingungen  
 
 isobar  ⇔ konstanter Druck, 
 isochor ⇔ konstantes Volumen, 
 isotherm ⇔ konstante Temperatur, 
 isentrop ⇔ konstante Entropie (verlustfrei), 
 isenthalp ⇔ konstante Enthalpie, 
 
ausgenutzt werden. Jede Zustandsänderung wird durch die drei Zustandsgrößen 
Druck p, Volumen V und Temperatur T bestimmt, von denen für einfach 
nachvollziehbare Prozesse eine jeweils konstant zu halten ist. Die zugehörige 
Gleichung ist die thermische Zustandsgleichung für ein ideales Gas, auch ideale 
Gasgleichung genannt: 
 

 

p
RT

dp
p

d dT
T

ρ
ρ
ρ

=

− − = 0
  . 

 
Die Dichte ρ läßt sich auch durch das spezifische Volumen v ausdrücken: 
 

 ρ = =
dm
dV v

1
  . 

 
Durch die thermische Zustandsgleichung alleine ist ein Medium in der 
Thermodynamik nicht eindeutig beschrieben. Man benötigt noch eine weitere 
Gleichung, die man als kalorische Zustandsgleichung bezeichnet. Die kalorische 
Zustandsgleichung läßt sich in Form der inneren Energie u oder Enthalpie h 
ausdrücken: 
 
 u=u(T,v) oder   h=h(T,p) . 
 
Thermische und kalorische Zustandsgleichung sind unabhängig voneinander und nur 
über Nebenbedingungen miteinander verknüpft. 
 
Für die Anwendung auf Strömungsmaschinen stellt sich die Frage, nach der 
verrichteten Arbeit und der hineingesteckten Strömungsenergie bei einer 
Kraftmaschine oder der herausgeholten Strömungsleistung und der hineingesteckten 
Arbeit bei einer Arbeitsmaschine. Die Zunahme an innerer und kinetischer Energie in 
einem materiellen Volumen ist gleich der durch die äußeren Kräfte zugeführten 
Leistung und der Wärmezufuhr. 

 ( )d
dt

E E P QI K+ = +  
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mit  E u dVI = ∫ ρ   , 
 

 E
c

dVK = ∫ ρ
2

2
 , 

 
 P c f dV

V

c dA

OP P
= ⋅ + ⋅∫ ∫ρ σ
1 24 34 1 24 34

  

und 
  Q w dV

V

q dA

OQ Q
= − ⋅∫ ∫ρ
124 34 124 34

 . 

 
Zur Untersuchung der Prozesse in thermischen Strömungsmaschinen ist zunächst 
die rechte Seite der Gleichung von Interesse, z.B. wird Wärme Q in den Prozeß 
hineingesteckt und Leistung P dadurch erzielt. Anhand einfachster 
Zustandsänderungen wird dies im folgenden genauer untersucht: 
 

Wärme Q

T

T

V  V

T

V

Isobare Zustandsänderung T-V Diagramm

1

2

 p    =  p

 V V

 T

V

p-V Diagramm

1 2
Wärme Q

1

2

1 2

1 2

1 2

p=const.

 
Die Leistung P setzt sich aus der Leistung der Volumenkräfte, in der Regel der 
Schwerkraft, und der Leistung der Oberflächenkräfte, z.B. dem Druck, zusammen. 
Der im wesentlichen relevante Anteil der Leistung der Oberflächenkräfte läßt sich 
mathematisch umformen zu  
 P c dA c dAO = ⋅ = ⋅ ⋅∫∫ σ π   (Spannungstensor π ), 
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 P c dA
x
t

dAO = ⋅ ⋅ = ⋅∫ ∫π
∂
∂

π  , 

 

 P
x
t

dA
x
t

p dAO = ⋅ = − ⋅∫ ∫
∂
∂

π
∂
∂

δ   (reibungsfreie Zustandsänderung), 

 

 P
x
t

p dA p
x
t

dA p
dV
dtO = − ⋅ = − ⋅ = −∫ ∫

∂
∂

δ
∂
∂

 

 
Diese mechanische Arbeit der Oberflächenkräfte wird auch Verzerrungsleistung oder 
Volumenänderungsarbeit genannt.  
 
Führt man einem Medium Wärme so langsam zu, daß sich Dichte und Temperatur 
über das ganze Volumen praktisch nicht ändern und das Medium ruht, so folgt aus 
dem Energiesatz: 
 

 

dE
dt

Q p
dV
dt

Q
dE
dt

p
dV
dt

I

I

= −

⇔ = +
 . 

 
Durch Integration über die Dauer der Wärmezufuhr folgt 

 

Q E E p
dV
dt

dt

Q E E pdV

I
E

I
A

t

t

I
E

I
A

V

V
A

E

A

E

= − +

⇒ = − +

∫

∫
 . 

Unter der Annahme kleiner Änderungen während des Prozesses folgt 
 

 Q E p VI= +Δ Δ  . 
 
Die zugeführte Wärme kann also in innere Energie oder in mechanische Arbeit ver-
wandelt werden. Das p-V Diagramm zeigt unter der Prozeßkurve von 1 nach 2 die 
verrichtete mechanische Arbeit als Fläche, bei der isobaren Expansion ergibt sich 
also  
  P p V V12 1 2 1= −( )  . 
 
Je nach Prozessführung wechselt das Vorzeichen der Fläche im p-V Diagramm 
gemäß zugeführter oder abgeführter Arbeit. Aus der thermischen Zustandsgleichung 
folgt für die isobare Zustandsänderung 
 

 
V
T

const= .  . 
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Wärme Q

T

T

 p  p

T

p

Isochore Zustandsänderung T-p Diagramm

1

2

 p

 V   =V V

p-V Diagramm

2

1

Wärme Q

1

2

1 2

1

2

1 2

 p

V= const.

 
 
Bei der isochoren Zustandsänderung wird keine Arbeit verrichtet, aus der 
thermischen Zustandsgleichung folgt 
 

 
p
T

const= . . 

 

Wärme Q

 p

 p

 V  V

 p

V

Isotherme Zustandsänderung

p-V Diagramm

1

22

1

1 2

T= const.
T   wächst

Isothermen
mit T=const.
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Die dem Volumen zugeführte Wärmemenge Q wird bei der isothermen 
Zustandsänderung ausschließlich zur Vergrößerung des Volumens verwendet. Die 
zugeführte Energie müßte sofort umgesetzt werden, damit sich die Temperatur nicht 
verändert, daher ist eine isotherme Prozeßführung praktisch nicht möglich, sie läßt 
sich nur als Gedankenexperiment durchführen. Aus der thermischen Zustands-
gleichung folgt 
 
 p V const= .  . 
 

Q=0

 p

 p

 V  V

 p

V

Isentrope oder adiabate Zustandsänderung

p-V Diagramm

1

22

1

1 2

s= const.

Isotherme

 
Zur Beschreibung thermodynamischer Prozesse wird als weitere Gleichung die 
sogenannte Gibbssche Fundamentalgleichung, auch 2. Hauptsatz der 
Thermodynamik genannt, verwendet. Diese Gleichung steht als Definition für die 
Entropie, die bei isentropen Zustandsänderungen konstant gehalten wird: 
 

 du T ds
p

d= −
ρ

ρ2   oder   du T ds pdv= −  

mit der spezifischen inneren Energie u und der spezifischen Entropie s sowie dem 
spezifischem Volumen v. Folgende Voraussetzungen sind an die Gültigkeit der 
Gibbsschen Gleichung geknüpft: 

• lokales thermodynamische Gleichgewicht (keine räumliche und zeitliche 
Änderung der Zustandsgrößen, 

• keine Stoffumwandlung (keine chemische Prozesse), 
• keine Phasenumwandlungen, 
• keine Änderung von Mischungsverhältnissen (z.B. bei Luft), 
• keine elektromagnetischen Effekte. 

 
Die adiabate Zustandsänderung verläuft im p-V Diagramm ähnlich der isothermen, 
jedoch wird bei einem isentropen Prozeß keine Wärme ausgetauscht. Die geleistete 
Arbeit resultiert einzig aus der inneren Energie, d.h., die Temperatur nimmt bei der 
adiabaten Expansion ab und bei der adiabaten Kompression nimmt die Temperatur 
zu. 
 
Während isochore und isobare Zustandsänderungen technisch realisierbar sind, ist 
dies für die isotherme und die isentrope Zustandsänderung nicht möglich. Bei einer 
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Kompression läßt sich weder die Temperatur exakt konstant halten, wie es ein 
isothermer Vorgang erfordert, noch läßt sich ein Wärmeaustausch  mit der 
Umgebung vollkommen unterbinden, wie es bei der isentropen Zustandsänderung 
notwendig ist. Die technisch realisierbare Zustandsänderung liegt zwischen den 
beiden Grenzfällen und wird polytrope Zustandsänderung genannt: 

Q

 p

 p

 V  V

 p

V

Polytrope Zustandsänderung

p-V Diagramm

1

2
2

1

1 2

Isotherme

Polytrope

Isentrope

 
Zwischen den Zustandsgrößen gelten folgende Beziehungen: 
 

 
T
T

p
p

1

2

1

2

1

=
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

−κ
κ

  
T
T

V
V

1

2

2

1

1

=
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

−κ

  
p
p

V
V

1

2

2

1
=
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟
κ

 

 
für die technisch wichtigen zweiatomigen Gase wie z.B. Luft ist κ=1.4 für die 
isentrope und liegt zwischen 1 und 1.3 für die polytrope Zustandsänderung. Der 
Polytropenexponent muß jeweils experimentell ermittelt werden. 
 
 
4.2 Die anschauliche Interpretation der Entropie 
 
Um die Frage nach der zugeführten Wärmemenge bei einer Zustandsänderung zu 
beantworten, ist die Darstellung im T-s Diagramm sinnvoll, da aus der 
Energiegleichung und der Gibbsschen Gleichung (1. und 2. Hauptsatz der 
Thermodynamik  
 
 Q T S= Δ  
folgt. 
 
Mit Hilfe der Entropie ist es möglich, die Umkehrbarkeit von Prozessen zu 
quantifizieren: Bleibt die Entropie konstant, so ist die Zustandänderung verlustfrei 
und reversibel. Steigt die Entropie während der Zustandsänderung handelt es sich 
um einen verlustbehafteten irreversiblen Prozeß (z.B. durch Reibung). 
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Q

 T

 T

 S  S

 T

S

T,S - Diagramm zur Ermittlung der Wärmezufuhr

T,S - Diagramm

1

2

1

2

1 2

12

p=const.

Q12

p=const.

 
 
 
Übung: Ist es unter dem Gesichtspunkt einer Prozessführung mit möglichst geringen 
Verlusten günstiger, eine Turbinenstufe bei möglichst hohen oder möglichst niedrigen 
Temperaturen zu betreiben? Zur Beantwortung soll zunächst die Erwärmung von 1 
kg Wasser von 20°C auf 70°C in fünf gleichmäßigen Teilschritten betrachtet werden. 
Wie verhält sich die Entropie dabei, trage die Zustandsänderung im T-S Diagramm 
ein? 
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 p

 p

 V  V

 p

V

p-V Diagramm

1

2
2

1

1 2

Isotherme

Polytrope

Isentrope

Poytrope

irreversibler Anteil

reversibler
Anteil

 T

S

Aufteilung von Zustandsänderungen in reversible und irreversible
(verlustbehaftete und verlustfreie) Anteile

Isothermen
(T=const.)

 T

S

T=const.
= irreversibel

1 2

Wärme-
  menge
     Q

 T

S

Isentropen (S=const.)  T

S

    ΔQ=0
⇒ reversibel

1

2

 T

S

 T

S

1

2

isothermer Anteil

isentroper
Anteil

Wärme-
  menge
     Q
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5.  Kennzahlen von Strömungsmaschinen 
 
5.1  Definition des Wirkungsgrads 
 
Der Wirkungsgrad ist definiert als Verhältnis der resultierenden Leistung zur 
hineingesteckten Leistung: 
 

 
Leistungeckehineingest

Leistungnderesultiere
=η  .  

 
Der aerodynamische Wirkungsgrad einer Strömungsmaschinen wird aus der 
strömungsmechanischen Leistung und der mechanischen Leistung berechnet. Bei 
Kraftmaschinen (Turbinen) ist der Wirkungsgrad definiert als 
 

Leistungechanischeströmungsm
Leistungemechanisch

=η  . 

 
Bei Arbeitsmaschinen (Pumpen und Verdichter) ist der Wirkungsgrad definiert als 
 

Leistungemechanisch
Leistungechanischeströmungsm

=η  .  

 
Ein Gesamtwirkungsgrad berücksichtigt alle mechanischen und 
strömungsmechanischen Verluste. Aufspalten läßt er sich zum Beispiel wie folgt in 
bestimmte Teilwirkungsgrade (nach Bohl (1994): 

 mli η⋅η⋅η=η   (5.1) 

mit 
iη = innerer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Strömungs- und  

Reibungsverlusten, 
lη = volumetrischer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Spaltverlusten, 
mη = mechanischer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Lagerreibung,  

Verlusten im Getriebe oder des Antriebs. 
 
Wichtig für das Verständnis ist, dass sich die Teilwirkungsgrade multiplikativ zum 
Gesamtwirkungsgrad zusammensetzen lassen. Der von Bohl als innerer 
Wirkungsgrad bezeichnete Teilwirkungsgrad wird im Rahmen dieser 
Lehrveranstaltung mit den Praktikas als strömungsmechanischer Wirkungsgrad 
bezeichnet. 
 
Die strömungsmechanische Leistung bei hydraulischen Strömungsmaschinen 
berechnet sich aus: 
 
 VpPStrömung

&⋅Δ=  . (5.2) 
 
Zur Berechnung des Wirkungsgrads einer hydraulischen Strömungsmaschine wird 
diese Leistung ins Verhältnis zur mechanischen Leistung gesetzt. 
Bei thermischen Strömungsmaschinen läßt sich die strömungsmechanische Leistung 
aus den h-s Prozessdiagrammen ablesen, vgl. Bild 5.1. Zur Berechnung des 
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isentropen Wirkungsgrads einer thermischen Strömungsmaschine wird diese 
Leistung ins Verhältnis zur theoretisch möglichen isentropen Leistung gesetzt, vgl. 
Gleichung 5.3. Häufig wird auch ein polytroper Wirkungsgrad verwendet, als 
Vergleichsprozeß dient dann der polytrope im Vergleich zum realen.  
 

 
Bild 5.1: h-s Prozessdiagramme für Turbine und Verdichter, nach Bohl (1994). 
 

 
s,21

21
Turbine,isentrop hh

hh
−
−

=η  
12

1s,2
Verdichter,isentrop hh

hh
−
−

=η  (5.3) 

 
Die Berechnung und der Text des folgenden Abschnitts über den polytropen 
Wirkungsgrad ηpoly ist der Diplomarbeit von W. Hofmann, TU Berlin (1998) 
entnommen, als Quelle diente dabei eine Vorlage von Th. Gietl, BMW Rolls-Royce 
GmbH Dahlewitz. 
 

• Definition nach Cumpsty (1989) 

 
η

ρpoly

dp
dh

=
⋅  

⇒ − =
−

=1 η
ρ

poly

dh
dp

dh
Tds
dh   (5.4 a, b) 

• für konstanten Druck: p=konst. ⇒ dh=T(ds)p 

 
⇒ − = =1 ηpoly

p p

ds
ds

s
s( ) ( )
Δ
Δ   (5.5) 

 
⇒ − =

−
−

1 2 1

3 1
ηpoly

s s
s s   (5.6) 

 
⇒ =

−
−

ηpoly
s s
s s
3 2

3 1   (5.7) 
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• für ideales Gas 

 
ds c

dT
T

R
dp
pp= −

  (5.8) 

• Integration 2 → 3: 0=dh=cpdT 

 
⇒ = − ⇔ − = −

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟∫ ∫ds R

dp
p

s s R
p
p2

3

2

3

3 2
3

2
ln

  (5.9 a, b) 

• p3=p1 

 
⇒ − =

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟s s R

p
p3 2
2

1
ln

 (5.10) 

• Integration 1 → 3: dp=0 und T3=T2 

 

⇒ = ⇒ =

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

∫ ∫
∫

ds c
dT
T

R
p
p

c T
dT
T

p poly

p
1

3

1

3
2

1

1

3η
ln

( )
 (5.11 a, b) 

• für cp=konst. 

 

⇒ =

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

ηpoly
p

R
p
p

c
T
T

ln

ln

2

1

2

1  (5.12) 
In die Gleichung für den polytropen Wirkungsgrad können statische oder totale 
Größen eingesetzt werden. Da die spezifische Wärmekapazität über die Stufen 
hinweg nicht konstant bleibt, aber nahezu linear von der Temperatur abhängig ist, 
wird eine mittlere Temperatur zwischen Ein- und Austritt bestimmt, die in eine 
Polynomapproximation für cp eingeht. Dieses mittlere cp wird dann als konstant 
angesehen. 
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Beispielaufgabe einer thermischen Strömungsmaschine:  
 
Dampfturbine (nach Bohl: Strömungsmaschinen I, 1994, S.26) 
 
Eine Dampfturbine hat folgende Betriebsdaten: 
 
Eintritt:  p=40 bar, 
  t=400°C, 
Austritt p=4 bar, 
  t=180°C. 
 
Berechne  
a) die spezifische Stufenarbeit. 
b) den inneren Wirkungsgrad. 
c) den Dampfverbrauch m& . 
 
Gegeben ist der mechanische Wirkungsgrad der Turbine von 99%, der volumetrische 
Wirkungsgrad der Turbine von 99,5 % und der Gesamtwirkungsgrad des Generators 
von 98 %. Die Leistung des Generators beträgt 10 MW.  
Hinweis: Der Entspannungsprozeß ist in ein h,s- Diagramm einzutragen. 
 

Bild 5.3: Sinnbilder für Strömungsmaschinen nach DIN 2481. 
 

 
Bild 5.2: Schematische Darstellung gemäß  
     DIN 2481 
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5.2 Dimensionsanalyse 
 
Mit Kenntnissen der Dimensionsanalyse sind prinzipiell zwei Dinge möglich: 
a) Die Übertragung bestimmter Größen zwischen physikalisch ähnlichen 

Objekten. Bei der Auslegung und Berechnung von Strömungsmaschinen ist 
dies von Nutzen, da sich Erkenntnisse aus Modellexperimenten unmittelbar 
verrechnen lassen. 

b) Die Anzahl der Variablen läßt sich bei mehrparametrigen Problemen durch die 
Verwendung dimensionsloser Kennzahlen reduzieren. 

Bekannt ist die Übertragung von Maßstäben aus Zeichnungen oder Landkarten, das 
ist eine Aufgabe der Ähnlichkeitslehre. Bei der Übertragung von Meßergebnissen von 
einem Aufbau auf einen anderen mit unterschiedlicher Skalierung, wird man 
feststellen, daß die Übertragung nicht ganz so einfach ist wie bei der Landkarte. 
Dieser Unterschied wird mit den Vokabeln geometrisch ähnlich und physikalisch 
ähnlich beschrieben.  
 
Häufig sind die dimensionellen Zusammenhänge bei Experimenten bekannt und 
einfach durchschaubar. Dies muß aber nicht grundsätzlich der Fall sein. Mit Hilfe 
einer Rechenvorschrift läßt sich die Dimensionsanalyse allgemein verwenden. Eine 
genaue Beschreibung findet sich dazu in Schade/Kunz (1989). Anhand des Beispiels 
einer Strömungsmaschine soll der Algorithmus und die Nomenklatur hier eingeführt 
und erläutert werden: 
 
Die Druckerhöhung Δp einer Pumpe oder eines Verdichters hängt ab von folgenden 
Parametern: 
 
• Volumenstrom V& , 
• Durchmesser D des Laufrades, 
• Dichte ρ des Fördermediums, 
• Zähigkeit des Fördermediums, die kinematische Zähigkeit ν wird gewählt, 
• Drehzahl n der Maschine, 

( )n,,,D,Vfp ηρ=Δ &   . 

Wir haben somit eine Relevanzliste des Problems und bestimmen nun die Dimension 
aller vorkommenden Größen: 
 
 [ ] 211 TLMp −−=Δ   [ ] [ ] [ ]sˆTmˆLkgˆM ===  
 [ ] 13 TLV −=&  
 [ ] LD =  
 [ ] 31 LM −=ρ  
 [ ] 12 TL −=ν  
 [ ] 1Tn −=  
 
Mit der Beschränkung auf hydraulische Strömungsmaschinen (ρ=const.) läßt sich 
über den Quotienten aus Druck und Dichte die Masse eliminieren, so daß die 
Dimensionsmatrix 
 
 L[m] T[s] M[kg] 
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n 0 -1 0 
D 1 0 0 
V&  3 -1 0 
ν 2 -1 0 

ρΔp  2 -2 0 
 
den Rang 2 hat, d.h., mit 2 Größen lassen sich alle Zeilen per Linearkombination 
ausdrücken. Zwei Größen sind nun zu sogenannten natürlichen Grundgrößen, zu 
problembezogenen Einheiten, zu wählen. 
 
a) Aus reiner Sicht der Dimensionsanalyse wäre es sinnvoll, D und ν zu wählen. V&  

und n blieben dann sogenannte Einstellgrößen, die sich im Experiment auch 
tatsächlich variieren ließen. Ziel ist die Auftragung ρΔp  über V&  in Abhängigkeit 
des Scharparameters n. D und ν sind durch die Geometrie eines Laufrades, das 
für ein Fördermedium bestimmt ist, bereits festgelegt. Die Dimensionsmatrix 
verändert sich somit zu 

 
 D ν 

ρΔp  -2 2 
V&  1 1 
n -2 1 
 
und der funktionale Zusammenhang läßt sich dann schreiben als 
 

 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
νν

=
νρ

Δ 2

2

2 Dn,
D

VfDp &
 . 

 
b) Historisch gewachsen ist eine Normierung mittels n und D als natürliche 

Grundgrößen. Der Grund dafür ist, daß ν für einen Ventilatortyp festgelegt ist, 
beispielsweise für Wasser oder Luft als Fördermedium. Ähnliche Versuche lassen 
sich somit bei Variation von n und D durchführen. Variiert man ν, gelten schon 
alleine aus Festigkeitsgründen ganz andere Auslegungskriterien. Zudem läßt sich 
experimentell bestimmen, daß das Problem unabhängig von der Reynoldzahl ist, 
so daß ν als natürliche Grundgröße ungeeignet ist. Als Dimensionsmatrix ergibt 
sich also 

 
 n D 

ρΔp  2 2 
V&  1 3 
ν 1 2 
 
oder als funktionaler Zusammenhang geschrieben: 

 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ ν
=

ρ
Δ

2322 Dn
,

Dn
Vf

Dn
p &

 

 
               1              2         3 
Für die drei normierten Parameter sind nun in der Praxis folgende Skalierungen 
üblich: 
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Für 3: 
 

nD
2
Dn2

2
DrU π=π=ω=⋅ω=  

woraus folgt 

 2Dn
ν ~

Re
1  . 

 
Für 2: 
 

 3Dn
V& ~ ϕ=

⋅ AU
V&  , 

 
diese Größe wird Lieferzahl genannt. 
 
Für 1: 
 

22Dn
p

ρ
Δ ~ 2U

p
ρ
Δ ~ ψ=

ρ

Δ

2
U
p

2  

diese Größe wird Druckzahl genannt. Zusammengefaßt gilt 

 ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ϕ=ψ

Re
1,f  . 

Für den dimensionslos gemachten Druck verwendet man in der Praxis also die 
Druckzahl ψ und für den dimensionslos gemachten Volumenstrom die Lieferzahl ϕ. 
Zu berücksichtigen sind stets Skalierungsfaktoren, die die Dimension nicht 
verändern, jedoch den absoluten Wertebereich beeinflussen. Diese Faktoren sind 
branchenabhängig und unterscheiden sich für radiale und axiale Maschinen. 
 

22222222 Dn
2Y

U
2Y

Dn
2p

2U
p

π
⋅

=
⋅

=
πρ

⋅Δ
=

ρΔ
=ψ   Druckzahl 

 

 
U
c

AU
Ac

bDU
Ac

nD
4V

4
DnD

V
AU

V axaxax
322 ==

π
=

π
⋅

=
ππ

==ϕ
&&&

 Lieferzahl 

Achtung:  U =̂  Blattspitzengeschwindigkeit oder Umfanggeschwindigkeit im  
      Mittelschnitt, 

A =̂  durchströmte Laufradfläche (für Radialmaschine π.D.b, mit der  
Breite b des Laufrads) oder Rohrkreisfläche. 
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5.3  Allgemein gültige Kennzahlen 
 
Weitere Kennzahlen lassen sich nun aus der Kombination von Druck- ψ und 
Lieferzahl ϕ formulieren. 
 
Leistungszahl: 
 
Die aerodynamische Leistung einer Strömungsmaschine ist  
 VpPaero

&⋅Δ=  
Bei der mechanischen Leistung ist zwischen Verdichter (Arbeitsmaschine) und 
Turbine (Kraftmaschine) zu unterscheiden, entsprechend werden zwei 
unterschiedliche Leistungszahlen eingeführt, die sich aber nur durch die 
unterschiedliche Multiplikation mit dem Gesamtwirkungsgrad unterscheiden: 
 

 
η
⋅Δ

=
VpP V,mech

&
 Verdichter → Leistungszahl  ηψ⋅ϕ=λ /  

 η⋅⋅Δ= VpP T,mech
&  Turbine → Leistungszahl   η⋅ψ⋅ϕ=λ  

 
Mit den Definitionen für Druck- ψ und Lieferzahl ϕ folgt für den Verdichter 
 

 
ηρπ

⋅
=

ηπρ
⋅Δ

π
⋅

=λ 435
mech

22223 nD
8P1

Dn
2p

nD
4V&  

 
Laufzahl: 
 
Durch Eliminieren des Durchmessers D aus der Kombination von Druck- ψ und 
Lieferzahl ϕ ergibt sich die Laufzahl σ: 
 

 ( )
21

21

222 n
2YD

Dn
2Y

ψπ
⋅

=⇔
π

⋅
=ψ  

 

 ( )
313132

31

32 n
4VD

nD
4V

ϕπ
⋅

=⇔
π

⋅
=ϕ

&&
 

 

  ( ) ( )
313132

31

21

21

n
4VD

n
2Y

ϕπ
⋅

=
ψπ
⋅

⇔
&

 

 

  ( )
( ) 312131

3121
32

4V

2Yn
πψ⋅

ϕ⋅
=⇔

&
 

 

  ( )
( ) 214321

2143

4V

2Yn
πψ⋅

ϕ⋅
=⇔

&
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Für den Quotienten aus Liefer- und Druckzahl wird nun die Laufzahl σ eingeführt: 

 ( )
( ) ( ) 4343

2121

43

21

2Y
2Vn

2Y
4Vn

⋅
π⋅⋅

=
⋅

π⋅
=

ψ
ϕ

=σ
&&

 

Diesen Proportionalitäten entspricht auch die spezifische Drehzahl 

 43Y Y
Vnn
&

⋅=  

 
Die spezifische Drehzahl Yn  ist die Vergleichsdrehzahl einer geometrisch ähnlichen 
Strömungsmaschine, die sm1 3  Fördervolumenstrom bei einer spezifischen Arbeit 

von 22 sm1  leistet. Zwischen Laufzahl σ und spezifischer Drehzahl Yn  besteht nach 
Ausmultiplizieren folgender Zusammenhang: 
 
 Yn1.2 ⋅=σ  . 
 
Gemäß Sigloch (1993) läßt sich mit Einschränkung folgender Zusammenhang 
zwischen Radform und Laufzahl formulieren: 
 
Laufradform Laufzahl σ Spezifische Drehzahl Yn Tendenz 

[ ]smV 3&

 

Tendenz 

[ ]22 smY  

radial 0.06 - 0.26 0.03  - 0.12   
halbaxial 0.26 - 0.52 0.12 - 0.24   
diagonal 0.52 - 1.04 0.24 - 0.48   

axial 0.64 -  3.2 0.3   - 1.5   
 
Durchmesserzahl: 
 
Durch Eliminieren der Drehzahl n aus der Kombination von Druck- ψ und Lieferzahl ϕ 
ergibt sich die Durchmesserzahl δ: 
 

 ( )
21

21

222 D
2Yn

Dn
2Y

ψπ
⋅

=⇔
π

⋅
=ψ  

 

 
ϕπ

⋅
=⇔

π
⋅

=ϕ 3232 D
4Vn

nD
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  ( )
ϕπ

⋅
=

ψπ
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⇔ 3221

21

D
4V

D
2Y &

 

 

  
( ) πϕ

ψ
21

21
2

2
4
⋅
⋅
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Y
VD
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( ) 21

41

412Y
2VD

ϕ
ψ

⋅π
⋅
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Für den Quotienten aus Liefer- und Druckzahl wird nun die Durchmesserzahl δ 
eingeführt: 

 ( )
2V

2YD
V2

2YD 4
2

41

21

41 π⋅
=

⋅π
=

ϕ
ψ

=δ
&&

 

 
Die wichtigsten Kennzahlen lassen sich zu folgender Tabelle zusammenfassen, 
wobei etwaige Skalierungsfaktoren (z.B. π) und die jeweiligen Bezugsdurchmesser 
keine universelle Gültigkeit haben: 
 

Kennzahl Formelzeichen Berechnungsformel 
Druckzahl ψ 

22222222 Dn
2Y

U
2Y

Dn
2p

2U
p

π
⋅

=
⋅

=
πρ

⋅Δ
=

ρΔ
=ψ  

Lieferzahl ϕ 
U
c

AU
Ac

bDU
Ac

nD
4V

4
DnD

V
AU

V axaxax
322 ==

π
=

π
⋅

=
ππ

==ϕ
&&&

Leistungszahl (Verdichter) 
 
 
Leistungszahl (Turbine) 

 
 

λ η⋅
η
⋅

ρπ
⋅

=
⎪⎭

⎪
⎬
⎫

η⋅ψ⋅ϕ=λ
η
ψ⋅ϕ

=λ
oder1

nD
8P

435
mech  

Laufzahl σ ( )
( ) ( ) 4343

2121

43

21

2Y
2Vn

2Y
4Vn

⋅

π⋅⋅
=

⋅

π⋅
=

ψ
ϕ

=σ
&&  

Durchmesserzahl δ ( )
2V

2YD
V2

2YD 4
2

41

21

41 π⋅
=

⋅π
=

ϕ
ψ

=δ
&&

 

 
 
Mit Hilfe des Cordier-Diagramms läßt sich nun eine erste Abschätzung durchführen, 
welche Bauform einer Strömungsmaschine bei gegebenem Durchsatz und verlangter 
Förder- oder Fallarbeit am besten geeignet ist. 
 
Beispiel: 
 
Es soll eine geeignete Strömungsmaschine für den Abgasstrom einer 
Müllverbrennungsanlage mit den Anforderungen sm90V 3=&  und Pa2500p =Δ  
ausgewählt werden. Für die einfache Überschlagsbetrachtung soll die Dichte des 
Fördermediums Luft mit 3mkg2.1=ρ als konstant angesehen werden. Die Drehzahl 
wird mit 900 U/min vorgegeben. Der Gesamtwirkungsgrad der Strömungsmaschine 
betrage 85%. 
 
Die aufzubringende Leistung gemäß ηΔ⋅= /pVP & beträgt 264,7 kW. 
 
Mit σ=0.97 folgt aus dem Cordier-Diagramm δ≈1.6, damit lassen sich Durchmesser, 
Lieferzahl, Druckzahl und spezifische Drehzahl bestimmen: 
D=2.037 m, ϕ=0.2878, ψ=0.4566, nY=0.46 
Cordier-Diagramm, sowie die Tabelle der spezifischen Drehzahl, zeigen die 
diagonale oder Axialmaschine mit großem Nabenverhältnis (kurze Schaufeln), auch 
Hochdruckaxialventilator genannt, als geeignet. 
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Bild 5.4: Cordier Diagramm (aus Bohl (1994)). 
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5.4 Ähnlichkeitsbeziehungen 
 
Mit Hilfe der dimensionslosen Kennzahlen lassen sich nun Proportionalitäten 
zwischen den dimensionsbehafteten Einstellgrößen herleiten. 
 
Für geometrisch ähnliche Radialpumpen (römisch I und II ) folgt zum Beispiel aus der 
Lieferzahl für den Volumenstrom 
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IIII

2
II

II
2
I

IIII

II

II

I

nbD
nbD

Au
Au

V
V

⋅⋅
⋅⋅

=
⋅
⋅

=  . 

 
Für die spezifische Arbeit folgt aus der Druckzahl 
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Aus der Leistungszahl folgt schließlich für die mechanische Leistung 
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6. Kavitation 
 
Kavitation tritt nur bei Flüssigkeiten auf. Sinkt der Druck in der Flüssigkeit unterhalb 
des Dampfdruckes, so bilden sich Gasblasen in der Flüssigkeit aus. Dieser 
physikalische Vorgang wird als Kavitation bezeichnet. Es handelt sich um eine lokale 
Verdampfung innerhalb der Flüssigkeit. Unter technischen Gesichtspunkten 
verursacht Kavitation mechanische Schäden und Lärm, sobald der Druck wieder 
oberhalb des Dampfdruckes angestiegen ist. Da die Gasblasen implosionsartig 
zusammenfallen, werden große instationäre Kräfte frei. 
 
Bei einer Kavitationsströmung handelt es sich um eine sogenannte 
Zweiphasenströmung, die nicht mehr mit einfachen strömungsmechanischen 
Gleichungen (z.B. Bernoulli-Gleichung) berechnet werden kann. Bei hydraulischen 
Strömungsmaschinen interessiert insbesondere die Grenze, bei der Kavitation 
auftreten kann. Die Strömung mit Kavitation liegt jenseits des technisch 
interessanten Bereichs. 
 
 
6.1 Bernoulli-Diagramm 
 
Mit Hilfe des Bernoulli-Diagramms läßt sich der Ort möglicher Kavitation in einem 
Rohrleitungssystem grafisch darstellen. Für eine Stromlinie werden die spezifischen 
Energieanteile (kinetische, potentielle und Druckenergie) übereinander aufgetragen: 
 

Bild 6.1: Bernoulli-Diagramm, aus Schade/Kunz (1989). 
 
 
p/ρ ist für den Ort s2 am kleinsten, dort ist zu prüfen, ob der Druck p unter den 
Dampfdruck sinkt.  
 

.constHpzg
2
c2

==
ρ

++

gz
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6.2 Blasenimplosion 
 
Der Druckverlauf durch eine Querschnittsverengung kann wie folgt aussehen: 

 
Bild 6.2: Druckverlauf durch eine Querschnittsverengung. 
 
In der Nähe einer Wand fallen die Blasen asymmetrisch zusammen. Auf die Wand 
entsteht ein mit großer Geschwindigkeit schießender sogenannter Microjet: 

 
Durch den schlagartigen Blasenkollaps entstehen Werkstoffzerstörungen, die auch 
als Kavitationserosin bezeichnet wird, schematisch ist dies im folgenden Bild 
dargestellt. 
 

 
Bild 6.4: Entwicklung von Kavitationserosion (Bohl(1994)) 
 
 

Bild 6.3: Formen von Blasen-
implosionen in freier Strömung 
und in Wandnähe (Bohl(1994)) 
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Bohl (1994) gibt nach einer Formel von Cook die Implosionsenddrücke an, die beim 
kugelsymmetrischen Zusammenbruch der Blasen auftreten können: 
 
 
 

R0/RE 6 10 20 30 
pi  [bar] 1800 3900 11100 20300 

Für kaltes Wasser, p0=1bar, pi=Druck in der kollabierten 
Restblase, R0=maximaler Radius der Dampfblase, 
RE=Endradius der kollabierten Blase. 

 
 
 
6.3 Spezifische Halteenergie oder Haltedruckhöhe und NPSH-Wert 
 
Zunächst sollen die Begriffe spezifische Halteenergie, Haltedruckhöhe und NPSH-
Wert am Beispiel von Pumpen erläutert werden, im Abschnitt 6.6 findet die 
Übertragung der Überlegungen auf Turbinen statt. 
 
Das Saugverhalten einer Pumpe kann mit Hilfe der Haltedruckhöhe, Dimension [m], 
oder dem NPSH-Wert (Net Positive Suction Head), Dimension [m], beurteilt werden. 
Gemäß ISO2548 und DIN24260 sind beide Begriffe gleichberechtigt anzuwenden, 
sie unterscheiden sich in ihrer Definition lediglich durch eine unterschiedliche 
Bezugshöhe. 
 
 
 
 
 
 
Bild 6.5: Bezugspunkt s für 
die Haltedruckhöhe und 
Bezugspunkt s´ für den 
NPSH-Wert (aus KSB: 
Kreiselpumpenlexikon, 1974)  

 
 
 
Zu Unterscheiden ist zwischen den Werten der Anlage und den Werten der Pumpe. 
Spezifische Halteenergie, Haltedruckhöhe und NPSH-Wert der Anlage sind Meß- 
oder Berechnungsgrößen, die Angaben für die Pumpe selber sind Grenzwerte für 
eintretende Kavitation, die vom Pumpenhersteller angegeben werden. 
 
Die spezifische Haltenergie der Anlage ermittelt man aus der Summe von 
spezifischer Druck- und spezifischer Geschwindigkeitsenergie auf der Saugseite 
minus dem spezifischen Dampfdruck pD der Förderflüssigkeit: 

 
2

cppY
2
SDS

HA +
ρ
−

=  . 

 
Die durch die Erdbeschleunigung dividierte spezifische Halteenergie ergibt die 
gemessene Haltedruckhöhe der Anlage: 
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g2

c
g

ppH
2
SDS

HA +
ρ
−

=  

Gerne wird auch der NPSH-Wert (Net Positiv Suction Head) als Größe zur 
Beurteilung der Sicherheit gegen Kavitation verwendet, der sich lediglich durch die 
Bezugshöhe von der Haltedruckhöhe unterscheidet: 

 
g2

c
g

ppNPSH
2

'SD'S
A +

ρ
−

=  . 

Der NPSH-Wert ist die Differenz der Höhe des Gesamtdrucks im Saugstutzen der 
Pumpe auf Wellenhöhe und der Höhe des Dampfdrucks der Förderflüssigkeit.  
 
Um Kavitation in einer Anlage auszuschließen, müssen die Werte der Anlage größer 
sein, als die Werte der Pumpe: 

 NPSHNPSHA >  . 

Je kleiner der NPSH-Wert einer bestimmten Pumpenart ist, desto besser ist also ihre 
Saugfähigkeit. Der die Kavitation begrenzende Druck im Saugstutzen der Pumpe 
wird von den Verhältnissen der gesamten Anlage, wie den angeschlossenen 
Rohrleitungen beeinflußt. Ggfs. sind daher Druckverluste durch Reibung und 
Einbauten, die zu einem Absinken des Druckes führen entsprechend zu 
berücksichtigen. 
 
Die Ermittlung des NPSH-Wertes einer Pumpe für einen bestimmten Betriebspunkt 
erfolgt, indem bei konstanter Drehzahl und konstantem Volumenstrom durch 
saugseitige Drosselung der Eintrittsdruck abgesenkt wird. Die Förderhöhe und der 
kavitationsbedingte Förderhöhenabfall wird gemessen: 

(aus Käppeli (1987)) 
Bild 6.6: NPSH-Verlauf beim Absenken des Eintrittsdrucks und konstantem Durchsatz sowie 
konstanter Drehzahl. 

 
 
Dieser Verlauf ist maßgebend für den angegebenen NPSH-Wert der Pumpe, der zu 
dem Förderhöhenabfall von 3% gehört. Der NPSH-Wert ist vom Betriebspunkt 
abhängig, so daß erst folgende Pumpencharakteristik eine vollständige Beschreibung 
enthält: 
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Bild 6.7: NPSH-Werte für verschiedene Volumenströme (aus Bohl (1994)). 

 

(aus Käppeli (1987)) 
Bild 6.8: Pumpencharakteristik für 2 Drehzahlen und Verlauf des NPSH-Wertes. 
 
 
6.4 Dimensionslose Kennzahlen 
 
Mit Hilfe dimensionsloser Kennzahlen kann man versuchen, die Haltedruckhöhe oder 
den NPSH-Wert einer Pumpe im Optimalpunkt abzuschätzen oder gemäß der 
Ähnlichkeitsbeziehung auf geometrisch ähnliche Maschinen zu übertragen. Folgende 
Kennzahlen finden dafür Verwendung: 
 

itStufenarbeespezifisch
ieHalteenerg espezifischThomazahl =  

Y
YTh HA=   

2Ug
höheHaltedruckszahlKavitation 2⋅

=      (U=Umfangsgeschwindigkeit an der Saugkante) 

und die 
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Saugkennzahl 4/3
HA

Y Y
VnS
&

=  , 

 
für Pumpen mit gewöhnlicher Saugfähigkeit kann man im Optimalpunkt folgende 
Werte annehmen: 
 
 45.0...4.0SY =  . 
 
Zwischen der Thomazahl und der Saugzahl besteht folgender Zusammenhang: 
 
 ( ) 3/4

YY SnTh =  
 
6.5 Einflüße auf den NPSH-Wert 
 
Einfluß der Drosselungsart auf die Ermittlung des NPSH-Wertes (nach Bohl(1994)):  
 

 
 
Bild 6.9 
 
Einfluß der Temperatur auf den NPSH-Wert (nach Bohl(1994)): 
 

 
 
Bild 6.10 
 
6.6 Kavitation bei Turbinen 
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Grundsätzlich gilt bezüglich möglicher Kavitation für Strömungen durch Turbinen 
gleiches wie für Pumpenströmungen. Gleichungen und Bezeichnungen lassen sich 
übertragen, indem statt des Bezugspunktes am Eintritt der Pumpe der Austritt der 
Turbine gewählt wird, dort treten die kleinsten Drücke auf.  
 
Typische Zahlenwerte für Francis- oder Kaplanturbinen sind in der folgenden Tabelle 
(vgl. Bohl (1994)) zusammengefaßt: 
 

 nY 0.09 0.18 0.27 0.36 
Francisturbinen SY 0.98 0.96 0.91 0.86 
 Th 0.041 0.11 0.20 0.31 
 nY 0.42 0.51 0.60 0.69 
Kaplanturbinen SY 0.82 0.76 0.70 0.64 
 Th 0.41 0.59 0.82 1.12 

 
 

             
 
Bild 6.11: Francisturbine     Bild 6.12: Kapplanturbine 
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7. Stabile und instabile Kennlinienbereiche bei Pumpen und Verdichtern 
 
7.1 Ablösung, rotierende Ablösung und Pumpen 
 
Normalerweise zeigen verdichtende Strömungsmaschinen bei Reduktion des 
Massenstroms einen ansteigenden Druck. Man spricht hierbei von einer 
sogenannten Drosselkennlinie. Grundsätzlich wird beim Androsseln ein Punkt 
erreicht, an dem die Druckerhöhung maximal ist. Jenseits dieser maximalen 
Druckerhöhung gibt es ganz unterschiedliche Verhaltensweisen der 
Strömungsmaschinen, die aber alle auf eine abgerissene Strömung innerhalb der 
Strömungsmaschine zurückzuführen sind. Von einer abgelösten Strömung spricht 
man, wenn die Energie der Strömung in der Nähe einer Wand nicht mehr ausreicht, 
um einen Druckgradienten zu überwinden.  
 

 
Bild 7.1: Strömung in der Nähe einer Wand (Schade, Kunz (1989)). 
 
Die Ablösung in der Strömungsmaschine tritt im rotierenden Schaufelkanal auf, dort 
liegt in Strömungsrichtung ein positiver Druckgradient aufgrund der zugeführten 
Energie vor. Bezüglich des Kennlinienverhaltens ist in drei Arten von Ablösung zu 
unterscheiden, vgl. die Skizze unten:  
 
1. Progressive Ablösung ist bei Radialverdichtern häufig zu finden und tritt bei 

Axialventilatoren mit genügend großem Axialspalt zwischen den rotierenden 
Schaufelspitzen und dem Gehäuse auf. 

2. Abrupte Ablösung tritt bei hochbelasteten Strömungsmaschinen auf, das sind 
Verdichter mit großer Druckerhöhung, sowie Ventilatoren mit hohem 
Wirkungsgrad (>>85 %). 

3. Pumpen tritt in Abhängigkeit angeschlossener Rohrleitungen bei 
Hochdruckverdichtern auf. 

 
Bild 7.2:  Auswirkungen der Strömungsablösungen auf die Kennlinie  
   (Cumpsty (1989)). 
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In ein vollständiges Verdichterkennfeld lassen sich die Phänomene gemäß des 
folgenden Bildes einordnen. Pumpen tritt erst oberhalb der Arbeitslinie auf. Den 
Abstand zwischen der Arbeitslinie und der Stabilitätsgrenze nennt man 
Pumpgrenzabstand oder stall margin. Bei niedrigen Drehzahlen kann rotierende 
Ablösung auftreten. 
 

 
Bild 7.3: Schematische Darstellung eines Verdichterkennfeldes (Wang(1994)). 
 
Bei den Drosselkennlinien unterscheidet man zwischen stabilen und instabilen 
Kennlinienbereichen. Stabil ist der Bereich, dem für jeden Volumenstrom nur eine 
Druckerhöhung oder Stutzenarbeit zugeordnet werden kann.  
 

 
 
Bild 7.4: Unterteilung in stabilen und instabilen Kennlinienbereich (Bohl (1994)). 
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Betrieben werden sollen Turbomaschinen nur auf dem stabilen Teil der 
Drosselkennlinie, d.h., daß die Anlagenkennlinie rechts vom Scheitelpunkt liegen soll. 
Links vom Scheitelpunkt können instationäre, zeitlich schwankende, 
Druckschwankungen auftreten, die Schwingungen induzieren und damit 
Festigkeitsprobleme verursachen.  

 
 
Bild 7.5: Drosselkennlinie und Anlagenkennlinie (Bohl(1994)). 
 
 
Im folgenden werden die Phänomene spezifiziert auf radiale und axiale 
Strömungsmaschinen diskutiert. Exemplarisch werden Radial- und Axialventilatoren 
behandelt. 
 
 
7.2 Radialventilatoren 
 
Typische Kennlinien von Radialventilatoren zeigen die folgenden beiden Bilder.  
 

  
Bild 7.6: Drosselkennlinie (a)     Drosselkennlinie (b) 
 
Bild 7.6a zeigt eine Drosselkennlinie, die ihr Maximum erst bei dem Volumenstrom 

0V =&  erreicht. In diesem Fall tritt weder rotierende Ablösung noch Pumpen auf. 
Stabile Kennlinien dieser Art werden von Radialmaschinen erreicht, deren Laufräder 
ein kleines Durchmesserverhältnis 21 d/d , eine kleine Schnellaufzahl σ und kleine 
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Schaufelwinkel oder 12 β<β haben. Bild 7.6b zeigt eine typische Kennlinie einer 
optimal gestalteten Radialmaschine. Der Druck steigt auf dem stabilen Kennlinienast 
bis zu einem ausgeprägten Maximum an. Auf dem instabilen Ast, ganz allgemein 
schon links vom Optimalpunkt kann Ablösung in einzelnen Schaufelkanälen des 
Laufrades auftreten. Die Ablösung formiert sich zu sogenannten Zellen, die abhängig 
vom Betriebspunkt mit etwa 40 bis 60 % der Rotordrehzahl rotieren. 
 

 
Bild 7.7: Rotierende Ablösezelle im Laufradgitter einer Radialmaschine (Bohl(1994)). 
 
 
7.3 Axialventilatoren 
 
Kennlinien, die zunächst mit kleiner werdendem Volumenstrom ansteigen, ein 
Maximum erreichen, dann geringfügig abfallen, um schließlich plötzlich auf eine 
Sekundärcharakteristik zu fallen, findet man bei Axialmaschinen. 
 

   
Bild 7.8: Typische Drosselkennlinie axialer Maschinen. 
 
 
Die Größe des Hysteresisgebietes hängt von der Güte der Strömungsmaschine ab. 
Der entscheidende Parameter ist diesbezüglich die Spaltweite zwischen den 
rotierenden Schaufelspitzen und dem feststehenden Gehäuse. Aufgrund des 
Druckunterschieds zwischen der Druck- und der Saugseite tritt durch den Spalt 
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abhängig von der Spaltweite eine Rückströmung auf, die Ursache eines 
Sekundärströmungsgebiets ist. 
 

τ s
= DL

DL

 
Bild 7.9:  Axiale Spaltweite eines Axialventilators und schematische Darstellung  
   der Strömung (Kameier(1994)). 
 
 
Die dimensionslosen Drosselkennlinien für 4 verschiedene Spaltweiten zeigen ein 
ausgeprägtes Hysteresisgebiet erst bei genügend kleiner Spaltweite. 
 

τ=0.0053

τ=0.0027

τ=0.0013

τ=0.00066

Hysterese-
sprung

 
Bild 7.10: Drosselkennlinien für verschiedene Spaltweiten (Kameier (1994)). 
 
 
Links des Druckmaximums liegt die Stabilitätsgrenze. Erst beim Überschreiten der 
Stabilitätsgrenze löst die Strömung im Laufradgitter so massiv ab, daß sich 
rotierende Ablösezellen bilden. Zunächst löst die Strömung in einem Schaufelkanal 
ab und verblockt damit die Durchströmung. Durch die Verblockung wird die Strömung 
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zum Nachbarkanal hin abgelenkt, so daß der Nachbarkanal, der entgegen der 
Drehrichtung liegt, noch ungünstiger, der Kanal in Drehrichtung aber günstig 
angeströmt wird. Aufgrund der möglichen Stabilisierung in Drehrichtung bilden sich 
eine oder manchmal auch mehrere Ablösezellen aus. 

RSΩR r
p+

p-

U =    rΩ

.

 
Bild 7.11: a) rotierende Ablösezelle  b) einsetzende rotierende Ablösung 
 
Endlang der Schaufelhöhe löst die Strömung ganz oder teilweise ab, man 
unterscheidet hier in Full-span oder Part-span stall. 
 

 
Bild 7.12: Verschiedene Typen von rotierender Ablösung (Greitzer (1980)). 
 
7.3.1 Messung von Wanddruckschwankungen zur Beurteilung der 

Strömungszustände 
 

Mit Hilfe von wandbündig 
eingebauten Druckaufnehmern (Bild 
7.13) können die Strömungs-
zustände innerhalb des Verdichters 
beurteilt werden. Neben dem 
Zeitverlauf der Druckschwankungen 
(Amplitude über der Zeit, Bild 7.14 
bis 7.17) ist das Frequenzspektrum 
der Druckschwankung ein wichtiges 
Hilfsmittel zur Analyse der 
Meßdaten. 
 
Bild 7.13: Wanddruckaufnehmer in 
einem Verdichter 
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Bild 7.14: Zeitverlauf einer Wanddruckschwankung im ungedrosselten Zustand. 
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Bild 7.15: Zeitverlauf einer Wanddruckschwankung im gedrosselten Zustand. 
 
 
 
 
Aus den Zeitverläufen ist die Zeitdifferenz zwischen zwei benachbarten 
Rotorschaufeln abzulesen, aus der sich die sogenannte Blattfolgefrequenz 
berechnen läßt 
 

 [ ] [ ]st
1HzfBPF Δ

=  . 

 
Im folgenden (Bild 7.16) werden die Wandsignaturen eines vierstufigen Verdichters 
bei verschiedenen Drosselzuständen bis hin zum vollständigen Strömungsabriß 
gezeigt. Zunächst ist zu erkennen, daß die Amplitude von der ersten zur vierten Stufe 
steigt, obwohl die vier Stufen geometrisch vollkommen identisch sind. Desweiteren 
ist zu erkennen, daß mit zunehmender Drosselung die Turbulenz zunimmt. Der 
Strömungsabriß tritt praktisch in allen vier Stufen gleichzeitig auf. 
 
Zum Vergleich wird in Bild 7.17 das Verhalten des Verdichters im Anschluß des 
vollständigen Strömungsabrisses gezeigt. Zu beachten sind in den Bildern 7.16 und 
7.17 die unterschiedlichen Zeitmaßstäbe. 
 
Im Bild 7.18 sind schließlich Frequenzspektren eines Drosselvorgangs dargestellt. 
Gezeigt werden Wanddruckschwankungen (Nahfeld) und akustischen 
Druckschwankungen des Ventilators in einer angeschlossenen Rohrstrecke. 
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Bild 7.16: Wanddruckschwankung beim vollständigen Strömungsabriß. 
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Bild 7.17: Wanddruckschwankung beim vollständigen Strömungsabriß. 
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Bild 7.18: Druckschwankungsspektren im Ausblaskanal (B, Fernfeld) und an der 
Gehäusewand (A, Nahfeld) für verschiedene Drosselpunkte, RS=Rotating Stall 
(rotierende Ablösung). 
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7.3.2 Strömungsinstabilitäten als Anregungsmechanismen von Schaufel-
schwingungen 

 
In der Praxis verursachen die Strömungszustände, die vom Auslegungspunkt 
abweichen, aerodynamische Verluste, die den Wirkungsgrad verschlechtern, und sie 
verursachen Strömungsphänomene, die Schwingungen induzieren, vgl. Bild 7.19. 

Pumpen

Rotierende
Ablösung

Rotierende
Instabilitäten

Kármannsche
Wirbelablösungen

mit
Feedback-Loop

Orgelpfeifen-
Resonanzen

Akustische
Resonanzen

Rotierendes
Potentialfeld

(Schaufelkräfte)

Fremderregte
Schwingungen
(äußere Kräfte)

Fluttern Buffeting

Selbsterregte
Schwingungen

(eigene Bewegung)

Strömungserregte Schwingungen

 
Bild 7.19: Aufteilung strömungserregter Schwingungen 
 
7.3.2 Konstruktive Eingriffe zur Erweiterung des Kennlinienbereichs 
 
Bei axialen Strömungsmaschinen ist die Durchströmung der Spalte zwischen 
rotierenden und feststehenden Bauteilen wesentlich für die Form der Kennlinie  
(Bild 7.10), den Strömungsabriß oder das Pumpen verantwortlich. Bei Ventilatoren 
handelt es sich in der Regel um eine Spaltströmung zwischen den rotierenden 
Schaufelspitzen und dem feststehenden Gehäuse, vgl. Bild 7.9. Bei Verdichtern von 
Gasturbinenanlagen existiert zum Teil auch ein Nabenspalt, so daß es auch an der 
Nabe eine Spaltströmung gibt, die Verluste verursacht. Mit Hilfe eines 
Laserlichtschnittes und der Zugabe von Rauch ist es möglich, das Sekundär-
strömungsgebiet im Kopfspaltbereich sichtbar zu machen, Bild 7.20 bis 7.22. 
Stromauf des Laufrades ist an der Wand Rauch eingeleitet worden. Mit Hilfe eines 
Glasstabs ist der punktförmige Laserstrahl auf eine Ebene aufgeweitet worden. Die 
Lichtebene ist in radialer Richtung ausgerichtet worden. 

τ = 0.0027

Linienoptik (Zylinderlinse)

Lichtwellenleiter Bildausschnitt
gefilmter

 
Bild 7.20: Strömungssichtbarmachung mittels Laserlichtschnitt. 
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Flow visualization with smoke 
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Bild 7.21: Ungedrosselter Strömungszustand eines einstufigen Axialventilators, 
Kopfspaltweite s=1.2 mm, s/c=2,8%, Kameier 1993. 

 
Downstream flow 

 
Downstream flow  

 
Downstream flow  
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Flow visualization with smoke 
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Bild 7.22: Gedrosselter Strömungszustand eines einstufigen Axialventilators, 
Kopfspaltweite s=1.2 mm, s/c=2,8%, Kameier 1993. 

 

 
Rear flow condition 

 
Rear flow condition 

 
Rear flow condition 
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Die Ergebnisse der Sichtbarmachung sind eine wichtige Grundlage für die 
Entwicklung von konstruktiven Verbesserungen der Strömungsverhältnisse in der 
Maschine, die zur Erweiterung des Kennlinienbereichs führen. Grundsätzlich 
unterscheidet man die Maßnahmen gemäß Bild 7.23 in aktive und passive 
Maßnahmen. 
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Gehäusewand

Turbulenzerzeuger
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Reduzierung
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Kopfspaltweite

Auslegung
 mit
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Nähe zur Stablitätsgrenze
 "erkennen",
mit Regelung

Abstand halten

AKTIV

Maßnahmen zur Erweiterung des Kennlinienbereichs

 
 
Bild 7.23: Unterscheidung der Maßnahmen zur Kennlinienerweiterung. 
 
 
Day (Whittle Laboratory, Cambridge UK) hat 1991 den Kennlinienbereich eines 4-
stufigen Niedergeschwindigkeitsverdichters erweitern können. Da etwa 1% des 
Gesamtmassenstroms eingeblasen wurde (Bild 7.24), ist der stabile 
Kennlinienbereich auf Kosten des Wirkungsgrad vergrößert worden. 
 

 
Bild 7.24: Erweiterung des stabilen Kennlinenbereichs durch Einblasen von Luft, Day 
(1991). 
 
Paduano, Epstein, Greitzer u.a. (MIT, Cambridge USA) haben 1991 eine 
vergleichbare Stabilisierung durch eine Servo-Verstellung der Eintrittsleitschaufeln an 
einem 1-stufigen Niedergeschwindigkeitsverdichter erzielt (Bild 7.25). 
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Bild 7.25: Erweiterung des stabilen Kennlinenbereichs durch Servo-Verstellung der 
Eintrittsleitschaufeln (Paduano, Epstein, Greitzer et al.(1991)). 
 
Auch mit Hilfe geschlitzter Wände, dem sogenannten Casing Treatment, läßt sich 
eine Kennlinienerweiterung erzielen. In speziellen Flugtriebwerken hat diese Art der 
Kennlinienstabilisierung Anwendung gefunden. Aus Kosten- und Gewichtsgründen 
ist auf einen beweglichen Stator verzichtet worden, dies führte aber zu einem 
ungünstigen Pumpgrenzabstand, der mit Casing Treatment wieder verbessert 
werden konnte. Casing Treatment bewirkt in der Regel eine Verschlechterung des 
Wirkungsgrads. 

 
Bild 7.26: Erweiterung des stabilen Kennlinenbereichs mit geschlitzten Wänden 
(Casing Treatment), vgl. Cumpsty 1989. 

 
Bild 7.26: Auswirkung geschlitzter Wände (Casing Treatment) auf die 
aerodynamischen Kenngrößen (Tsukuda, Fujita, Takata, Japan 1984). 
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Bei Flugtriebwerken (Bild 7.27) sowie bei industriellen Großventilatoren (Bild 7.28) ist 
es üblich, bei betriebsbedingter Annäherung an die Pumpgrenze sogenannte 
Abblasventile oder bei Überschreiten einen Bypass (Bild 7.28) zu öffnen. Beide 
Maßnahmen führen zu einem Absinken der Arbeitslinie und garantieren dann stabile 
Betriebsbedingungen. 
 

 
Bild 7.27: Absenkung der Arbeitslinie im Verdichterkennfeld Hourmouziadis (1995) 
 

 
Bild 7.28: Erreichen des stabilen Betriebsbereichs durch Öffnen einer 

Bypassvorrichtung bei einem Axialventilator, Banzhaf (1986). 
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7.3.2.1 Spaltmodifikation verbessert Ventilatoren 
 
Auszug aus der Zeitschrift Heizung, Lüftung, Haustechnik (HLH), Band 45, Nr.8, 
August 1994. 
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7.4 Mehrstufige Axialverdichter 
 
Mehrstufige Axialverdichter mit großen Umfangsgeschwindigkeiten, die als 
thermische Strömungsmaschinen zu behandeln sind, zeigen entlang des Verdichters 
ein ganz unterschiedliches Kennlinienverhalten, vgl. Cumpsty(1989). Bei niedrigen 
Drehzahlen arbeitet die vordere Stufe unter Umständen schon mit rotierender 
Ablösung, hingegen zeigen die hinteren Stufen stabiles Verhalten. Bei größeren 
Drehzahlen hingegen wird die hintere Stufe näher an der Stabilitätsgrenze betrieben 
als die vordere Stufe. Zu erklären ist dieses Verhalten alleine mit Hilfe der 
Massenerhaltung: 

  .constAcm =⋅⋅ρ=&      (vgl. auch Abschnitt 3.1) 
 
Bild 7.29 zeigt ein Verdichterkennfeld und schematisch ein Stufenkennfeld der ersten 
und der letzten Stufe. (a) sei der Auslegungspunkt, der für die vordere und hintere 
Stufe gleichermaßen auf der Kennlinie (Stufencharakteristik) liegt. (b) ist ein 
Betriebspunkt mit geringerer Druckerhöhung in der ersten Stufe, so daß die Dichte, 
mit der die Strömung die zweite Stufe erreicht, geringer ist als im Auslegungsfall. Da 
der Massenstrom aber konstant ist, ist der Volumenstrom AcV ⋅=&  der zweiten Stufe 
größer als im Auslegungsfall und weiter vom Auslegungspunkt entfernt, als bei der 
ersten Stufe. Dieses Verhalten zieht sich nun durch bis zur letzten Stufe, vgl. Bild 
7.29. Entsprechend verhält sich (c): Die Dichte ist nach der ersten Stufe größer als 
im Auslegungsfall, damit werden die zweite Stufe und alle weiteren folgenden mit 
einem kleineren Volumenstrom als im Auslegungsfall versorgt.  
 
Besonders interessant ist das Verhalten bei Reduzierung der Drehzahl und einer 
Drosseleinstellung entsprechend dem 100% Auslegungsfall: vgl. (d) in Bild 7.29. Die 
Dichteerhöhung ist damit in jeder Stufe geringer als für den Auslegungsfall. Um einen 
gewissen Massenstrom durch den Verdichter zu bekommen, arbeiten die hinteren 
Stufen somit an der Stopf- oder Choke-Grenze. Die vordere Stufe wird dagegen von 
einem Volumenstrom durchströmt, der sehr viel geringer ist als im Auslegungsfall, 
d.h., die vordere Stufe arbeitet links der Stabilitätsgrenze, unter Umständen auf einer 
Sekundärcharakteristik mit rotierender Ablösung. Die hinteren Stufen verhalten sich 
also wie eine Drossel für die vorderen Stufen. Dennoch stabilisieren die hinteren 
Stufen die instabile Strömung der vorderen Stufe, so daß eine ausreichende 
Durchströmung möglich ist. 

 
Bild 7.29: Schematische Darstellung des Kennfeldes eines mehrstufigen 

Axialverdichters und Stufencharakteristiken der vorderen und der 
hinteren Stufe im Off-design, Cumpsty (1989). 
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8  Aerodynamische Auslegung von Strömungsmaschinen am Beispiel von  
Ventilatoren 

 
Eine allgemein gültige Berechnung der Strömungsverhältnisse in einer 
Strömungsmaschine ist nur mit Hilfe der Navier-Stokes-Gleichungen möglich. In der 
Praxis werden daher ingenieurmäßige oder semi-empirische Verfahren verwendet, 
die die komplizierte dreidimensionale Strömung in zweidimensionale Teilströmungen 
unterteilen. Mit Hilfe empirisch ermittelter Korrekturen wird die idealisierte 
zweidimensionale Betrachtung den tatsächlichen dreidimensionalen Verhältnissen 
angenähert. Grundsätzlich gelten für geometrisch ähnliche Strömungsmaschinen die 
Ähnlichkeitsbeziehungen, so daß bei entsprechender Erfahrung in der Praxis eine 
Verrechnung der Beziehung )(ψϕ=ϕ  zu guten Ergebnissen führt. 
 
Grundlage der vereinfachten Betrachtung von hydraulischen Strömungsmaschinen, 
d.h. bei inkompressiblem Strömungsmedium, ist der Impulssatz oder eine 
mechanische Energiebilanz in Form der eindimensionalen Bernoulli-Gleichung. Für 
thermische Strömungsmaschinen ist eine Energiebilanz gemäß dem 1. Hauptsatz 
der Thermodynamik notwendig. 
 
Bei Strömungsmaschinen ist stets zwischen der Betrachtung im Absolutsystem und 
im rotierenden Relativsystem zu unterscheiden. Im Relativsystem wird eine Zufuhr 
von technischer Leistung nicht bemerkt, dagegen ist im Absolutsystem die Zufuhr 
von technischer Leistung zu berücksichtigen. 
 
Bei axialen Strömungsmaschinen wird versucht, die Erfahrung aus sogenannten 
Gitterversuchen (Durchströmung ohne Rotation) für die aero- oder hydrodynamische 
Auslegung zu nutzen. 
 
 
 
8.1 Kennlinienberechnung eines Axialventilators unter Berücksichtigung der  
  Fehlanströmung 
 
Wir beschränken uns in diesem Abschnitt auf eine inkompressible Strömung. 
Zunächst wir die Strömung durch ein Schaufelgitter betrachtet. Um die Ergebnisse 
auf die Strömungsmaschine übertragen zu können, ist es dabei notwendig, Verluste 
zu berücksichtigen. Besonders anschaulich ist der Verlust durch Fehlanströmung. Da 
er ähnlich dem Borda-Carnotschen Stoßverlust ist (Druckverlust bei plötzlicher 
Querschnittserweiterung), wird statt den Verlusten durch Fehlanströmung auch 
häufig vom Stoßverlust gesprochen. Die weiteren Verluste durch Reibung und 
Ablösung haben auf das Verhalten der Strömungsmaschine einen ähnlichen Einfluß 
wie der Verlust durch Fehlanströmung. Zunächst wird ein Gitter aus dünnen ebenen 
Platten betrachtet, Bild 8.1. Die ebenen Platten sind gegenüber der y-Richtung, die 
der Umfangrichtung im Ringgitter entspricht, um den Winkel σ (Metallwinkel) geneigt. 
Die Strömung hat das Geschwindigkeitsdreieck mit den Indizees 1 am Eintritt und 2 
am Austritt. Stimmen Strömungswinkel und "Metallwinkel" überein, wird die 
reibungsfreie Strömung durch das Gitter nicht beeinflußt. Ist β1≠σ, löst die Strömung 
an der Vorderkante der Schaufeln ab, ganz ähnlich wie bei einer plötzlichen 
Rohrerweiterung. Es entsteht eine Ablöseblase an der Plattennase. 
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Bild 8.1:  Strömung durch ein Gitter (nicht rotierend!), nach Becker (1982). 
 
 
Die auf die Schaufel wirkende Kraft läßt sich aus Bild 8.1 wie folgt ablesen 
 
 σ−=σ= sinFFcosFF yx   . 
 
Die Impulsgleichung ergibt in x- und y-Richtung unter Berücksichtigung der 
konstanten x-Komponente der Strömungsgeschwindigkeit u1=u2=u 
 
 ( ) σ=−= cosFtbppF 12x  
 ( ) σ−=−= sinFvvmF 12y

&  . 
 
Dividiert man die beiden Gleichungen, so erhält man  
 
 ( )21212 vvvpp −ρ=−  . 
 
Der verlustfreie Druckanstieg wäre nach Bernoulli 
 

 ( )2
2

2
112 vv

2
pp −

ρ
=−′  

 
und damit der Druckverlust 
 

 ( ) ( ) ( )2211212v vv
2

ppppp −
ρ

=−−−′=Δ  . (8-1) 

 
Würde man in diesem Ergebnis die Geschwindigkeitskomponente v durch u 
ersetzen, hätte man formal das Ergebnis der Borda-Carnotschen 
Stoßverlustrechnung. Aus den Geschwindigkeitsdreiecken läßt sich ablesen 
 

 
u
vcot 2=σ   

u
vcot 1

1 =β  

Ablösung durch Fehlanströmung 

F 
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Eliminiert man nun v2 aus Gl.8-1, so erhält man  

 
2

12
1v tan

tan1v
2

p ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

σ
β

−
ρ

=Δ  . (8-2) 

Aus dieser Beziehung erkennt man sofort, daß der Verlust VpΔ  verschwindet, wenn 
der Anströmwinkel β1 mit dem "Metallwinkel" σ übereinstimmt. 
 
Übertragen werden diese Ergebnisse nun auf das rotierende Gitter, das zu diesem 
Zweck aus einem Relativ- und einem Absolutsystem betrachtet wird, vgl. Bild 8-2.  
 

 

 
 

Bild 8.2:  Axialventilator mit abgewickeltem Gitter in Relativ- und Absolutsystem,  
   aus Becker (1982). 
Zunächst wird die Gesamtdruckerhöhung im Absolutsystem bestimmt: 
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 2
12G v

2
ppp Δ

ρ
+−=Δ  . 

 
Zu berechnen ist anschließend die Druckdifferenz im Relativsystem: Im 
Relativsystem kann die Strömung um das Gitter als stationär betrachtet werden. An- 
und Abströmung müssen jedoch unter Berücksichtigung der 
Umfangsgeschwindigkeit U=ωr ins Relativsystem transformiert werden. Bei der 
Durchströmung des Gitters tritt ein Druckverlust VpΔ  auf. Die Bernoulli-Gleichung 
lautet von 1 nach 2 

 
ρ

Δ
++

ρ
=+

ρ
V

2
22

2
11 p

2
wp

2
wp  

mit 222222
1 ruUuw ω+=+=  

 ( ) ( )22222
2 vruvUuw Δ−ω+=Δ−+=  

folgt [ ] v
2

12 pvvr2
2

pp Δ−Δ−Δω
ρ

=−  . 

Fügt man die Ergebnisse aus Relativ- und Absolutsystem zusammen, erhält man 

 vG pvrp Δ−Δωρ=Δ  .     (8-3) 

Als Verlust wird nun der Verlust durch Fehlanströmung aus der Rechnung des 
ruhenden durchströmten Gitters verwendet. Zu unterscheiden ist wieder zwischen 
den Strömungswinkeln β und den Metallwinkeln σ der Schaufel an Ein- und Austritt 
des Gitters. Am Eintritt unterscheiden sich σ und β aufgrund der Fehlanströmung, am 
Austritt stimmen sie aufrgrund der Vernachlässigung der Reibung und des Einflusses 
der endlichen Schaufelzahl überein (schaufelkongruente Strömung). In Gl. 8-2 ist die 
Geschwindigkeit ω= rv1  im Relativsystem einzusetzen: 

 
2

1

122
v tan

tan1r
2

p ⎟⎟
⎠
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⎛
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Für die Gesamtdruckdifferenz (8-3) folgt somit 

 
2

1

122
v tan

tan1r
2

p ⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
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=Δ  .    (8-4) 

Mit Hilfe der Geschwindigkeitsdreiecke an Ein- und Austritt folgt 

 ⎟⎟
⎠

⎞
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−ω=Δ
2
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und somit 
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⎥
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2
p  . (8-5) 

Mit der Lieferzahl ϕ und der Druckzahl ψ folgt dann nach kurzer Zwischenrechnung 

 ϕ−ϕ+=ψ 21 CC1       (8-6) 

mit  ( )211 cotcot2C σ−σ=  und 12 cotC σ=  . 
Für die einfache gerade Schaufel ( 21 σ=σ )  ist  0C1 = . 
Gleichung 8-6 zeigt, daß bei Berücksichtigung der Verluste durch Fehlanströmung 
als einzige Verluste die Druckzahl bei 0 Förderung stets den Wert 1 erreicht. Ein 
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wesentlicher unberücksichtigter Verlust ist der Verlust durch die mangelhafte 
Umlenkung aufgrund der endlichen Schaufelzahl. Dieser Verlust kann durch die 
Minderleistung und den empirisch ermittelten Minderleistungsfaktor μ berücksichtigt 
werden. Abschätzungen zur Berechnung des jeweiligen Minderleistungsfaktors μ 
können der Literatur entnommen werden. 
 
8.2 Aerodynamische Auslegung eines Axialventilators 
 

Die grobe Dimensionierung einer Strömungsmaschine wird mit den geforderten 
Eingangsgrößen Volumenstrom V&  (Auslegungsvolumenstrom) und Druckerhöhung 
Δp (auch Totaldruckerhöhung tpΔ ) bei einer festzulegenden Drehzahl n 
durchgeführt. 
 
In der industriellen Praxis stehen in der Regel Vergleichsdaten verschiedener 
Produktlinien zur Verfügung, so daß aufgrund von Erfahrungen günstige 
Hauptabmessungen gewählt werden können. Ist dies nicht der Fall, müssen 
verallgemeinerte Erfahrungen, die allerdings mit größeren Ungenauigkeiten versehen 
sind, herangezogen werden. Dazu wird nach Berechnung der Laufzahl (vgl. S. 43)  

 4/3

2/1

4/3Y
Vn1.2

ψ
ϕ

==σ
&

 

die Durchmesserzahl  

 2/1

4/14/1

V
)2(

2
D

ϕ
ψ

=
ψ⋅π

=δ
&

 

aus dem Cordier-Diagramm (vgl. S. 45) abgelesen. Berechnet werden kann dann der 
Durchmesser der Maschine und mit Hilfe des Auslegungsdiagramms nach 
Marcinowski (vgl. Schiller (1990)), Bild 8.3, wird ein Nabenverhältnis 

 
D
d

=ε  

gewählt. 
 
Das weitere Vorgehen wird dann bestimmt von der Modellvorstellung, daß die 
dreidimensionale Gesamtströmung in eine endliche Zahl zweidimensionaler 
Teilströmungen auf verschiedenen Radien unterteilt wird.  
 
Ziel dieses semi-empirischen Konzepts ist, experimentell ermittelte Größen aus 
Gitterversuchen (Durchströmung von Schaufelkanälen ohne Rotation) auf die 
Strömungverhältnisse im rotierenden Gitter zu übertragen, vgl. Schiller(1990). 
 
Mit leistungsfähiger Anwendersoftware ist es aber auch schon möglich, einzelne 
Stufen hinsichtlich ihres Kennlinienverhaltens rein numerisch genau zu berechnen. 
An dieser Stelle wird daher kein Berechnungsverfahren im Detail vermittelt, vielmehr 
werden wichtige Begriffe geklärt, die unabhängig von der Vorgehensweise (semi-
empirisch, rein numerisch (Navier-Stokes)) zum Verständnis notwendig sind. 
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(a) mit druckseitigem Rohranschluß, 
(b) mit druckseitgem Diffusor und Rohranschluß, 
(c) mit druckseitigem Diffusor, frei ausblasend, 
(d) frei ausblasend. 

 
Bild 8.3:   Auslegungsdiagramm für Axialventilatoren mit Nachleitrad nach 

Marcinowski (vgl. Schiller(1990) 
 
 
Hinsichtlich der Verteilung der Strömungsgrößen in radialer Richtung sind gewisse 
Annahmen oder Voraussetzungen zu treffen. Üblich ist z.B. die Vorgabe einer 
konstanten Drallverteilung entlang des Radius. Als Drall oder 
Zentrifugalbeschleunigung wird das Produkt des Radiusvektors mit der 
Umfangskoordinate der Relativgeschwindigkeit bezeichnet: In einer sogenannten 
Wirbelflußmaschine wird dieses Produkt am Austritt des Gitter als eine Konstante 
vorgegeben: 
 

r
1~w

.constwr

u2

u2

⇔

=⋅
 

 
Hinzukommen Kriterien für die Belastung oder Ablösenähe der Strömung, die in 
Form von Diffusionszahlen vorgegeben werden. De Haller (Bohl 1995) gibt ein 
Geschwindigkeitsverhältnis von  

 75,0
w
w

1

2 >  

an, das an der Nabe einzuhalten ist. Lieblein gibt einen Wert von 0,6 für die 
Diffusionszahl  
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an, die nicht überschritten werden sollte. genauere Angaben finden sich bei Schiller 
(1990) in Abhängigkeit des Radius und der Lieferzahl. 
 
Verluste der semi-empirischen Überlegung werden mittels Verlustbeiwerten für das 
rotierende Gitter und den ruhenden Stator berücksichtigt: 
 

 
ρ

Δ
−

ρ
Δ

−= Leitrad,VLaufrad,V
Stufe

pp
YY  

 

{ 2
c

2
w

ccu
YY

2
2

Leitrad,V

2
1

Laufrad,V

u1u2

Stufe ζ−ζ−=
⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛ −  

Die verlustbehaftete Strömung führt letztlich auch zu Abeichungen der 
Strömungswinkel von den Metallwinkeln des Laufrads. Quantifiziert wird diese 
Abweichung am Laufradeintritt mittels des Incidence-Winkels i und am Austritt mittels 
des Deviations-Winkels δ: 

Bild 8.4: Bezeichnung von Incidence- und Deviations-Winkel (Schiller 1990). 
 
 
Bei der numerischen Berechnung sind für zweidimensionale Berechnungsverfahren 
sogenannte S1 und S2 Stromflächen von Bedeutung, vgl. Bild 8.5. Entlang der 
Stromfläche S1 wird die Verteilung in Unfangsrichtung und entlang der Stromfläche 
S2 in radialer Richtung berechnet. 
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Bild 8.5: Stromflächenbezeichnung bei Gitterberechnungen (Cumpsty(1989)). 
 
 
Die Gitter axialer Strömungsmaschinen werden unterschieden nach ihrer Anwendung 
im Ventilatoren- oder Hochdruckverdichterbau in hoch oder stark gestaffelte und 
schwach gestaffelte Gitter. Im Ventilatorenbau sind hoch gestaffelte Gitter für geringe 
Druckerhöhungen und im Hochdruckverdichterbau schwach gestaffelte Gitter üblich, 
vgl. Bild 8.6. Das Kennlinienverhalten als Funktion des Staffelungswinkels wird in Bild 
8.7 gezeigt. Zu beachten ist, daß es im Ventilatorenbau üblich ist, die Winkelangaben 
in Bezug zur Umfangsrichtung anzugeben, im Hochdruckverdichterbau werden die 
Winkel dagegen auf die axiale Richtung bezogen. 
 

Ventilator       Hochdruckverdichter 
 
hoch oder stark gestaffeltes Gitter   schwach gestaffeltes Gitter 

 
 
Bild 8.6: Staffelung von Axialverdichtern. 
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Bild 8.7: Kennfeld in Abhängigkeit vom Staffelungswinkel. 
 
 
Profilformen, wie sie in der Praxis verwendet werden zeigt Bild 8.8. Bei der 
Profilierung wird zum Teil auch ein inverses Vorgehen praktiziert, d.h., die Strömung 
wird am Ein- und Austritt entlang des Radius vorgegeben, so daß unter 
Berücksichtigung der Diffusionsparameter die günstigste Profilform berechnet wird. 
 
 

 
 
 
Bild 8.8: Profilformen von Axialverdichterschaufeln, vgl. B. Lakshminarayana (1996). 
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8.3  Radialventilatoren - grundlegende Betrachtungen 
 
 
Die Strömungsverhältnisse in radialen Strömungsmaschinen lassen sich aufgrund 
der komplizierten Durchströmung und Umlenkung nicht einfach beschreiben. In der 
Praxis gibt es jedoch eine große Zahl technischer Anwendungen von Radialpumpen 
und Radialventilatoren, so daß ein grundlegendes Verständnis der 
Strömungsverhältnisse und einiger Auslegungskriterien im folgenden vermittelt 
werden soll. 
 
Allgemein bestehen radiale Strömungsmaschinen aus Laufrad, Leitrad und 
Gehäusespirale. Radialventilatoren haben in der Regel keinen Leitapparat, lediglich 
die Gehäusespirale dient dann zur Führung der Strömung. Radialventilatoren saugen 
die Strömung axial an, die Abströmung erfolgt in einem rechten Winkel in radialer 
Richtung, vgl. Bild 8.9. 
 

 
 
Bild 8.9: Radialventilator mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln. 
 
 
Aufgrund der radialen Durchströmung bewirkt im wesentlichen die Zentrifugalwirkung 
die Druckerhöhung bei Radialverdichtern. Die Querschnittsänderung des 
durchströmten Schaufelkanals ist für die Verzögerung der Strömung verantwortlich. 
Die Geometrie und Durchströmung des radialen Laufrads läßt eine Übertragung der 
Strömungsverhältnisse zwischen ruhendem (Leitgitter) und rotierendem Gitter 
(Laufrad) wie bei axialen Strömungsmaschinen nicht zu. 
 
Die Laufräder radialer Strömungsmaschinen (vgl. Bild 8.10) unterscheidet man in 
Laufräder mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln, die profiliert und unprofiliert sein 
können, radial endende Schaufeln, und vorwärtsgekrümmte Schaufeln. 
Vorwärtsgekrümmte Schaufeln findet man in sogenannten Trommelläufern, die aber 
aufgrund ihres eigenen Strömungsverhaltens hier nicht weiter behandelt werden 
sollen. Bei Radialventilatoren mit profilierten rückwärtsgekrümmten Schaufeln ist 
bemerkenswert, daß die Profillierung nicht vergleichbar zur Tragflügelprofilierung ist, 
Druck- und Saugseite sind vertauscht. Die Geschwindigkeitsdreiecke der 
verschiedenen Schaufelkonfigurationen sind in Bild 8.11 schematisch dargestellt. 
 

Anströmung 

Abströmung 
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Bild 8.10:  Schaufelanordnungen in Laufrädern von Radialventilatoren (Fox,  
   McDonald (1992)). 

 
Bild 8.11:  Geschwindigkeitsdreiecke verschiedener Schaufelformen,  
   Grundmann (1990). 
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Radiale Strömungsmaschinen mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln sind deutlich 
effizienter als Ausführungen mit radial endenden oder vorwärtsgekrümmten 
Schaufeln. Aus diesem Grund ist in Bild 8.12 auch nur eine rückwärtsgekrümmte 
Beschaufelung gezeigt. Bei starker Drosselung reißt die Strömung an der konvexen 
Seite der Schaufel, der Saugseite, ab. Die kinetische Energie der 
Schaufelkanalströmung reicht nicht mehr aus, um den Druckberg zu überwinden. Es 
bildet sich bereits im Schaufelkanal ein Ablösegebiet, eine gesunde und 
schaufelkongruente Abströmung ist nicht mehr möglich. Bei weiterem Androsseln 
führt die Versperrung eines Kanals dann wie bei Axialmaschinen zu rotierender 
Ablösung. 

 
Bild 8.12:  Schematische Darstellung der Ablösung im Schaufelkanal eines  
   Radialverdichters, Bohl (1994). 
 
 
Auch am Eintritt des Radiallaufrades kann sich bei ungünstiger Geometrie ein 
Ablösegebiet ausbilden. In das rotierende Laufrad ist eine Einlaufdüse (Viertelkreis) 
oder einfach ein Saugrohr gesteckt, vgl. Bild 8.13. Abhängig von der Einstecktiefe 
des Saugrohres in das Laufrades bildet sich die Spaltströmung durch den Ringspalt 
aus. Diese Strömungs beeinflußt maßgeblich das in Bild 8.14 dargestellte 
Ablösegebiet im Eintritt des Laufrades. In diesem Bereich handelt es sich in jedem 
Fall um eine dreidimensionale Strömung mit Ablösung, die sich numerisch nur sehr 
aufwendig simulieren läßt, so daß dieses Phänomen in der Regel experimentell 
optimiert wird. 
 

P+Saugrohr

Zuströmdüse

Gehäuse

Laufrad

 
 
Bild 8.13:  Schematische Darstellung des Eintritts eines Radialventilators. 
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Bild 8.14:  Schematische Darstellung der relativen Saugrohr-Einstecktiefe Y=t/D0,  
   Kramer (1990). 
 
Als Gehäuseform hat sich für einfache Radialventilatoren das Spiralgehäuse 
bewährt. Zur Berechnung der Gehäusespirale sind semiempirische 
Berechnungsverfahren bekannt, z.B. die sogenannte Vier-Radien-Methode 
(Bommes(1997). Ohne Berücksichtigung von Verlusten, bei idealer Durchströmung 
des Gehäuses, ergibt sich aus dem potentialtheoretischen Ansatz die sogenannte 
logarithmische Spirale (Mode(1972)/2/) 

U
rYK

Kb2
V

r
rln 0

0

⋅
=

⋅⋅π
= ϕ

&
 

Unter Vorgabe des Volumenstroms V& , der Dichte ρ , der Drehzahl n  und der 
Druckerhöhung pΔ  ergibt sich unter Zuhilfenahme des aus einer Dimensionsanalyse 
resultierenden Cordier-Diagramms ein Laufraddurchmesser (Spurk(1992). Offen 
bleibt jedoch die geeignete Gehäusebreite. Um die Frage der geeigneten Breite des 
Gehäuses für den bestimmten Durchmesser des Laufrades beantworten zu können, 
wir im Rahmen der Übung eine einfache Optimierungsstrategie angewendet. 
 
Beim Berechnen der Spirale gemäß Vier-Radien-Methode (Bommes(1990) wird auf 
empirische Erfahrungswerte zurück-gegriffen. Die Entwurfsformel für die sogenannte 
Einheitssilhouette lautet: 

( ) ϑ⋅⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
κ
κ

π⋅
=ϑα=

1

4

z

ln
3

2tan
r
rln  

 
Die beiden empirischen Werte 4κ  und 1κ  beziehen sich auf den Abstand zwischen 
Gehäusezunge und Laufradaustritt. Dieser Abstand darf nicht zu klein gewählt 
werden, da es sonst Nachteile bezüglich des Drehtonlärms gibt. Bommes (1998) gibt 
diese Werte wie folgt vor: 

321 ≥κ  ;  1,1...9,04 =κ  
Für die Berechnungen in der Übung werden folgende Werte verwendet: 
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67,01 =κ  ; 14 =κ  
 
Ist 141 =κ=κ  ,dann bildet sich aus der Spirale ein geschlossener Kreis. 

Bei der Berechnung genügt es, sich auf die Radien zr , ′
1r , ′

2r , ′
3r  und ′

4r in den fünf 

Polwinkeln 0=ϑ , 
2
π , π , π

2
3  und π2  zu beschränken. Die zugehörigen Spiralradien 

R1, R2, R3, und R4 sind wie folgt berechnet: 
 

α⋅

′+
=

cos2
rrR 1z

1 , 
α⋅

′+′
=

cos2
rrR 21

2 , 
α⋅

′+′
=

cos2
rrR 32

3 , 
α⋅

′+′
=

cos2
rrR 43

4 . 

 
Diese vier Radien wurden für die grafische Darstellung in x und y Koordinaten 
zerlegt. Der Steigungswinkel α ist eine empirische Größe. Der  Wert für den 
Steigungswinkel °= 7α  hat sich in der Praxis bewährt (Bommes(1998). Durch die 
Addition des Betrages zwischen den Orthogonalpunkten der Spirale kann man direkt 
Breite und Höhe der Spirale berechnen, man gelangt so an die zweidimensionalen 
Einbaumaße des Spiralgehäuses. 
 
 
 

 
Bild 8.15:  Logarithmische Spirale (blau) und Einheitssilhouette (magenta) gemäß  
   der Vier-Radien-Methode eines Radialventilators. 
 
 
Die Gehäusezunge ist am Austritt das Bauteil, das mit dem rotierenden Druckfeld der 
Laufradschaufeln in Wechselwirkung tritt und so vor allem ein tonales Geräusch in 
Form der Blattfolgefrequenz erzeugt. Reduzieren läßt sich die Wirkung dieser 
Interaktion durch einen vergrößerten Zungenabstand, gemeint ist der kleinste 
Abstand zwischen Laufrad und Gehäuse. Ohne die Spiralgeometrie an sich zu 
verändern, kann die Form der Gehäusezunge zum Beispiel abgerundet werden. In 
der Regel werden der Druckaufbau und der Durchsatz der Strömungsmaschine nur 
wenig beeinflußt von einer solchen Maßnahme. 
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Die Breite des Gehäuses ist gemäß Bild 8.16 so zu wählen, daß sich für die Praxis 
geeignete Einbaugrößen ergeben. Für einen hohen Wirkungsgrad ist das Verhältnis 
B/b2≈2 ... 5 gemäß Bild 8.16 zu wählen. 
 
 

       
 
Bild 8.16: Einfluß der Gehäusebreite auf den Wirkungsgrad eines Radialventilators,  
         vgl. Bommes (1990). 
 
Als günstige Bauform der Schaufeln haben sich im Ventilatorenbau einfache 
Kreisbogenschaufeln bewährt. Möglich ist dabei auch die Konstruktion der Schaufel 
aus mehreren Krümmungsradien, die entsprechend aneinander angefügt werden. 
Der Krümmungsradius beträgt gemäß Bild 8.17 
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Bild 8.17:  Einfache Kreisbogenschaufel, Bommes (1990). 
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Bild 8.18:  Austrittsdreieck eines Radialventilators. 
 
 
Die Kennlinien der verschiedenen Radialventilatortypen lassen sich ohne 
Berücksichtigung von Verlusten einfach aus der Geometrie der Geschwindigkeits-
dreiecke (Bild 8.18) und der Eulerschen Strömungsmaschinenhauptgleichung 
berechnen: 
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Dargestellt ist diese Funktion in Bild 8.19. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 8.19: Kennlinien der Radialventilatoren ohne Berücksichtung von Verlusten. 

°>β 902   vorwärtsgekrümmte Schaufeln 

°=β 902   radial endende Schaufeln 

°<β 902   rückwärtsgekrümmte Schaufeln 

V&  

pΔ  
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9.  Turbinen - Beschaufelung mit variablem Reaktionsgrad am Beispiel von  
  Dampfturbinen 
 
Anhand der Zeitschriftenveröffentlichung V. Simon, H. Oeynhausen, R. Brückner, 
K.J. Eich: Impulse Blading? Reaction Blading? Variable Reaction Blading! VGB 
Kraftwerkstechnik 77 (1997), No. 9, sollen Grundbegriffe wie Reaktionsgrad und 
Verluste erarbeitet sowie ein modernes Auslegungskonzept für Dampfturbinen 
diskutiert werden. 
 

 

Bild 9.1: Geschwindigkeitsdreiecke 
und Expansionsprozess für die 
Gleichdruckstufe (Impulse Stage) 
und die Überdruckstufe (Reaction 
Stage), aus e.d.. 
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10. Windkraftanlagen - exemplarische Zusammenstellung von Schwingungs- 
und Festigkeitsüberlegungen 

 
Dem folgenden Abschnitt diente im wesentlichen das Buch von R.Gasch (Hersg.), 
Windkraftanlagen, Teubner Verlag, Stuttgart 1996 als Quelle (alle Bilder ohne 
Quellenangabe stammen dort her!). Im folgenden wird ein kurzer Überblick zur 
speziellen Funktionsweise der Windkraftanlage als Strömungsmaschine gegeben. 
Insbesondere werden anschließend typische Schwingungs- und 
Festigkeitsbetrachtungen für Strömungsmaschinen am Beispiel von 
Windkraftanlagen erörtert.  

 
Bild 10.1: Auftriebsprinzip der Windkraftanlage mit horizontaler Achse. 
 
Windkraftanlagen unterscheiden sich als Auftriebs- und Widerstandsläufer. Sämtliche 
Windkraftanlagen mit horizontaler Achse nutzen das Auftriebsprinzip, Bild 10.1. Am 
Beispiel von Savonius- und Darrieurrotor mit vertikaler Achse läßt sich der prinzipielle 
Unterschied einfach einsehen, Bild 10.2. Da bei Widerstandsläufern eine 
Körperfläche stets gegen die Anströmrichtung bewegt werden muß, ist die mögliche 
Energieausbeute deutlich geringer als bei Auftriebsläufern. Das Antriebsprinzip des 
Darrieusrotors wird in Bild 10.3 gezeigt.  

 
Bild 10.2:  Savoniusrotor (links) als Widerstandsläufer und Darrieusrotor (rechts)  
   als Auftriebsläufer. 
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Bild 10.3: Auftriebsprinzip der Darrieus-Windkraftanlage. 
 
Ein wichtige Kenngröße zur Unterscheidung von Windkraftanlagen ist die 
Schnellaufzahl λ als Quotient der Umfangsgeschwindigkeit zur 
Anströmgeschwindigkeit des Windes, vgl. Bild 10.4. 

 
Bild 10.4: Zusammenfassung Widerstands- und Auftriebsläufer. 
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Bild 10.5 zeigt verschiedene Windkraftanlagen und ihre zugehörigen 
Schnellaufzahlen λ und die Geschwindigkeitsdreiecke an der Blattspitze. Zur 
kommerziellen Stromerzeugung sind Anlagen mit drei Rotorblättern und 
Schnellaufzahlen um 6 am weitesten verbreitet.  
 

 
 
Bild 10.5:  Geschwindkeitsdreiecke an der Blattspitze und Schnellaufzahlen  
   verschiedener Anlagen. 
 
 
Bei der Verwendung von gewöhnlichen Generatoren zur Umsetzung der 
mechanischen in elektrische Leistung ist neben einer Beschränkung des 
Drehzahlbereichs ein Getriebe zur Umsetzung der niedrigen Drehzahl in eine 
geeignete Drehzahl zur Erzeugung von 50 Hz Wechselstrom notwendig. In 
Deutschland ist die Firma ENERCON GmbH, Aurich, http://www.enercon.de, sehr 
erfolgreich mit dem Konzept von getriebelosen, drehzahlvariablen Windkraftanlagen 
bis 1,5 MW (Stand 1.1.1999) Leistung. Eingesetzt wird dabei ein eigens entwickelter 
vielpoliger Ringgenerator. Anlagen ohne Getriebe sind gerade in Hinsicht der 
Schallemission besonders vorteilhaft, da keine niederfrequenten Getriebegeräusche 
erzeugt werden. In den Bildern 10.6 und 10.7 werden die technischen Daten der 
Windkraftanlage mit und ohne Getriebe einander gegenüber gestellt. Die technischen 
Daten der zur Zeit modernsten Anlage der Firma ENERCON, der E-66 mit einer 
Leistung von 1.5 MW,  sind im Bild 10.8 zusammengestellt. 
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Bild 10.6: Konventionelle Windkraftanlage mit Planetengetriebe, Quelle: http://www.enercon.de. 
 

 
Bild 10.7: Windkraftanlage mit vielpoligem Ringgenerator, Quelle: http://www.enercon.de. 
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Bild 10.8: Technische Daten der ENERCON E-66, Quelle: http://www.enercon.de. 
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Aus Sicherheitsgründen ist es notwendig, das Windkraftanlagen zwei von einander 
unabhängig funktionierende Bremssysteme haben. Neben einer mechanischen 
Scheibenbremse findet man bei größeren Anlagen die sogenannte Pitsch-Regelung, 
bei der das Schaufelblatt aus dem Wind gedreht wird, vgl. Bild 10.9. Kleinere 
Anlagen, abhängig vom Hersteller bis ca 300 kW, haben eine Stall-Regelung, bei der 
die Profilumströmung gemäß der aerodynamischen Auslegung abreißt und somit 
keine beliebig hohen Leistungen erreicht werden, vgl. Bild 10.10. Nur bei recht 
kleinen Anlagen findet man noch aerodynamische Bremsen an den Blattspitzen, wie 
sie in Bild 10.11 dargestellt sind. 
 

 
 
 

 
 
 

Bild 10.10: 

Bild 10.9: 
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Bild 10.11: Bauformen für aerodynamische Bremsen. 
 
 
Das Auffädeln der Profilschnitte erfolgt bei axialen Strömungsmaschinen in der Regel 
unter Festigkeitsgesichtspunkten. Fliehkräfte und Strömungskräfte verursachen Zug-, 
Biege- und Torsionsbeansprichungen, vgl. Bild 10.12. 

 
 
Bild 10.12:  Schematische Darstellung der einfachsten Schwingformen eines  
   axialen Schaufelblatts (Cumpsty (1989)). 
 
 
In der Regel begrenzen die durch die Fliehkräfte verursachten Zugspannungen die 
Festigkeit der Rotorschaufeln am Schaufelfuß. Die Fliehkraft berechnet sich aus 
 
 dF dm r A dr r= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅Ω Ω2 2ρ  
 
mit der Dichte ρ des Schaufelmaterial, der Fläche A des Schaufelprofils, des Radius r 
und der Winkelgeschwindigkeit Ω. Die Zugspannung im Querschnitt A ist 
dementsprechend das Integral der Fliehkraft eines radialen Abschnitts von ri nach ra 
dividiert durch die Fläche A: 
 

 σ ρ= ⋅ ⋅∫
1 2

A
A dr

r

r

i

a

Ω  . 

 



©Frank Kameier FH Düsseldorf WS1999/2010   109

Aufgrund der Fliehkraftwirkung werden bei Windkraftanlagen verschiedene 
Schaufelprofile entlang des Radius ausgewählt, um außen eine Struktur geringer 
Masse und innen eine stabile Schaufelwurzel zu haben, vgl. Bild 10.13. 

 
Bild 10.12: Schaufelblatt mit unterschiedlichen Profilen entlang des Radius. 
 
Anders als zum Beispiel im Dampfturbinenbau, wo man massive Profile und 
entsprechende Werkstoffe verwendet, werden die Profile bei leichteren Strukturen 
nicht im Flächenschwerpunkt aufgefädelt. Häufig wird der sogenannte elastische 
Holm an die Stelle des größten aerodynamischen Drucks (cp=max.) bei 1/4 bis 1/3 
der Sehnenlänge gelegt, Bild 10.13. 
 

 
 
Bild 10.13: Auffädelung der Profilschnitte. 
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Aus Festigkeitsgründen ist es nicht möglich, die langen Rotorblätter von bis zu 33 m 
Länge aus massivem Material herzustellen. Faserverbundstoffe aus dem 
Flugzeugbau kommen daher zum Einsatz wie in Bild 10.14 gezeigt. Die Verwendung 
von GFK ist allerdings hinsichtlich der Steifigkeit nicht ganz unproblematisch (vgl. 
spez. E-Modul in Tabelle 10.1), dieser Nachteil kann jedoch durch die Verwendung 
von Kohlefasern statt Glasfasern deutlich verbessert werden. Wichtig ist die 
Verwendung des zwar teureren Epoxydharz statt Polyesterharz, um die Bildung von 
Feinrissen über längere Zeit zu vermeiden. 
 

 
 
 
Zur Berechnung der Eigenfrequenzen ist die Werkstoffschallgeschwindigkeit eine 
wichtige Kenngröße: 

 
 
Zu kritischen Zuständen kommt es, wenn Drehzahlharmonische mit den 
Eigenfrequenzen der Schaufeln übereinstimmen. Dazu kommt es in jedem Fall bei 
Hochfahrten der Strömungsmaschinen auf Nenndrehzahl. Die Abhängigkeit der 
Schaufelschwingung von der Drehzahl wird in einem sogenannten Campbell-

Bild 10.14: 

Bild 10.15: 
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Diagramm dargestellt, Bild 10.16. Bild 10.17 zeigt in einer äquivalenten Auftragung 
das Schwingungsverhalten des Turms einer Windkraftanlage. Die Tabelle 10.1 stellt 
abschließend die wichtigsten Werkstoffparameter unter Festigkeitsgesichtspunkten 
zusammen. 

 
Bild 10.16: Campbell-Diagramm einer Schaufelschwingung für eine  
   Windkraftanlage. 

 
 
Bild 10.17: Campbell-Diagramm der Turmschwingungen einer Windkraftanlage. 
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Tabelle 10:1: Werkstoffkenngrößen für Festigkeitsbetrachtungen von Strömungsmaschinen. 
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