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GeDANKEn
Nach dem Abschluss meines Maschinenbaustudiums an der TU Ber-
lin, hatte ich das Gefühl, es gibt noch so viel mehr zu wissen, ganz
besonders über Strömungen und ich wagte das Abenteuer der Pro-
motion.
Doktorandin bei Professor Paul Uwe Thamsen am Fachgebiet Fluid-
systemdynamik der TU Berlin zu sein, bedeutete für mich eine um-
fassende Aus- und Weiterbildung in 3 verschiedenen Bereichen. In
der Lehre konnte ich mein eigenes Grundlagenwissen intensiv vertie-
fen, denn nur wenn ich das Thema vollständig durchdrungen hatte,
war ich in der Lage, es auch Anderen zu erklären. Der tägliche Um-
gang mit den Studierenden, hat mich während meiner kompletten
Promotionszeit stets bereichert und mir viele neue Impulse und ei-
ne oftmals innovative Sicht auf manche theoretische Fragestellungen
gegeben.
Die zweite Ausbildungsrichtung war das eigenständige Durchführen
verschiedenster Industrieprojekte. Durch diese Erfahrungen fühle
ich mich vorbereitet, um die oftmals groß erscheinende Kluft zwi-
schen Universität und freier Wirtschaft leicht zu überwinden.
Das Verfassen dieser Doktorarbeit ermöglichte mir tiefgründiges,
analytisches Arbeiten, in der grundlegenden Thematik der Ventila-
torauslegung. Mir stand Zeit zum Lesen von Fachliteratur zur Ver-
fügung und ich konnte viele Erfahrungen zu den neuesten Entwick-
lungen und Forschungsergebnissen auf internationalen Konferenzen
austauschen.
Mit der Lehre, den Industrieprojekten und der Grundlagenforschung
hast du mir ein „Dreibein“ in deiner Doktoranden-Ausbildung er-
möglicht. Ein Dreibein ist die kleinste, aus drei miteinander ver-
bundenen Stäben bestehende, statisch bestimmte Konstruktion, die
kippfrei auf jedem beliebigen Untergrund stehen kann.
Während meiner Zeit als wissenschaftliche Mitarbeiterin am Fachge-
biet Fluidsystemdynamik sind die schönsten und intensivsten Dinge
in meinem bisherigen Leben passiert. Ich habe den Mann, den ich
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lation zu Euch, meiner Familie, alles andere im Leben unbedeutend
ist. Ihr seid mein größtes Glück.
Meinen Eltern verdanke ich meine tiefen Wurzeln und meine ausge-
breiteten Flügel. Sie haben mich immer bedingungslos unterstützt
und mir das Vertrauen und die Sicherheit gegeben, das Leben zu
führen, das ich mir wünsche. Meine Mutter ist Lehrerin und mein
Vater ist Ingenieur. Scheinbar unterbewusst habe ich Ihnen meinen
größten Respekt gezollt und habe die berufliche Laufbahn als „leh-
rende Ingenieurin“ eingeschlagen.
Diese Doktorarbeit wäre nicht entstanden, ohne die fachliche und
tatkräftige Unterstützung von all meinen Kollegen und ganz beson-
ders von Justus. Die vielen Jahre am Fachgebiet sind freundschaft-
lich geprägt durch die intensive Zusammenarbeit. Wir FSD‘ ler ha-
ben gemeinsam so viel erlebt und als Team viel mehr geschafft, als
nur die ein oder andere knifflige Fragestellung zu lösen.

Euch allen danke ich von Herzen für diesen gleichzeitig fordernden
und wundervollen Lebensabschnitt.
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Kurzfassung
Die Durchströmungsrichtung im Laufrad klassifiziert Ventilatoren in
die axiale, diagonale und radiale Bauform. Axial- und Radialventila-
toren sind in einer Vielzahl unterschiedlicher Formen auf dem Markt
vertreten. Für große Volumenströme sind Axialventilatoren bevor-
zugt einzusetzen, Radialventilatoren sind hingegen für große erfor-
derliche Druckerhöhungen geeignet. Wenn die Anforderungen an
den Ventilator große Druckerhöhungen, bei verhältnismäßig großen
Volumenströmen sind, liegt der empfohlene Auslegungspunkt nach
dem Cordier Diagramm zwischen Axial- und Radialventilatoren, im
Bereich der Diagonalventilatoren.
Allerdings ist die Bauform des Diagonalventilators noch immer eine
Seltenheit. Während der intensiven Literaturrecherche zu Ventilato-
ren und im Besonderen zu der Thematik der Diagonalventilatoren,
fiel auf, dass sowohl in der deutschsprachigen als auch in der in-
ternationalen Literatur, wenige Veröffentlichungen und so gut wie
keine Empfehlungen für die Auslegungsmethodik von Diagonalven-
tilatoren zur Verfügung stehen.
Ein geeignetes Anwendungsgebiet dieser Bauform ist die Kühlung
von elektrischen Bauteilen und Motoren. Die Ventilatoren sind di-
rekt auf der Motorwelle innerhalb des Gehäuses installiert und trans-
portieren, beim Überströmen der Bauteiloberfläche, die entstande-
ne Motorwärme ab. Wesentliche Anforderungen an den Auslegungs-
punkt dieser Ventilatoren sind große Durchflussmengen, mit den da-
mit verbundenen hohen Strömungsgeschwindigkeiten für eine ausrei-
chende Kühlleistung. Der Luftstrom durch die Motoren, mit vielen
Umlenkungen und insbesondere durch den schmalen Spalt zwischen
Stator und Rotor, bedingt erhöhte Druckverluste. Somit sind die
Anforderungen an einen Kühlventilator, hohe Volumenströme bei
vergleichsweise großen Druckerhöhungen.
Aufgrund der Strömungsumlenkung von axialer in radiale Richtung,
bei relativ breiten Schaufelkanälen, ist im Diagonalventilator die
Gefahr einer Deckscheibenablösung relativ groß und konnte an der
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untersuchten Meridiankontur detektiert werden. Um die Ablösung
zu vermeiden, wurde die Geometrie der Trag- und Deckscheibe mit
vergrößerten Deckscheibenradien von R130 und R180 angepasst.
Die Untersuchungen zeigten, dass eine zu scharfe Strömungsumlen-
kung, mit einem Deckscheibenradius R80, eine Strömungsablösung
bewirkt, während ein vergrößerter Radius von R180 zu erhöhten
Reibungsverlusten und verringerten Wirkungsraden führt.
Weiterhin wurde der Einfluss verschiedener Abströmwinkel χ auf
den Volumenstrom Q, die Druckerhöhung Δp und den Wirkungs-
grad η experimentell untersucht. Die Variation des Abströmwinkels
zu kleinen χ = 30◦ (fast axial), verringerte die Volumenströme bei
reduzierten Druckerhöhungen und Wirkungsgraden. Im Vergleich zu
Axialventilatoren erreicht der Diagonalventilator größere Drucker-
höhungen und kann über weite Bereiche der Kennlinie ohne Sat-
telpunkt (Wendepunkt in der Kennliniencharakteristik) betrieben
werden.
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Abstract
The direction of the airflow through the impeller, from inlet to out-
let, classifies fans into axial, radial and mixed flow fan types. Axial
and centrifugal fans are represented in a wide variety of different sha-
pes on the market. For large flow rates axial fans are a good choice,
centrifugal fans on the other hand are suitable for large pressure
increases. If the design point requires large flow rates with a suffi-
ciently large increase in pressure, the recommended design point is
within the range between the axial and radial fan type, in the area
of mixed flow fans. However, mixed flow fans are still a rarity. Only
a few recommendations can be found in the literature for the design
of mixed flow fans and therefore also no empirical coefficients for
the diagonal design are available.
A special field of application for mixed flow fans is the cooling of
motors and electrical components. Motor cooling fans are installed
directly on the motor shaft inside the housing and ensure the remo-
val of the heat, yielded by engine components, into the passing air
flow. Major demands for the design point of these fans are large flow
rates with the associated high flow velocities for sufficient cooling
capacity. The airflow through the engines, especially through the
narrow gap between the stator and rotor, causes high pressure los-
ses. Thus, the requirements for the cooling fans are high flow rates
with comparatively high pressure increases.
Similar to centrifugal fans, there also is a flow deflection from axial
to radial direction in mixed flow fans. The risk of flow separati-
on at the shroud is increased because of the relatively wide blade
channels. In order to improve the flow deflection and to prevent the
shroud separation, different shroud contours with an increased ra-
dius of R130 and R180 have been investigated.
The investigations revealed that a too sharp flow deflection with
wide blade channels, such as in R80, cause flow separation at the
shroud, while a smooth radius of R180 results in increased fricti-
on losses and deteriorated efficiencies. Furthermore, the impact of
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various downstream angles χ = 30◦ (almost axially) to χ = 90◦

(centrifugal) has been evaluated for the volume flow and the pressu-
re increase. Changing the downstream angle to smaller χ decreased
the flow rates with smaller pressure rises. Compared to axial fans,
the mixed flow fan type already achieves higher pressure rises in a
single stage and operates without a stalling dip.
Mixed flow fans can be easily integrated in fluid systems with axi-
ally parallel inlet and outlet flow, as well as axial fans and therefore
represent a serious alternative in the application field between axial
and radial fans.
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Symbolverzeichnis

Symbole
A-R

Einheit Bedeutung

a m/s Schallgeschwindigkeit
A m2 Querschnittsfläche
Aspalt m2 Ringfläche des Spalts
b m Schaufelkanalbreite im

Meridianschnitt
dsch m Schaufeldicke
D m Durchmesser
Dn m Nabendurchmesser
Ds m Saugmunddurchmesser
H m Förderhöhe bzw. Bauteilhöhe
k − Spaltstromfaktor
l m Länge
m kg Masse
ṁ kg/s Massenstrom
Ma − Machzahl
n s−1 Drehzahl
p − Minderleistungsfaktor bzw.

Druck [Pa]
P W Leistung
PW W Wellenleistung
Q m3/s Volumenstrom (=̂V̇ )
Qnutz m3/s Nutzvolumenstrom
Qrech m3/s rechnerischer Volumenstrom
Qspalt m3/s Spaltvolumenstrom
r m Radius
R J/(kg · K) spezifische Gaskonstante (für

Luft R = 287, 1J/(kg · K) bzw.
Radius [-]

Re − Reynoldszahl
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Symbole
S-Z

Einheit Bedeutung

s m Spaltweite (Gl. 4.5)
S m3 statisches Moment 1. Ordnung
T K Temperatur
u m/s Umfangsschwindigkeit
v m/s Absolutgeschwindigkeit (=̂ c)
vm m/s Meridiangeschwindigkeit
V m3 Volumen
V̇ m3/s Volumenstrom (=̂ Q)
w − Relativgeschwindigleit
Wm J/kg Förderarbeit nach [12]
Y m2/s2 spez. Stutzenarbeit
Ysch m2/s2 spez. Schaufelarbeit
Ysch,∞ m2/s2 spez. Schaufelarbeit bei ∞

vielen Schaufeln
z − Schaufelzahl
Zhx m2/s2 Reibungsverluste innerhalb des

Laufrades
Zst m2/s2 Stoßverluste am Laufradeintritt
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Griechische
Symbole

Einheit Bedeutung

α ◦ Strömungswinkel
α − Kontraktionsbeiwert (Gl. 4.5)
β ◦ Schaufelwinkel
δ − Schnelllaufzahl
Δp Pa Druckerhöhung
ηh − hydraulischer Wirkungsgrad
κ − Isentropenexponent bzw.

Erfahrungszahl ( Gl. 4.14)
λ − Leistungszahl (=̂

Leistungsziffer) bzw.
Überschallbeiwert (Gl. 4.1)

λ‘1 ◦ Winkel zw. Stromlinie und
Schaufelkante

μ − Durchflussbeiwert (Gl. 4.6) bzw.
empirischer Faktor (Gl. 4.16)

Π − Druckverhältnis
ρ kg/m3 Dichte

 m Krümmungsradien der

Seitenwände (Gl. 4.16)
ϕ − Volumenzahl (=̂ Lieferzahl und

=̂ Durchflusszahl)
ψ − Druckzahl
ψ‘ − Schaufelwinkelbeiwert (Gl. 4.15)
ω s−1 Kreisfrequenz
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Abkürzung Bedeutung
2D zweidimensional
3D dreidimensional
Abb. Abbildung
bzw. beziehungsweise
Bd. Band
BEP Bestpunkt (Best Efficiency Point)
CAD Computer Aided Design
CFD Computational Fluid Dynamics
CFM Cubic Feet per Minute
const. konstant (engl. constant)
DP Auslegungspunkt (engl. Design Point)
engl. englisch
EU Europäische Union
Eurostat Statistisches Amt der Europäischen Union
Fa. Firma
FDM Fused Deposition Modeling
Gl. Gleichung
i.A. im Allgemeinen
in. WC inch water column
Kap. Kapitel
l. links
m. mittig
Mio. Millionen
MINT Mathematik, Informatik, Naturwissenschaften

und Technik
Mrd. Milliarden
NACA National Advisory Committee for Aeronautics
PIV Particle Image Velocimetry
Q3D quasidreidimensional
r. rechts
s. siehe
spez. spezifisch
SLS Selektives Lasersintern
Tab. Tabelle
TU Technische Universität
u.a. unter anderem
VDI Verein Deutscher Ingenieure
Vgl. Vergleich
zw. zwischen
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Indizes Bedeutung
0 direkt vor der Saugkante
1 direkt nach der Saugkante
2 direkt vor der Druckkante
3 direkt nach der Druckkante
a aussen
d dynamisch
el elektrisch
fa frei ausblasend
i innen
L Luft
m Modell bzw. mittig
max maximal auftretender Wert
opt optimal
spalt Spalt
st statisch
t total
u in Umfangsrichtung
x Zustand des nicht stoßfreien Eintritts (nicht im

Auslegungspunkt)
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1. Motivation
Ventilatoren gehören zu den Fluidenergiemaschinen und sind Haupt-
bestandteil in lüftungstechnischen Systemen. Ihre Anwendungsmög-
lichkeiten sind vielfältig. Sie fördern Luft und andere Gase bzw.
Dämpfe in Gebäuden, Industrie, Haushalt und Landwirtschaft zur
Ent- und Belüftung, Klimatisierung, Kühlung, Umwälzung, Trock-
nung, Entstaubung und vieles mehr. Aufgrund der großen Bandbrei-
te an Einsatzgebieten existieren zahlreiche Ventilatoren verschiede-
ner Bauform, Größe und Leistung.
Nach Eurostat‘s Prodcom1 produzierte Deutschland im Jahr 2012
eine Stückzahl von 40 Mio. Ventilatoren mit einem Gesamtprodukti-
onswert von 1,5 Mrd. Euro (in den Güterkategorien Axial-, Radial-
und andere Ventilatoren). Damit deckte Deutschland 66 % Prozent
der europaweiten Ventilatorproduktion als stärkster Produzent der
EU ab (Vgl. Anhang A.1 und A.2).
Als Ventilatoren werden gas- und insbesondere luftführende Strö-
mungsmaschinen definiert, die mechanische Energie in Strömungs-
energie in einem Druckverhältnis von Π ≤ 1, 3 umwandeln. Das
entspricht einer maximalen Druckerhöhung von Δp ≈ 30000 Pa bei
einer atmosphärischen Zuströmung und einer mittleren Dichte der
Luft von ρ = 1, 2 kg/m3. Die maximale Förderarbeit von Ventila-
toren beträgt nach DIN EN ISO 5801 [12] Wm ≤ 25000J/kg. Bei
größeren Druckverhältnissen beginnt der Bereich der Verdichter und
Kompressoren.
Strömungsmaschinen lassen sich anhand verschiedenster Parameter,
u.a. nach der Strömungsrichtung, nach Bau- und Antriebsart, nach
Art des Fluides (flüssig, gasförmig) oder nach der Energieumwand-
lung (Kraft- oder Arbeitsmaschine) klassifizieren. Werden Ventila-
toren nach der Durchströmungsrichtung unterschieden, erfolgt die
1Prodcom (PRODuction COMmunautaire) ist ein Datenbanksystem zur
Sammlung und Verbreitung von Statistiken über die Produktion von
Gütern vom statistischen Amt der Europäischen Union (Eurostat).
[http://ec.europa.eu/eurostat/de/data/database]
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1. Motivation

Abbildung 1.1.: Einteilung von Strömungsmaschinen nach der
Durchströmungsrichtung a) radial b) diagonal und
c) axial [30]

Einteilung, ähnlich wie bei Kreiselpumpen, in die Bauformen axial,
halbaxial (diagonal) und radial (Abb. 1.1, a - c). Sind hohe Vo-
lumenströme Q gefordert, werden Axialventilatoren (Abb. 1.1, c)
eingesetzt, bei großen Druckerhöhungen eignen sich Radialventila-
toren (Abb. 1.1, a).
Wenn hohe Volumenströme bei größeren Druckerhöhungen erforder-
lich sind, liegt der empfohlene Auslegungspunkt zwischen Axial- und
Radialventilatoren, im Bereich der diagonalen Bauart (siehe Abb.
1.1, b). Mit Diagonalventilatoren können kleinere Bauformen als die
axiale Ausführung mit verbesserter Geräuschemission realisiert wer-
den [1].
Die dynamische Druckenergie der Austrittsgeschwindigkeit von Axi-
alventilatoren kann durch Nachleiträder und/oder Diffusoren in sta-
tische Druckenergie umgewandelt werden. Bei Radialventilatoren
dienen die verbauten Spiralgehäuse außerdem als Sammelorgan [38].
Ein Vorteil des diagonalen Laufrades ist die variable Verwendungs-
möglichkeit, sowohl in Axial- als auch in Radialgehäusen.
Im Gegensatz zu den Kreiselpumpen, ist eine halbaxiale (diagona-
le) Bauform bei Ventilatoren bisher noch nicht verbreitet. Schon
1985 wurde von Winkler und Felsch [51] an Ventilatoren der halb-
axialen (diagonalen) Bauart geforscht und erkannt, dass sie eine
wirtschaftliche Alternative für bisherige Bauformen darstellen und
größere Druckerhöhungen als axiale Ventilatoren bei vergleichsweise

2



großem Volumenstrom generieren.
In der Industrie werden Pumpenlaufräder der halbaxialer Bauart
schon Jahrzehnte erfolgreich eingesetzt. Sie überdecken das Gebiet
zwischen axialen und radialen Laufrädern und gehören zum Stan-
dardangebot der Pumpenhersteller [51].
In lufttechnischen Anlagen allerdings, wird diese überdeckende dia-
gonale Bauart nur in geringem Umfang angeboten und ist bei den
Ventilatorenherstellern am Markt kaum vertreten.
Auch heute und damit ca. 30 Jahre nach den Forschungsergebnissen
von Winkler und Felsch [51], sind so gut wie keine Empfehlungen,
für den Entwurf eines diagonalen Ventilatortyps mit i. A. räumlich
gekrümmten Schaufeln, in der deutschen und internationalen Lite-
ratur auffindbar.
Die vorliegende Dissertation befasst sich mit dem diagonalen Ausle-
gungsverfahren der Ventilatorbeschaufelung in Anlehnung an Pflei-
derer [32], den Einflüssen des Deckscheibenradius R, sowie des Ab-
strömwinkels χ in der diagonalen Meridiankontur. Es werden mög-
liche Einsatzgebiete von Diagonalventilatoren aufgezeigt, mit der
Intention weiterführende grundlegende und anwendungsorientierte
Forschungsarbeiten auf dem Gebiet der Diagonalventilatoren anzu-
regen.
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2. Diagonalventilatoren -
Theoretische Grundlagen

„Innovation ist Rekombination“ 1

Bei der Berechnung von Strömungsmaschinen wird das Ziel einer
„optimalen“ Auslegung angestrebt. Was bedeutet es aber, eine Strö-
mungsmaschine bzw. einen Ventilator, optimal auszulegen? Haupt-
sächlich muss vorher das Bewusstsein darüber herrschen, dass der
Ventilator im eingebauten Zustand immer Teil eines Gesamtsystems
ist. Hauptentwicklungsziele sind mit dem wachsendem Umweltbe-
wusstsein, nach wie vor die Steigerung der Wirtschaftlichkeit und
der Betriebssicherheit und damit auch die erhöhten Anforderungen
an Konstruktion, Wirkungsgrade und reduzierte Geräuschentwick-
lung. Dabei ist es von größter Bedeutung, den Ventilator nicht nur
als einzelne Strömungsmaschine, sondern als eine Komponente im
gesamten Fluidsystem zu betrachten.
Wird mit Hilfe der existierenden strömungsmechanischen Berech-
nungsmethoden ein Ventilator ausgelegt und wird anschließend der
vorgegebene Auslegungspunkt auch als Betriebspunkt mit bestmög-
lichem Wirkungsgrad (BEP) in der Kennlinie gemessen, ist die theo-
retische Auslegungsmethodik aus wissenschaftlicher Sicht als op-
timiert einzuschätzen, sofern es nicht ein zufälliges Ereignis war.
Es gibt allerdings verschiedene Möglichkeiten, einen Ventilator hin-
sichtlich eines vorgegebenen Betriebspunktes (Δp, Q, D, n) auszu-
legen.
Weitere Parameter werden dann in die Entscheidung zur geeigneten
Auslegungsmethodik mit einbezogen. Mögliche Anforderungen kön-
nen eine niedrige Geräuschemission oder ein angestrebter Maximal-
wirkungsgrad ηmax sein. Ein weiteres Auslegungskriterium kann die

1Zitat von Timotheos Höttges, Vorstandsvorsitzender der deutschen Telekom,
Vortragender auf dem 4. Nationalen MINT Gipfel am 02.06.2016 in Berlin
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2. Diagonalventilatoren - Theoretische Grundlagen

Verläufe der Kennlinien betreffen. Gibt es während des Ventilator-
betriebes Schwankungen in der Anlagenkennlinie, führt das zu einer
Verschiebung des Betriebspunktes in Richtung Teil- oder Überlast.
Weist dann der ausgelegte Ventilator eine steile charakteristische
Kennlinie auf, wird die prozentuale Volumenstromabweichung vom
Auslegungsvolumenstrom geringer sein, als bei einer flach verlaufen-
den Kennlinie. Zusätzlich könnte bei planmäßigen Anlagenschwan-
kungen auch ein guter Wirkungsgrad über einen möglichst weiten
Betriebsbereich gefordert sein, das entspräche einem flachen Wir-
kungsgradverlauf. Eine gleichmäßige Leistungsaufnahme, ebenfalls
über einen größtmöglichen Betriebsbereich ist auch eine Anforde-
rung, die sich insbesondere mit der Bauform der Diagonalventilato-
ren gut umsetzen lässt (Vgl. Kap. 5).
Die beispielhaft vorgestellten Anforderungen an die Auslegung ei-
ner Strömungsmaschine sind meistens nicht gleichzeitig erfüllbar
und stehen sogar oft in Konflikt miteinander („Kein Vorteil ohne
Nachteil“2). Die Auslegungskriterien sollten demnach vorab geeig-
net priorisiert werden, damit der Ventilator, der nach der theore-
tischen Auslegung entsteht, für die jeweils geforderte Anwendung
optimiert ist [3].
Neben Dämpfen und anderen Gasen fördern Ventilatoren haupt-
sächlich Luft. Der Durchmesser unseres Planeten Erde beträgt durch-
chnittlich D = 12740 km und ist mit einer vergleichsweise dün-
nen Luftschicht umhüllt. Die 3 Hauptgase der Luft sind Stickstoff
(78,08%), Sauerstoff (20,95%) und Argon (0,93%). Die Gesamtmas-
se der Lufthülle um die Erde beträgt mL = 5, 13 · 108 kg und würde
bei einer Luftdichte von ρL = 1, 29 kg/m3 ein Raumvolumen von
VL = 3.976 Mio. km3 ausfüllen3.
Es wird die Förderung der Luft bzw. des Gases in einem System mit
einem bestimmten Massenstrom betrachtet. Ein Ventilator bewegt
die Luftmassen durch das System, mit der Aufgabe, die bestehen-
den Verluste und Druckdifferenzen in der Anlage, zu überwinden.
Daher ergibt sich der jeweilige Betriebspunkt des Ventilators mit
einem bestimmten Volumenstrom Q bei der erforderlichen Druck-
erhöhung Δp, je nach Anlagensituation. Verschiedenste Anlagenan-
forderungen werden von Axial- und Radialventilatoren am Markt
abgedeckt. Radialventilatoren können häufig einstufig die Anforde-
2deutsches Sprichwort, zitiert von Paul Uwe Thamsen
3veröffentlichte Daten der gemeinnützigen Initiative PrimaKlima -weltweit- e.V.
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rungen an die Druckerhöhung erfüllen, um den auftretenden Wi-
derstand in der Anlage zu überwinden. Erforderlich dafür sind die
verhältnismäßig großen Laufraddurchmesser und der umgelenkte ra-
diale Austrittsmassenstrom. Axialventilatoren haben gleichgerich-
tete Ein- und Austrittsmassenströme, benötigen aber, bei erhöh-
ten Anforderungen an Druckerhöhungen, oftmals zwei oder mehre-
re Laufradstufen, um den erforderlichen Druckaufbau, ähnlich dem
von Radialventilatoren, gewährleisten zu können. Das erhöht sowohl
die Kosten, als auch den benötigten Bauraum.
Eine naheliegende Schlussfolgerung ist die Nachfrage nach einer
Ventilatorbauart, die axiale Strömungseigenschaften mit verhältnis-
mäßig großen Druckerhöhungen generiert und somit die radiale und
die axiale Maschine miteinander kombiniert, der Diagonalventilator.
Es existieren gute und etablierte Auslegungsverfahren für axiale und
radiale Ventilatoren. Inwieweit die radiale bzw. die axiale Ausle-
gungsmethodik sich auf die Schaufelauslegung von Diagonalventi-
latoren anpassen lässt, wurde am Fachgebiet Fluidsystemdynamik
untersucht [45], [47]. Wie die diagonalen Kennlinien durch eine Ver-
änderung der Meridiankontur beeinflusst werden, ist Bestandteil der
Untersuchungen in dieser Arbeit.

2.1. Bezeichnung Diagonalventilator
Die diagonale Ventilatorbauform, die in ihrer Durchströmungsrich-
tung zwischen dem radialen und dem axialen Ventilator einzustufen
ist (Vgl. Abb. 1.1, b), saugt die Luft axial an und bläst sie schräg
bzw. diagonal aus dem Laufrad aus. In der deutschsprachigen Li-
teratur ist keine einheitliche Bezeichnung für die Bauart eines Ven-
tilators, dessen Strömungsführung zwischen dem radialen und dem
axialen Ventilator liegt, definiert. Am Häufigsten verwendet, werden
die Begriffe Halbaxialventilator, Halbradialventilator und Diagonal-
ventilator. Schnepf [38] bezeichnet die Bauform zwischen rein radia-
len und rein axialen Ventilatoren als Diagonalventilatoren. Er un-
terteilt diesen Typ weiterhin in Halbaxialventilatoren (vorwiegend
axiale Auströmung, ohne Deckscheibe) und Halbradialventilatoren
(vorwiegend radiale Ausströmung, mit Deckscheibe).
In der englischen Literatur hingegen erfolgt die Bezeichnung ein-
heitlich mit „Mixed Flow Fans“ [3]. Wörtlich übersetzt ist das ein
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Abbildung 2.1.: Einteilung von Ventilatorenbauarten nach Cory [8],
Axial (Axialventilatoren), Centrifugal (Radialventi-
latoren), Mixed Flow (Diagonalventilatoren), Tan-
gential (Querstromventilatoren)

„Ventilator mit gemischter Strömung“. Als deutsches Synonym für
die englische Bezeichnung wäre beispielsweise der Mischstromventi-
lator denkbar. Das könnte allerdings zu der Annahme führen, dass
es sich um einen Ventilator mit vermischten Förderströmen handelt,
wie z.b. bei Multiphasenströmungen von Luft und Wasser. Außer-
dem hat der Begriff „Mischstromventilator“ sehr große Ähnlichkeit
mit dem Querstromventilator, der eine eigenständige Ventilatorbau-
art ist, wie in Abbildung 2.1 nach Cory [8] darstellt.

2.1.1. Wortbedeutung
Nach dem Duden [14] wird „diagonal“ in erster Bedeutung mit „zwei
nicht benachbarte Ecken eines Vielecks geradlinig verbindend (Geo-
metrie)“ und in zweiter Bedeutung als „schräg, quer (verlaufend)“
angegeben. Die Herkunft des Wortes stammt aus dem Spätlateini-
schen „diagonals = durch die Winkel führend “ und dem Griechi-
schen „diá = durch und gõnía = Ecke, Winkel“. Ventilator stammt
aus dem Lateinischen und wird mit „ventilare = zufächeln, anfa-
chen, anregen“ übersetzt4.
4Online Wörterbuch [https://de.langenscheidt.com]
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Nach der Wortbedeutung „durch die Winkel führend“, ließe sich der
Diagonalventilator als übergeordnete Bauart klassifizieren und die
Axial- und Radialventilatoren bilden die Grenzfälle. Wenn die mög-
lichen Winkel der Abströmung χ zwischen χ = 0◦ . . . 90◦ eingeteilt
werden, wobei χ = 0◦, die gleichgerichtete rein axiale Abströmung
ist und χ = 90◦, die rein radiale Abströmung, so ist der enorme
Zwischenbereich der Abströmwinkel zwischen χ = 1◦ . . . 89◦ als Dia-
gonalventilatoren zu bezeichnen (Vgl. Kap.7).
Die Betriebseigenschaften und Kennliniencharakteristiken der Dia-
gonalventilatoren sind bisher noch nicht grundlegend erforscht. Ab-
hängig von der Ausführungsform (mit oder ohne Deckscheibe, Win-
kel χ der Abströmung) kann die Kennliniencharakteristik sowohl
den axialen als auch den radialen Ventilatorkennlinien ähneln.
Für die in der vorliegenden Untersuchung verwendete Diagonalven-
tilatorgeometrie mit Deckscheibe (s. Abb. 4.1) und einem Abström-
winkel χ = 68◦ ist die Bezeichnung Halbaxialventilator irreführend.
Die Schaufelauslegung erfolgte zielführend, in Anlehnung an den Ra-
dialventilator (Vgl. Kap. 4). Die Kennliniencharakteristik entspricht
eher der radialen, als der axialen Bauform(Vgl. Kap. 5).
In der vorliegenden Arbeit, wird die eindeutige Bezeichnung „Diago-
nalventilator“ verwendet. Eine weitere Unterteilung von Diagonal-
ventilatoren in Halbaxial- und Halbradialventilatoren, wie bereits
von Schnepf und Felsch [38] vorgeschlagen, ist optional.

2.2. Stand der Forschung
Halbaxiale Pumpenlaufräder werden schon seit Jahrzehnten erfolg-
reich produziert und decken den Bereich zwischen axialen und ra-
dialen Pumpenlaufrädern ab. Die Auslegungsverfahren für Pumpen
sind wegen der geringen Dichteänderung auf Ventilatoren prinzipi-
ell übertragbar. Die Lieferzahlen liegen bei den Halbaxialpumpen
lediglich bei ϕ ≤ 0, 25, aufgrund der Kavitationsgefahr in Pumpen-
laufrädern. Während die üblicherweise verwendeten Gießverfahren
bei der Pumpenlaufradherstellung eine freie Formgestaltung ermög-
lichen, werden im Ventilatorenbau häufig einfache Blechverarbei-
tungsverfahren verwendet. Die komplexen Geometrien diagonaler
Gitter konnten nicht, bzw. nur mit starken Einschränkungen, ge-
fertigt werden [38], [51]. Diese Schwierigkeiten bei der Fertigung
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könnten auch eine Begründung für die wenig verbreitete Bauform
der Diagonalventilatoren sein.
In wenigen Publikationen wurden Strömungsuntersuchungen zu Dia-
gonalventilatoren durchgeführt. In den Arbeiten von Schnepf und
Felsch [39], [40] und Winkler und Felsch [51], [52], wurden Geome-
trieparameter systematisch verändert und die Auswirkungen auf die
Laufradströmungsparameter untersucht.
Xia [55] beschreibt die Möglichkeit, zunächst die geometrischen Fest-
legungen des Laufrades zu treffen und anschließend die Strömung
anhand eines zweidimensionalen (2D), quasidreidimensionalen (Q3D)
oder voll dreidimensionalen (3D) Strömungsmodells zu berechnen.
Ein quasidreidimensionales Verfahren geht auf Wu [54] zurück und
modelliert die Strömung als Überlagerung zweier zweidimensionaler
Stromflächen.
Xia [55] modelliert die Strömung in einem diagonalen Laufrad unter
der Berücksichtigung des Spaltstromeinflusses auf die Einlaufströ-
mung am Ventilatoreintritt. Bei der Untersuchung der Geometrie-
parameter von Diagonalventilatoren in den Arbeiten [1], [38], [39],
[40] [52], [51] und [55] werden unterschiedlichste Laufrad-, Gehäuse-
und Leitradparameter variiert und deren Auswirkungen untersucht.
Engelberg [17] definiert in seinen Betrachtungen einen Diagonal-
ventilator, der sich im Meridianschnitt durch die drei Formparame-
ter (Naben-, Durchmesser- und Querschnittsverhältnis) beschreiben
lässt.
Mit diesen Formparametern entwirft Engelberg ein dreidimensio-
nales Cordier- Diagramm [7], welches ein räumliches Optimalfeld
besitzt. Die Abhandlungen zu den Geometrieparametern von En-
gelberg [17] wurden nicht experimentell, sondern theoretisch ent-
wickelt. Wegen zu stark vereinfachter Modellvorstellungen, kann
nach Xia dieses Konzept jedoch nur bedingt auf andere beliebige
Meridiankonturen übertragen werden [55].
Felsch und Winkler [51] schlagen in ihrem Forschungsbericht einen
iterativen Ablauf zur Diagonalventilatorauslegung vor, mit detail-
lierten Erläuterungen zur Bestimmung der Stromflächen im Meri-
dianschnitt und der Schaufelgeometrie. Die Stromfunktion wird für
reibungsfreie und drallfreie Zuströmung, mittels eines Differenzen-
verfahrens bestimmt und das Laufrad wird dabei vorerst als unbe-
schaufelter Diagonaldiffusor betrachtet.
Die Stromflächen berechnen sich durch Linien konstanter Werte der
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Stromfunktion und werden iterativ durch das Verfahren von Hoff-
meister [26] präzisiert. Zur Bestimmung der Schaufelgeometrie emp-
fiehlt Felsch [51] das Verfahren von Dickmann [9]. Durch eine Bezie-
hung zwischen dem stehenden Kreisgitter und dem Relativsystem
des rotierenden Kreisgitters wird die Grundströmung auf das ro-
tierende Kreisgitter übertragen. Nach Felsch ist das Verfahren mit
geeigneter konformer Abbildung auch auf diagonale Gitter übertrag-
bar [51]. Anschütz [1] berücksichtigte daraufhin in der Dickmann-
Transformation [9] eine Krümmungsänderung der Grundströmung
im rotierenden System und erhielt nach dem modifizierten Verfahren
eine leichte Wirkungsgradsteigerung. Anschütz [1] führte außerdem
Untersuchungen zur Laufradnabe durch. Er hat keine Wirkungs-
gradsteigerung bei einer gekrümmten Laufradnabe gegenüber einer
kegelförmigen Nabe ermitteln können.

2.3. Kennzahlen
Im Strömungsmaschinenbau lassen sich durch Kennzahlen die Haupt-
abmessungen (z.B. Laufraddurchmesser oder erforderliche Drehzahl)
oder auch die Bauart (axial, diagonal, radial) abschätzen [6]. In Ta-
belle 2.1 sind einige wichtige dimensionslose Kennzahlen und ih-
re Berechnung dargestellt. Dabei werden die Volumenzahl ϕ, die
Druckzahl ψ und die Leistungszahl λ zur dimensionslosen Beschrei-
bung des Entwurfs- oder Betriebspunktes verwendet. Die Schnell-
laufzahl σ und die Durchmesserzahl δ charakterisieren die Laufrad-
bauart. Der Volumenstrom wird in der Fachliteratur oftmals mit Q,
sowie mit V̇ dargestellt und berechnet sich unter der Annahme einer
inkompressiblen Strömung (ρ = const.) mit Gleichung (2.1).

Q = V̇ = ṁ

ρ
(2.1)

Δp = Y · ρ (2.2)
Oftmals wird anstelle der dimensionslosen Schnellaufzahl σ auch die
gleichwertige (nicht dimensionslose) spezifische Drehzahl nq [min−1]
verwendet, die sich nach Gleichung (2.3) aus der Schnelllaufzahl
umrechnen lässt.

nq = 157, 8 · σ (2.3)
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Tabelle 2.1.: Dimensionslose Kennzahlen nach [6]

Kennzahl Symbol Formel

Volumenzahl ϕ ϕ = V̇
π
4

2
D3n

Druckzahl (total) ψt ψt = Yt
π
2

2
D2n2

= Δpt
π
2

2
ρD2n2

Leistungszahl λ λ = PW
π
8

4
ρD5n3

Schnelllaufzahl σ σ = n

(2π2)− 1
4 ·Y

3
4

t ·V 1
2

Durchmesserzahl δ δ = D

( 8
π2 )

1
4 ·Y − 1

4
t ·V̇ 1

2

2.3.1. Cordier Diagramm
Beim doppellogarithmischen Auftragen der dimensionslosen Schnell-
laufzahl σopt und der Durchmesserzahl δopt von gängigen, einfluti-
gen und einstufigen Strömungsmaschinen in ihrem Bestpunkt (Be-
triebspunkt mit bestem Wirkungsgrad ηopt), entsteht nur ein gering
streuender Bereich σopt = f(δopt). Dieser empirische Zusammen-
hang wird als Cordier Diagramm5 bezeichnet.
Das Cordier Diagramm wurde seit der erstmaligen Veröffentlichung
im Jahr 1953 kontinuierlich erweitert und angepasst [53]. Es sind
mittlerweile verschiedenste Darstellungen und Erweiterungen des
Diagrammes in der Fachliteratur verbreitet. Eck [16] ergänzte es
zwischen 1957/60 durch die Eintragung verschiedener Bautypen und
fügte Werte des maximalen Wirkungsgrades und der Umfangsge-
schwindigkeiten in das Cordier Diagramm ein (s. Abb. 2.3). Marci-
nowski [29] schlug 1959 vor, die Cordier- Kurve durch einen schma-
len Hyperbelstreifen zu ersetzen, um die Streuung der Punkte besser
zu erfassen und erstellte das Diagramm für optimierte Axialventila-
toren.

5erstmals am 10. Oktober 1953 von Dr.-Ing. Otto Cordier im Magazin
Brennstoff-Wärme-Kraft veröffentlicht [7]
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Tabelle 2.2.: dimensionslose Kennzahlen des untersuchten
Diagonalventilators

Bezeichnung Symbol Wert Einheit
Schnelllaufzahl σ 0,8 [-]
Durchmesserzahl δ 2,3 [-]
spezifische Drehzahl nq 129,5 [-]

Abbildung 2.2.: Cordierdiagramm für die Zuordnung von Durch-
messerzahl δ, Schnelllaufzahl σ und der Laufrad-
form nach [42]

Pfleiderer [32] entwickelte 1961 eine Abbildung des Cordier Dia-
gramms mit dem Verlauf des maximal erreichbaren Wirkungsgrades.
Grabow erweiterte 1993 [20] und 1996 [21] das Diagramm mit den
Werten für Seitenkanalmaschinen. Harmsen stellte 1994 (1. Aufla-
ge von Bommes [5]) die Optimalwerte von Kleinventilatoren als eine
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Abbildung 2.3.: Erreichbarer Maximalwirkungsgrad (ηmax), Durch-
messerzahl δ und Umfangsgeschwindigkeit u für
Ventilatoren verschiedener Schnelllaufzahlen σ nach
[16] und [32]

angenäherte Gerade dar. In Abbildung 2.2 ist das Cordier Band nach
Sigloch [42] dargestellt. Der Bereich der besten Wirkungsgrade ist
anhand der Schnelllaufzahl σ und der Durchmesserzahl δ aufgetra-
gen und die zugehörigen Radformen sind gekennzeichnet.
Die Werte des geforderten Auslegungspunktes des untersuchten Dia-
gonalventilators sind in Tabelle 2.2 dargestellt. Das rote Kreuz in
Abbildung 2.2 markiert den Auslegungspunkt, der sich im Bereich
zwischen den Axial- und Radialmaschinen befindet. Der Auslegungs-
punkt war in dieser Untersuchung eine festgelegte Vorgabe und be-
findet sich leicht außerhalb des Cordier Bandes.
Bei einer Auslegung, die den bestmöglichen Wirkungsgrad erzie-
len soll, ist es empfehlenswert, den Auslegungspunkt innerhalb des
Cordier Bandes zu legen. Bei einer konstanter Drehzahl n und einer
gleichbleibenden Forderung für den Volumenstrom Q und die Druck-
erhöhung Δp, bleibt die Schnelllaufzahl σ = 0.8 (s. Berechnung in
Tab. 2.1) unverändert. Eine Verringerung des Aussendurchmessers
von D2a = 0, 682 m auf D2a = 0, 600 m würde eine angepasste
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Durchmesserzahl von δ = 2.3 auf δ = 2.0 bewirken. Der Auslegungs-
punkt befände sich dann innerhalb des Cordier Bandes, dargestellt
in Abb. 2.2 als grünes Kreuz.
Weitere Möglichkeiten zur Verschiebung des Auslegungspunktes in
das Cordier Band mit der zugehörigen Durchmesser- und Schnell-
laufzahl, sind die Anpassung der Drehzahl n zum Erreichen einer
Schnelllaufzahl von beispielsweise σ = 0.5 oder die Anpassung der
geforderten Druckerhöhung Δp bzw. des Volumenstromes Q für den
gewählten Auslegungspunkt des Ventilators.
Nach Abbildung 2.3 ist der Verlauf der maximal erreichbaren Wir-
kungsgrade ηmax in Abhängigkeit von der Schnelllaufzahl σ auf-
getragen. Nach Pfleiderer [32] sind die Spalt- und Reibungsverlu-
ste bei vollbeaufschlagten axialen Strömungsmaschinen klein. Die
dominierenden Verluste sind die Schaufelverluste, die bei Axialrä-
dern mit anwachsender spezifischer Drehzahl nq (bzw. Schnelllauf-
zahl σ in Abb. 2.3) ansteigen. Unterhalb einer spezifischen Drehzahl
von nq = 10 verschlechtert sich der Wirkungsgrad enorm und eine
Mehrstufenanordnung ist vorzusehen [32]. Nach Abbildung 2.3 sind
die höchsten Wirkungsgrade im Bereich der Schnelllaufzahlen von
σ = 0, 4 . . . 0, 8 zu erwarten.
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3. Versuchsaufbau
Zur Leistungsermittlung von Ventilatoren wurden am Fachgebiet
Fluidsystemdynamik der TU Berlin zwei nach EN ISO 5801 [12]
genormte Kammerprüfstände aufgebaut. Es gibt verschiedene An-
schlussmöglichkeiten von Ventilatoren im Prüfstand, die nach [12]
in die Kategorien A-D unterteilt werden. Beide Prüfstände entspre-
chen der Einbauart A, einem Einbau des Prüfventilators mit freier
Ansaugung und freier Ausblasung. Die jeweiligen Abmaße der bei-
den saugseitigen Messkammern begrenzen den maximalen Durch-
messer des zu prüfenden Ventilators. Der Kammerprüfstand mit
kleinerer Baugröße ist für Ventilatoren bis zu einem Aussendurch-
messer von Da = 150 mm konzipiert und für Prüfdrehzahlen bis
zu n = 14000 min−1 ausgelegt. Der große Kammerprüfstand kann
Laufräder bis zu Da = 800 mm aufnehmen, bei maximalen Dreh-
zahlen bis zu n = 4000 min−1.

3.1. Kammerprüfstände
Prüfstand A - Großventilatoren Der große Kammerprüfstand A
ist in Abbildung 3.1 dargestellt. Der Prüfventilator (Abb. 3.1, 1)
wird von einem Pendelmotor (Abb. 3.1, 6) angetrieben. Die Dreh-
momentmessung erfolgt über einen Kraftsensor (Vgl. Wägezelle in
Tab. 3.1), der über einen Hebelarm mit dem Pendelmotor verbunden
ist. Die Messung bei verschiedenen Drehzahlen und das Wechseln
der Drehrichtung wird durch einen Strom- und Frequenzumrichter
(Abb. 3.1, 11) realisiert.
Die am Prüfstand gemessenen Ventilatorkennlinien zeigen das Ver-
hältnis von Ventilatordruck zu Volumenstrom auf. Diese Kennlinien
werden durch eine drallbehaftete saugseitige Strömung und ein ge-
störtes Geschwindigkeitsprofil beeinflusst. Für eine möglichst gleich-
mäßige Zuströmung sind saugseitig in der Messkammer (Abb. 3.1, 2)
eine Lochblechplatte und zwei Siebeinbauten mit Runddrahtgittern
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Abbildung 3.1.: Prüfstand A: großer saugseitiger Kammerprüfstand
A nach DIN EN 5801 [12] am Fachgebiet Fluidsy-
stemdynamik der TU Berlin

verbaut. In der Rohrstrecke (Abb. 3.1, 4) sind zwei Zellengleichrich-
ter vor und nach dem Hilfsventilator (Abb. 3.1, 13) installiert. In der
Einlaufmessdüse (Abb. 3.1, 3) wird durch eine Differenzdruckmes-
sung der Volumenstrom bestimmt. Die angeschlossene Rohrstrecke
ist modular aufgebaut, sodass Einlaufmessdüsen mit Durchmessern
von 150 mm, 225 mm, 315 mm und 450 mm integriert werden kön-
nen. Damit sind Volumenstrombereiche von Q = 0.2 . . . 6.5 m3/s am
großen Kammerprüfstand messbar.
Die Drosselung bzw. Regelung des Volumenstroms erfolgt über eine
Irisblende (Abb. 3.1, 5). Je nach Stellposition dieser Drosselvorrich-
tung wird der Widerstand im Prüfstand und somit die Anlagen-
kennlinie variiert. Der Luftvolumenstrom des Ventilators lässt sich
somit schrittweise bis zum vollständigen Absperren der Luftströ-
mung regulieren. In die Rohrstrecke ist zusätzlich ein Hilfsventila-
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tor (Abb. 3.1, 13) integriert. Die Drehzahl des Hilfsventilators ist
mit einem Frequenzumrichter (Abb.3.1, 14) regelbar. Dadurch wer-
den die auftretenden Anlagendruckverluste des Prüfstands, sowie
die dynamischen Druckverluste am Ventilatoraustritt, aufgrund des
freien Ausblasens (Einbauart A nach [12]), kompensiert. Dadurch
wird die Messung der Betriebspunkte bis zum maximalen Volumen-
strom bei Δp = 0 erreicht. Der detaillierte Prüfstandaufbau, sowie
die Kenndatenblätter der verwendeten Messtechnik (siehe Tab. 3.1)
sind im Logbuch zum großen Kammerprüfstand [23] dokumentiert.

Prüfstand B - Kleinventilatoren Der kleine Kammerprüfstand ist
in Abbildung 3.2 dargestellt. Der Aufbau entspricht ebenfalls Ein-
bauart A nach [12], ein saugseitiger Kammerprüfstand mit frei-
er Ansaugung und freier Ausblasung. Die drei Hauptkomponenten
des Prüfstandes lassen sich in die vorgeschaltete Rohrstrecke (Abb.
3.2, 1-3), die Messkammer (Abb. 3.2, 4-7) und die Antriebseinheit
mit Prüfventilator (Abb. 3.2, 8-10) gliedern.
Der statische Druckverlauf im Prüfstand ist in Abbildung 3.2 sche-
matisch dargestellt. In einem saugseitigen Kammerprüfstand ist in
der Rohrstrecke und in der Messkammer ein geringerer Druck (Un-
terdruck) in Bezug zum Umgebungsdruck pa vorhanden. Zur Volu-
menstromregelung ist eine Drosselklappe (Abb. 3.2, 3) in der Rohr-
strecke verbaut. Je nach Stellung der Drosselklappe wird der Druck-
verlauf im Prüfstand verändert und der Betriebspunkt des Prüfven-
tilators verschoben. Die bei voll geöffneter Drosselklappe existieren-
den Druckverluste im Prüfstand werden durch den verbauten Hilfs-
ventilator (Abb. 3.2, 2) kompensiert und ermöglichen das Messen
der gesamten Ventilatorkennlinie.
Der Volumenstrom wird am kleinen Kammerprüfstand mit Hilfe
einer Einlaufmessblende (Abb. 3.2, 1) ermittelt. Die Berechnung
des Volumenstromes erfolgt durch die Differenzdruckmessung an der
Einlaufmessblende gemäß DIN EN ISO 5167 [11]. Die Temperatur
und die Luftfeuchte wird während der Kennlinienmessung mit ei-
nem Raum-Klima-Sensor (Vgl. Tab. 3.1) bestimmt und daraus die
Dichte der Luft errechnet.
Die Leistungsaufnahme wird am Prüfstand B über eine Drehmo-
mentmesswelle (Abb.3.2, 9) ermittelt. Die Drehmomentmesswelle
nimmt das Drehmoment und die Drehzahl an der Antriebswelle des
Prüfventilators (Abb.3.2, 7) auf. Die ausführliche Beschreibung des
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3. Versuchsaufbau

Abbildung 3.2.: kleiner Kammerprüfstand B nach DIN EN ISO 5801

Prüfstandaufbaus, die zugehörigen Kenndatenblätter, sowie die An-
steuerung und Bedienung sind in der Anleitung zum kleinen Kam-
merprüfstand [36] beschrieben.

20



3.2. Messtechnik

3.2. Messtechnik

Tabelle 3.1.: Messtechnik

Prüfstand Messgröße Hersteller Typ Messbereich Messgenauigkeit

A, B pa Keller AG
Drucktransmitter

0, 8...1, 2bar
< 0, 1%

Serie X33 des Messendwerts

A, B Δp0 Keller AG
Drucktransmitter

0... − 30mbar
< 0, 2%

Serie PR-41x des Messendwerts

A, B Δp1 Keller AG
Drucktransmitter

0... − 30mbar
< 0, 2%

Serie PR-41x des Messendwerts

B Nm & Upm Lorentz
Drehmomentmess- ±2Nm

< 0, 1%

welle DR-3000 des Messendwerts

A, B rF
Müller Industrie Raum-Klima-

0...100% ±2%
Elektronik GmbH Sensor

A, B T
Müller Industrie

MKTS 0◦C...100◦C ±(0, 3 + 0, 005|T |)
Elektronik GmbH

A n Fritz Kübler GmbH Heavy Duty A02H 0...6000min−1 < ±0, 5%

A F
Flintec Wägezelle

0...100kg < 0, 02%
Sensor Solution ULB-100kg-C3

Die verwendete Messtechnik ist mit den zugehörigen Messgenauig-
keiten in Tabelle 3.1 aufgelistet. Der atmosphärische Druck pa wird
durch einen Drucktransmitter bestimmt, der in mittlerer Höhenlage
zwischen Ventilatoreintritt und -austritt positioniert ist.
Der Differenzdruck der Einlaufmessdüse (Prüfstand A), der Einlauf-
messblende (Prüfstand B) und der Messkammer wird in Relation
zum Umgebungsdruck pa ermittelt. Für die Differenzdruckmessun-
gen Δp0 zur Bestimmung des Volumenstroms und der Druckerhö-
hung Δp1, wird ein Drucktransmitter (Vgl. Tab. 3.1) verwendet, der
mit vier Druckmessbohrungen an der Wand der Messkammer bzw.
in der Einlaufmessdüse/ -blende verbunden ist. Die vier Druckent-
nahmestellen sind in gleichmäßigem Abstand über den Umfang der
Rohrleitung verteilt bzw. befinden sich jeweils mittig der vier Seiten
der rechteckigen Messkammer.
Die Drehzahlmessung n erfolgt am großen Kammerprüfstand B über
einen Inkrementalgeber an der Antriebswelle. Die Leistung wird im
großen Kammerprüfstand A über das vom Pendelmotor erzeugte
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3. Versuchsaufbau

Drehmoment über eine Wägezelle (Vgl. Tab. 3.1) gemessen und
berechnet. Am kleinen Kammerprüfstand B ist eine Drehmoment-
messwelle zur Bestimmung der Drehzahl und des Drehmoments ver-
baut.
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4. Methodik der
Schaufelauslegung

In vorhergehenden experimentellen Untersuchungen am Fachgebiet
Fluidsystemdynamik wurde in [45] und [47] der Einfluss verschie-
dener Schaufelgeometrien auf das Betriebsverhalten eines Diagonal-
ventilators analysiert. Es wurde ein axiales Schaufelauslegungsver-
fahren in Anlehnung an Eck [16] und Carolus [6] mit einer profi-
lierten Schaufel (NACA - 65) auf die diagonale Kontur angepasst,
sowie ein halbaxiales Schaufelauslegungsverfahren nach Engelberg
[17] durchgeführt.
Die adaptierte radiale Schaufelauslegung nach dem Minderleistungs-
verfahren von Pfleiderer [32] zeigte die beste Übereinstimmung des
theoretischen Auslegungspunktes mit den Kennlinienmessungen [45],
[47]. Die allgemeine Methodik der Schaufelauslegung nach Pfleide-
rer ist in zahlreicher Fachliteratur detailliert erläutert [5], [30], [32],
[42]. Der durchgeführte Schaufelauslegungsprozess und die getrof-
fenen Annahmen und Anpassungen an die diagonale Kontur sind
im Folgenden erläutert und werden zusammenfassend im Flussdia-
gramm (Abb. 4.10)schematisch dargestellt.

4.1. Kenndaten und Annahmen
Der geforderte Betriebspunkt für den Ventilator wurde mit einem
Volumenstrom von Q = 2 m3/s bei einer Druckerhöhung von bei
Δp = 500 Pa festgelegt.
Der Ventilators sollte zur Entwärmung von Großmotoren eingesetzt
werden, ist direkt auf der Motorwelle installiert und wird bei einer
Motordrehzahl von n = 1500 min−1 betrieben. Für die Schaufel-
auslegung war sowohl die Drehzahl n als auch die geometrischen
Abmaße, aufgrund des begrenzten Bauraums innerhalb des Motor-
gehäuses, festgelegt.
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.1.: Schnittansicht der Trag- und Deckscheibe des un-
tersuchten Diagonalventilators

In Abbildung 4.1 ist der Diagonalventilator als Schnittansicht dar-
gestellt. Die Trag- und Deckscheibe sind jeweils als Kreisbogen aus-
geführt. Die zugehörigen Bemaßungen der Durchmesser D1a, D2a,
Dn und Ds und der Austrittsbreite b2 sind in Tabelle 4.1 aufgelistet.

4.1.1. Inkompressibilität
Bei ausreichend geringen Strömungsgeschwindigkeiten und Druck-
verhältnissen kann das geförderte gasförmige Fluid als inkompres-
sibel betrachtet werden. Unterhalb einer Machzahl Ma ≤ 0, 3 [42]
kann die Luftströmung mit geringer Dichteänderung berechnet wer-
den. Bei einer verzögerten Luftströmung führt das lokale Überschrei-
ten der Schallgeschwindigkeit zum Verdichtungsstoß, der einen Wir-
kungsgradabfall bedingt. Überschallströmungen kommen zuerst in
der Relativströmung des Laufradeintritts vor [32]. Die höchste Re-
lativgeschwindigkeit tritt am äußeren Stromfaden (p) an der Saug-
kante auf und wird nach Gleichung (4.1) berechnet.
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4.1. Kenndaten und Annahmen

Tabelle 4.1.: Auslegungskenndaten und Ventilatorgeometrie
Bezeichnung Symbol Wert Einheit
Drehzahl n 1500 min−1

Druckerhöhung Δp 500 Pa
Volumenstrom Q 2 m3/s

Schnelllaufzahl σ 0,8 [-]
Durchmesserzahl δ 2,3 [-]
spezifische Drehzahl nq 129,5 [-]
Druckzahl ψ 0,28 [-]
Durchflusszahl ϕ 0,10 [-]
Eintrittsdurchmesser aussen D1a 0,581 m
Austrittsdurchmesser aussen D2a 0,682 m
Nabendurchmesser Dn 0,360 m
Saugmunddurchmesser Ds 0,619 m
Austrittsbreite b2 0,081 m

w2
max = (1 + λ) · w2

0a (4.1)

a =
√

κ · R · T (4.2)

Ma = wmax

a
(4.3)

Der Überschallbeiwert λ (Gl. 4.1) liegt nach Pfleiderer [32] zwi-
schen 0, 2 . . . 0, 3 und wird mit λ = 0, 25 festgesetzt. Bezogen auf
die Schallgeschwindigkeit mit a = 343 m/s wurde eine Machzahl
von Ma = 0, 16 berechnet. Die Schallgrenze (Ma = 1) ist somit
weit unterschritten und die schwach kompressible Berechnung der
Schaufel ist möglich.

4.1.2. Spaltstrom
Die Einbausituation des Diagonalventilators am Prüfstand A (Abb.
3.1) zeigt, dass die Verbindung des Ventilators mit der Messkam-
mer über eine Einlaufdüse (Abb. 4.2) erfolgt. Durch den vorhan-
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.2.: Überlappung L am Kammerprüfstand zwi-
schen Ventilatordeckscheibe und Einlaufdüse zur
Messkammer

denen Spalt zwischen rotierendem Laufrad und fester Einlaufdü-
se zur Messkammer, gelangt ein zusätzlicher Volumenstrom Qspalt

ins Laufrad, der in der Schaufelauslegung rechnerisch berücksichtigt
werden muss.

Qrech = Qnutz + Qspalt = k · Qnutz, k > 1 (4.4)

Die Überlappung der Deckscheibe des Ventilators und der Einlauf-
düse der Messkammer definieren die Spaltlänge mit L = 10 mm
(Abb. 4.2). Die Auswirkung auf den Spaltvolumenstrom Qspalt in
Abhängigkeit der Spaltlänge L wurde von Tunsi [47] untersucht. Es
konnte kein messbarer Unterschied des Spaltvolumenstromes, mit
einer Spaltlänge von L = 30 mm, ermittelt werden. Zur rechne-
rischen Bestimmung des Spaltvolumenstromanteils existieren ver-
schiedene analytische Ansätze. Die Gleichungen (4.5) nach Eck [16],
(4.6) nach Pfleiderer [32] und Gleichung (4.7) nach Winkler [52],
geben verschiedene Berechnungsvorschläge zur Spaltvolumenstrom-
bestimmung an.
Die vernachlässigbare Spaltlänge L, bei der Berechnung des Spaltvo-
lumenstroms, ist auch in den Formeln (4.5), (4.6) und (4.7) ersicht-
lich. Die Spaltlänge L wird in diesen Berechnungsansätzen nicht als
Parameter aufgeführt.
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4.1. Kenndaten und Annahmen

Qspalt

Q
= 4sD1α

ϕD2
2

√√√√0, 8ψ − 1
4

[
1 −

(
D1

D2

)2
]

+ ϕ2
(

D2

D1

)4

(4.5)

Qspalt = μ · Aspalt ·
√

2 · Δp

ρ
(4.6)

Qspalt

Qnutz
= 4s

Ds

√√√√√ψfa

ϕ2 ·
(

Ds

D2a

)4

+ 1(
1 − 2s

Ds

)4 (4.7)

Für die Berechnungen nach Eck (Gl. 4.5) und Pfleiderer (Gl. 4.6),
sind die Werte für den Beiwert α und den Durchflussbeiwert μ er-
forderlich.
Bei einem zylindrischen Ringspalt, wie er bei diesem Diagonalven-
tilator vorliegt, kann der Durchflussbeiwert μ, der die Spaltwider-
stände einbezieht, gleich dem Kontraktionsbeiwert α gesetzt werden.
Dieser berücksichtigt die Kontraktion des Fluidstrahls, die Reibung
und die Energiezufuhr durch die Wellenrotation [32].
Untersuchungen zu axial durchströmten Ringspalten wurden von
Weber [49] durchgeführt. In Abbildung 4.3 ist die Abhängigkeit des
Beiwertes α von der Wellenrotation dargestellt. Die maximal aufge-
tragenen Reynoldszahlen, berechnet mit der Umfangsgeschwindig-
keit u am Spalt betragen ReU = 15000 (Abb. 4.3). Die Berechnung
der Reynoldszahl in Umfangsrichtung ergibt bei dem untersuchten
Diagonalventilator ReU = 58000.
Der Beiwert α lässt sich somit nicht nach Abbildung 4.3 bestimmen.
Winkler und Felsch [52] haben die volumetrischen Verluste am Spalt
über die Spaltgeschwindigkeit und die statische Druckdifferenz nach
Bernoulli abgeschätzt und in die Beziehung nach Gleichung (4.7) ge-
bracht.
Anschütz [1] hat in seinen Untersuchungen an Diagonalventilato-
ren eine gute Übereinstimmung der gemessenen Spaltvolumenströ-
me und der Abschätzung nach Formel (4.7) bestätigt. Für das Spalt-
volumenstromverhältnis am Diagonalventilator errechnet sich nach
Gleichung (4.7) ein Wert von 18, 12 %. Die Spaltgeschwindigkei-
ten am Diagonalventilator wurden zur Validierung des berechneten
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.3.: Beiwert α für zylindrische Ringspalte [49]

Wertes mit einem Hitzdrahtanemometer in dem vorhandenen zy-
lindrischen Ringspalt Aspalt = 0, 018 m2/s gemessen. Es wurde ein
Spaltvolumenstrom von Qspalt = 0, 36 m3/s experimentell ermit-
telt.
Der gemessene prozentuale Anteil am Nutzförderstrom liegt beim
Diagonalventilator bei 17, 9 % und ist in sehr guter Übereinstim-
mung mit dem errechneten Spaltstromanteil nach Winkler [52] von
18, 12%. Für die weitere Schaufelauslegungsrechnung wird ein Spalt-
volumenstrom von 18 % bzw. ein Spaltstromfaktor k = 1, 18 (Vgl.
Tab. 4.2) angenommen.

4.1.3. Hydraulischer Wirkungsgrad
Eine Abschätzung des hydraulischen Wirkungsgrades ηh kann an-
hand von Vergleichswerten existierender Strömungsmaschinen vor-
genommen werden. Hier fehlen allerdings empirische Daten von dia-
gonalen Ventilatoren. Bommes [5] gibt beispielsweise für Radialven-
tilatoren hydraulische Wirkungsgrade von ηh = 0, 85 . . . 0, 9 an. Für
halbaxiale Kreiselpumpen existieren bereits Werte zur Abschätzung
für den hydraulischen Wirkungsgrad. Gülich [22] schlägt für stati-
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4.1. Kenndaten und Annahmen

stische Wirkungsgradangaben für Halbaxialpumpen die Gleichun-
gen (4.8) und (4.9) vor. Dabei beträgt der Referenzvolumenstrom
Qref = 1 m3/s und a = 0.5.

ηh,opt = 1 − 0, 055
(

Qref

Q

)m

− 0, 09
(

log
nq

45

)2,5
(4.8)

m = 0, 1 · a ·
(

Qref

Q

)0,15

·
(

45
nq

)0,06

(4.9)

Bei der Verwendung der Gleichungen (4.8) und (4.9) für halbaxiale
Kreiselpumpen, berechnet sich ein abgeschätzter bestmöglicher hy-
draulischer Wirkungsgrad für den auszulegenden Diagonalventilator
von ηh = 0.93.
Dieser Wert erscheint im Vergleich mit vorherigen Untersuchungen
mit vorwärts gekrümmten Schaufeln hoch. Dort wurden deutlich
geringere Gesamtwirkungsgrade von η = 0, 3 messtechnisch ermit-
telt. Die Schaufelauslegung in dieser Arbeit erfolgt mit rückwärts
gekrümmten Schaufeln und lässt damit höhere Wirkungsgrade er-
warten (Vgl. Anhang A.3). Der hydraulische Wirkungsgrad ηh be-
rechnet sich unter Einbeziehung des Gesamtwirkungsgrades η, des
volumetrischen Wirkungsgrades ηv, des mechanischen Wirkungsgra-
des ηm und der Radreibung ηr nach Gleichung (4.10) und wird mit
η = 0, 5 abgeschätzt.

ηh = η

ηv · ηm · ηr
(4.10)

Die mechanischen Verluste am Prüfstand, mit einem direkt auf der
Antriebswelle montierten Ventilator (kein Riemenantrieb), sind rela-
tiv gering und werden mit ηm = 0, 95 festgelegt. Der volumetrische
Wirkungsgrad lässt sich aus dem ermittelten Spaltvolumenstrom
von Qspalt = 0, 36 m3/s (s. Kap. 4.1.2) bestimmen und beträgt
ηv = 0, 85. Da der Ventilator ohne Gehäuse, frei ausblasend, am
Prüfstand montiert ist, werden die dadurch geringen Radreibungs-
verluste mit ηr = 0, 98 abgeschätzt. Mit diesen Vorüberlegungen
ergibt sich ein hydraulischer Wirkungsgrad von ηh = 0, 63 nach
Gleichung (4.10). Troskolanski [28] gibt Werte für hydraulische Wir-
kungsgrade von ηh = 0, 65 . . . 0, 96 an. Darauf basierend wird der
hydraulische Wirkungsgrad für die Schaufelauslegung des Diagonal-
ventilators mit rückwärts gekrümmten Schaufeln mit ηh = 0, 65
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4. Methodik der Schaufelauslegung

festgelegt. Die Schaufelzahl z berechnet sich nach Pfleiderer [32] ite-
rativ in Abhängigkeit des Schaufelein- und Austrittswinkels (β1, β2)
nach Gleichung (4.11). Dabei ist kz ein empirischer Wert zwischen 5
. . . 6,5 [32] und e ist die Länge des mittleren Stromfadens. Aufgrund
fehlender empirischer Werte für Diagonalventilatoren wird der Mit-
telwert kz = 5, 75 gewählt.

z = 2 · kz · rm

e
· sin

(
β1 + β2

2

)
(4.11)

Die iterative Schaufelauslegung hat eine empfohlene Schaufelzahl
von z = 12 ergeben. Der Prototyp des Diagonalventilators hatte
eine Schaufelzahl von z = 10. Um die Ergebnisse der veränderten
Meridiankontur mit den bereits durchgeführten Voruntersuchungen
vergleichen zu können, wurde die Schaufelzahl als unveränderter Pa-
rameter weiterhin mit z = 10 festgesetzt.
Die Schaufeldicke d wurde hinsichtlich einer ausreichenden Werk-
stofffestigkeit bestimmt. Die Montage der Schaufel zwischen Trag-
und Deckscheibe erfolgte mittels einer Schraubverbindung im Pro-
totypen und legte den unteren Grenzwert der Schaufeldicke von
d = 12 mm fest. Im Hinblick auf eine geringere Verblockung des
Schaufelkanals ist eine kleinere Schaufeldicke empfehlenswert.
Die für die diagonale Schaufelauslegung vorgestellten Annahmen
sind in Tabelle 4.2 zusammenfassend dargestellt.

Tabelle 4.2.: getroffene Annahmen für die Schaufelauslegung
Annahmen
Drallfreie Zuströmung α0 = 90◦

Konstante Dichte ρ = const = 1, 225kg/m3

Spaltstromfaktor k = 1, 18
Hydraulischer Wirkungsgrad ηh = 0, 65
Schaufelzahl z = 10
Schaufeldicke dsch = 12 mm
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4.2. Festlegen der Saugkante

Abbildung 4.4.: Lage der Schaufelsaugkante des Diagonalventilators
mit festgelegtem inneren Punkt D1i

4.2. Festlegen der Saugkante
Für die Berechnung des Verlaufes der Saugkante empfiehlt Pfleiderer
[32], das statische Moment (S) der inneren und äußeren Stromlinie,
ungefähr gleich groß auszuführen. Mit diesem Ansatz wird die feh-
lende Koordinate, der innere Punkt der Saugkante D1i (Abb. 4.4)
bestimmt. Der Schaufelkanal wird in Teilfluträder unterteilt, mit der
Annahme einer konstanten Meridiangeschwindigkeit über die Breite
des Schaufelkanals [32].
Es wurden 16 Stromfäden definiert, die von außen nach innen alpha-
betisch mit a bis p bezeichnet wurden (siehe Abb. 4.5). Die Kontur
der Trag- und Deckscheibe, und somit auch der innere und äußere
Stromfaden sind als Kreisbögen ausgeführt. Alle anderen Stromli-
nien werden ebenfalls als Kreisbogen angenommen.
Die Schaufelwinkel an der Saugkante β1 werden mit dem Kriterium
des stoßfreien Eintritts berechnet [32], [47]. Aufgrund der schrägen
Eintrittskante, ist der Winkel λ‘1 im Meridianschnitt, zwischen der
Saugkante und der jeweiligen Stromlinie, zu berücksichtigen, dar-
gestellt in Abbildung 4.5, links. Die berechneten Schaufeleintritts-
winkel liegen zwischen β1a = 21, 8◦ am äußeren und β1p = 30◦ am
inneren Stromfaden.

31



4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.5.: Links: Einteilung nach Teilfluträdern [32], rechts:
16 Stromfäden (a - p) in der diagonalen
Ventilatorschaufel

4.3. Berechnung der Druckseite
Die Schaufelaustrittswinkel β2 berechnen sich mit Gleichung (4.12).

tan β2 = v2m

r2ω − Ysch,∞
r2ω

(4.12)

Die Minderleistung, aufgrund der endlichen Schaufelzahl, wird durch
den Faktor p in der spezifischen Schaufelarbeit Ysch,∞ (bei unend-
lich vielen, unendlich dünnen Schaufeln) berücksichtigt (s. Gl. 4.13).
Der Minderleistungsfaktor p berechnet sich nach Pfleiderer [32] mit
den Gleichungen (4.14) und (4.15). Die Erfahrungszahl κ liegt für
Halbaxial- bzw. Diagonalräder jeweils im Bereich von 1, 0 . . . 1, 2 und
wird mit κ = 1, 1 festgelegt.

Ysch,∞ = Ysch · (1 + p) (4.13)

p = ψ‘ · r2
2

z · S
(4.14)

ψ‘ = κ ·
(

1 + β2

60◦

)
(4.15)
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4.4. Bestimmung der Schaufelform

Abbildung 4.6.: Links: über die Druckkante gleichmäßig verteilte
Meridiangeschwindigkeit, rechts: theoretischer Ver-
lauf der Meridiangeschwindigkeit am Austritt nach
Gleichung (4.16)

Die Verteilung der Meridiangeschwindigkeit v3m am Austritt eines
Diagonalrades, mit der charakteristischen Schräglage der Druck-
kante, kann nach Pfleiderer [32] mit Gleichung (4.16) vereinfacht
beschrieben werden. Der damit berechnete Verlauf der Meridiange-
schwindigkeit am Austritt ist schematisch in Abbildung 4.6, rechts
dargestellt.

ln
v3m

v3mi
= y

μ
i
·
[

y

2l
·
(


i


a
− 1

)
+ 1

]
(4.16)

Für die Auslegungsrechnung der Schaufelaustrittswinkel β2 wird
Gleichung (4.16) für das Verhältnis der Meridiangeschwindigkeiten
verwendet. Der verwendete empirische Faktor μ wird als Mittelwert
zwischen μ = 3 . . . 5 nach [32] mit μ = 4 festgelegt.

4.4. Bestimmung der Schaufelform
Nach Festlegung der Schaufelwinkel an der Saug- und Druckseite
wird der Verlauf zwischen dem Schaufeleintrittswinkel β1 und dem
Schaufelaustrittswinkel β2 bestimmt. Nach Pohl [33] lassen sich die
Formen radialer Ventilatorschaufeln nach Abbildung 4.7 einteilen.
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.7.: Schaufelformen beim Radialrad nach Pohl [33],
rückwärts gekrümmt (1), radial endend (2), vor-
wärts gerümmt (3), logarithmische Kontur (4), ra-
dial stehend (5) und rückwärts geneigte Platte (6)

Hinsichtlich hoher Wirkungsgrade sind nach [5] und [30] rückwärts-
gekrümmte Schaufeln empfehlenswert.
Sentek und Bommes [41] haben den Einfluss verschiedener Schaufel-
formen mit unterschiedlichen Schaufelaustrittswinkeln β2 an Radi-
alrädern untersucht. Das gemessene dimensionslose Kennfeld ist im
Anhang (Abb. A.3) dargestellt und zeigt auf, dass bei gleichbleiben-
den optimalen Lieferzahlen ϕ, die Druckzahl ψ und die Leistungs-
ziffer λ mit größer werdenden Schaufelaustrittswinkeln β2 ansteigen.
Die besten Wirkungsgrade wurden bei rückwärts gekrümmten Schau-
feln mit einem Schaufelaustrittswinkel von β2 = 34◦ ermittelt.
Nach Empfehlung von Pfleiderer [32] wird in dieser Auslegung ei-
ne rückwärts gekrümmte Schaufelform gewählt und eine punktweise
Berechnung des Schaufelwinkelverlaufs in Abhängigkeit vom Radius
β(r) nach Gleichung (4.17) durchgeführt. Dabei wurde jeder Strom-
faden auf 100 Intervalle (dx) aufgeteilt und der Schaufelverlauf an-
hand von Polarkoordinaten als ϕ in Abhängigkeit vom Radius r
berechnet.

ϕ(r) = 180◦

π
· dx ·

∑ 1
r · tan(β) (4.17)
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Abbildung 4.8.: nach Pfleiderer [32] ausgelegte Beschaufelung im
Diagonalventilator mit 10 rückwärts gekrümmten
Schaufeln, links: in CAD dargestellt, rechts: mit Va-
kuumguss gefertigt und zw. Trag- und Deckscheibe
montiert

4.4.1. Schaufelfertigung
Die berechneten Raumkoordinaten (x, y, z) aller Stromlinien wurden
in ein CAD-System (SolidWorks) eingelesen, die Punkte zu einem
Spline und anschließend zu einer Fläche verbunden. Auf die Fläche
wird die Schaufeldicke von dsch = 12 mm aufgetragen. Die Eintritts-
kante der Schaufel wird mit einem Radius von R = 6 mm abgerun-
det. Die nach dem Pfleiderer- Verfahren ausgelegten 10 Schaufeln
für den Diagonalventilator, sind in Abbildung 4.8 sowohl als CAD
Zeichnung als auch zwischen Trag- und Deckscheibe montiert, dar-
gestellt. Als Alternative für die zerspanende Fertigung wurden auch
viele additive Fertigungsverfahren (Rapid- Prototyping) in Betracht
gezogen.

Fräsen Das Fräsen aus dem Vollen bietet den Vorteil eines hoch-
festen, metallischen Werkstoffes, z. B. Aluminium, bei einer gu-
ten Oberflächengüte. Die Befestigung der Schaufeln an der Trag-
und Deckscheibe kann mit Gewinden direkt im Material erfolgen.
Aufgrund der dreidimensionalen Form der Schaufel sind 5-Achs-
Fräsmaschinen erforderlich und angepasste Spannwerkzeuge. Die
Fertigungsdauer und die anfallenden Kosten sind relativ hoch.
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Stereolithografie Die Stereolithografie zählt zu den Rapid-Proto-
typing-Verfahren. Ein flüssiges Epoxid- oder Polymerharz sowie Acry-
late, werden durch UV-Strahlung polymerisiert und verfestigt. Ein
Laser belichtet das Bauteil in einem Kunststoffbad schichtweise.
Nach dem Aushärten wird die vertikal bewegliche Bauplattform um
eine Schichtdicke abgesenkt. Die Bauteile haben eine hohe Ober-
flächenqualität und feinste Details können hergestellt werden. Al-
lerdings sind die erforderlichen mechanischen Eigenschaften für die
Festigkeit der Ventilatorschaufeln nicht ausreichend.

Lasersintern Beim Lasersintern wird das Bauteil aus einem pul-
verförmigen Ausgangsstoff (Kunsstoff- oder Metallpulver), mit Hilfe
eines Lasers, schichtweise erstellt. Die Oberfläche der Pulverkörner
wird aufgeschmolzen und miteinander verbunden. Es können eben-
falls Mehrkomponentenpulver, bestehend aus verschiedenen Metal-
len oder Metall-Polymer-Mischungen, verwendet werden. Die beim
Lasersintern erzielbare Oberflächenqualität erfordert oftmals eine
Nachbearbeitung.

Vakuumguss Beim Vakuumguss wird ein gefrästes Kernmodell vor-
ab in Silikon eingebettet. Die entstandene Negativ- Silikonform kann
anschließend bis zu 20 mal für den Schaufelguss mit Polyurethan-
Gießharzen verwendet werden. Der Gießvorgang mit vorhandenem
Vakuum verhindert Lufteinschlüsse im Bauteil. Es sind Formabwei-
chungen mit ±0, 3 . . . 0, 6 % zu erwarten, bei einer hohen Oberflä-
chenqualität.
Die Schaufeln wurden mit dem Vakuumgussverfahren gefertigt und
sind in Abbildung 4.8 (rechts) abgebildet. Sie wurden vergleichs-
weise kostengünstig mit guter Oberflächenqualität ohne notwendige
Nachbearbeitung hergestellt.

4.5. Ventilatorgewicht
Innerhalb eines Forschungsauftrages am Fraunhofer Institut wurde
2008 von Radgen, Oberschmidt und Cory [34] eine Marktrecher-
che bezüglich möglicher Energieeinsparpotenziale bei Ventilatoren
durchgeführt. Der verfasste Bericht beschäftigte sich unter anderem
mit der Analyse von Gewichtsklassen, der am Markt erhältlichen
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4.5. Ventilatorgewicht

Ventilatoren. Die von Radgen gesammelten Daten wurden in acht
Produktkategorien unterteilt (s. Anhang, Abb. A.4).
Da die Bauform der Diagonalventilatoren bisher kaum am Markt
vertreten ist, wurden sie dementsprechend auch nicht als untersuch-
te Kategorie aufgeführt. Als geeignete Kategorien zur vergleichen-
den Betrachtung, mit dem hier untersuchten Diagonalventilator,
werden Kategorie 2, Axialventilatoren mit einer statischen Druck-
erhöhung von Δpst > 300Pa und Kategorie 4, gehäuselose Radial-
ventilatoren mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln (s. Anhang A.4)
ausgewählt.
Die Recherche der Herstellerkataloge führte zur Approximation der
üblichen Ventilatorengewichte in einer Leistungskategorie von Pel =
0 . . . 10 kW nach Abbildung 4.9. Die durchschnittlichen Gewichte
der Ventilatoren mit Pel = 2 kW , die zum Zeitpunkt der Studie
(2008) auf dem Markt erhältlich waren, betragen ca. 50 kg in Ka-
tegorie 4 (Radialventilatoren). Mit einer elektrischen Leistungsauf-
nahme von Pel = 2400 W im Auslegungspunkt des Diagonalventila-
tors, ergibt sich ein durchschnittliches Gewicht von 53 kg nach der
approximierten Gleichung (4.18) für Axialventilatoren und für die
Kategorie der Radialventilatoren von 44 kg nach Gleichung (4.19).

y = 24, 537ln(x) + 31, 878 (4.18)

y = 18, 179ln(x) + 27, 751 (4.19)

Der Prototyp des untersuchten Diagonalventilators wiegt 80 kg und
ist damit deutlich schwerer, als die üblichen Ventilatoren in der
Leistungsklasse. Die massive Bauweise der Trag- und Deckscheibe
aus Stahl, sind für das hohe Gewicht des Prototypen ausschlagge-
bend. In beiden Kategorien existieren auch schwere Ausführungen
der Ventilatoren, allerdings mit integriertem Motor, mit Gewichten
über 80 kg.
Die Fertigung der Schaufeln mit Vakuumguss ist weniger gewichts-
intensiv, als beispielsweise der aus Aluminium gefräste Schaufelsatz,
der ebenfalls in Voruntersuchungen im Diagonalventilator montiert
war. Das hohe Ventilatorgewicht machte bei den Kennlinienmes-
sungen ein Auswuchten des Ventilators unbedingt erforderlich, um
große Schwingungsamplituden am Prüfstand zu vermeiden.
Vergleichsweise wurde ebenfalls ein Ventilatorprototyp mittels 3D-
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Abbildung 4.9.: oben: Ventilatorengewichte von handelsüblichen
Axialventilatoren (Δpst > 300Pa), unten: Radi-
alventilatoren mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln
[34]

Druck- Verfahren (s. Abb. 6.8) gefertigt. Der Ventilatorprototyp
liegt mit 9 Kg deutlich unterhalb der durchschnittlichen Gewichte
nach Abbildung 4.9 und den berechneten Werten aus Gleichungen
(4.18) und (4.19).
Durch die leichte Ausführung des Prototyps, war ein Auswuchten
auf dem Prüfstand nicht erforderlich. Allerdings ist das noch sehr
unerprobte Verfahren des 3D- Drucks (FDM- Verfahren, s. Kap. 6.3)
für Bauteile in der Größenordnung (D2a = 0.682 m) noch nicht aus-
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4.5. Ventilatorgewicht

gereift. Sowohl die Oberflächengüte, als auch die Festigkeit müssen
zukünftig weiter verbessert werden. Der Vorteil der Gewichtseinspa-
rung bei diesem Fertigungsverfahren und die Möglichkeit jeglicher
freier Schaufelformgebung, ist bedeutend für die Entwicklung der
zukünftigen Fertigungsmethoden von Ventilatoren.
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4. Methodik der Schaufelauslegung

Dn, Ds, Da, b2

I KenndatenΔp,Q,n

II Annahmenα0, ηh, Qspalt, z D1i

III Saugseite

IV Druckseitev2m, Ysch,∞ p, ψ‘

V Schaufelformβ(r)

VI Fertigung

VII Messung

gegebene Geometrie

β1

β2

CAD

Teilfluträder

Überschallgrenze

Abbildung 4.10.: Flussdiagramm: Methodik für eine diagonale
Schaufelauslegung in Anlehnung an das Minder-
leistungsverfahren nach Pfleiderer [32]
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5. Kennliniencharakteristik
Den Auslegungsmethodiken für Strömungsmaschinen liegen physi-
kalische Gesetzmäßigkeiten zu Grunde, basierend auf der Energie,
Massen- und Impulserhaltung. Die theoretischen Vorüberlegungen
zu den geometrischen Auslegungsparametern wie Aussen- und Na-
bendurchmesser (Da, Dn), Ein- und Austrittsschaufelwinkel (β1, β2),
sowie die Schaufelzahl z, führen zusammen mit einer festgelegten
Drehzahl n zu Werten von Druckerhöhung Δp und Volumenstrom
Q, die sich rechnerisch gut vorbestimmen lassen.
Um das Betriebsverhalten eines Ventilators zu beschreiben, hat sich
die charakteristische Kennlinie bewährt. Unter den Kennlinien von
Ventilatoren ist die Abhängigkeit der Druckerhöhung des frei aus-
blasenden Ventilators Δpst bzw. der Totaldruckerhöhung Δpt vom
geförderten Volumenstrom zu verstehen [5]. Weiterhin werden die
Kennlinien zusammen mit dem korrespondierendem Wirkungsgrad
ηst bzw. ηt und der Antriebsleistung P dargestellt. In der vorliegen-
den Arbeit wurden die Ventilatorenkennlinen auf den beiden Norm-
prüfstanden (s. Abb. 3.1 und Abb. 3.2) nach DIN EN ISO 5801 [12]
gemessen und entsprechen somit den Anforderungen an Normkenn-
linien.

Theoretische Kennlinie Bei der Annahme einer drallfreien An-
strömung (α0 = 90◦) entfällt die Umfangskomponente der Absolut-
geschwindigkeit (v0u = 0 m/s). In der Strömungsmaschinenhaupt-
gleichung nach Euler (Gl. 5.1) vereinfacht sich dadurch die spezifi-
sche Schaufelarbeit Ysch zu Gleichung (5.2).

Ysch = u2 · v3u − u1 · v0u (5.1)

Ysch = u2 · v3u (5.2)

Mit der Annahme einer schaufelkongruenten Strömung und einer
unendlichen Anzahl von Laufschaufeln wird Gleichung (5.2) in die
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5. Kennliniencharakteristik

Abbildung 5.1.: Entstehung der realen Kennlinie aus der theore-
tischen Kennlinie mit berücksichtigten Kanalrei-
bungsverlusten (links) und Reibungs- und Stoßver-
lusten (rechts)[32]

Form (5.3) überführt.

Ysch∞ = u2 · v2u (5.3)

Mit dem Index x werden in den folgenden Gleichungen und Abbil-
dungen alle Größen bezeichnet, die vom Auslegungspunkt abwei-
chen. Mit Hilfe des Geschwindigkeitsdreiecks an der Druckkante
lässt sich die spez. Schaufelarbeit mit unendlich vielen Schaufeln
Ysch∞x nach Gleichung (5.4) berechnen [32].

Ysch∞x = u2

(
u2 − V̇x

V̇
· v2m · cotβ2

)
(5.4)

Mit ausgeführten rückwärts gekrümmten Schaufeln (β2 < 90◦), er-
gibt sich die in Abbildung 5.1 dargestellte Gerade Ysch∞x. In der
vereinfachten Berechnungsmethode mit unendlich vielen Schaufeln,
wird die spez. Schaufelarbeit durch den Minderleistungsfaktor p,
welcher die endliche Schaufelzahl berücksichtigt, korrigiert (S. Gl.
(4.13), (4.14) und (4.15)). Die Gerade der spez. Schaufelarbeit mit
endlichen Schaufeln Yschx ist in Abbildung 5.1 dargestellt.
Die Kennlinienform wird weiterhin von den Reibungsverlusten Zhx

innerhalb des Lauf- und Leitrades (falls vorhanden) und den auftre-
tenden Stoßverlusten Zst beeinflusst. Die Reibungsverluste wachsen
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5.1. Diagonale Ventilatorkennlinie

parabelförmig mit größer werdendem Volumenstrom an (Abb. 5.1,
links). Stoßverluste Zst treten außerhalb des Auslegungspunktes am
Eintritt ins Laufrad, aufgrund der nicht mehr tangentialen Anströ-
mung (Fehlanströmung) der Schaufeln (s. Abb. 5.4), auf. Sie verlau-
fen, wie in Abbildung 5.1 (rechts) dargestellt als Parabel, mit dem
Scheitelpunkt beim Auslegungsvolumenstrom. Werden die Ordina-
ten der Reibungs- und Stoßverlustparabeln von der Yschx- Geraden
abgezogen, ensteht die reale Kennlinie (s. Abb. 5.1).

5.1. Diagonale Ventilatorkennlinie
Trotz der zahlreichen beeinflussenden Parameter auf die Kennlinien-
form, lassen sich dennoch die Kennlinienverläufe der drei Bauformen
radial, diagonal (halbaxial) und axial, gut voneinander unterschei-
den. Die Kennlinienverläufe von drei verschiedenen Kreiselpumpen-
laufrädern mit den spezifischen Drehzahlen nq = 20 (Radialrad),
nq = 70 (Halbaxialrad) und nq = 250 (Axialrad) wurden von We-
sche [50] vergleichend gegenübergestellt (Abb. 5.2).
Das Axialrad (Abb. 5.2, gepunktete Linie) weist eine steil abfal-
lende Kennlinie mit hoher Nullförderhöhe (H/Hopt bei V/Vopt =
0) auf. Im Verlauf der Förderhöhe H sowie der Leistungsaufnah-
me P , ist ein deutlich ausgeprägter Wendepunkt („Sattel“) ersicht-
lich. Links vom Sattelpunkt (Teillast) ist aufgrund der auftretenden
Schwingungen, erhöhter Geräuschemission und Materialbelastung,
kein Dauerbetrieb zulässig [42]. Bei Axialrädern existiert ein schma-
les Wirkungsgradmaximum bei hohen Volumenströmen (Abb. 5.2
unten, gepunktete Linie) . Die erforderliche Antriebsleistung fällt
vom Maximalwert bei Nullförderstrom (V/Vopt = 0) ab. Deshalb
sollten Axialpumpen bei voll geöffnetem Absperrschieber, bei mini-
maler Leistungsaufnahme, angefahren werden [42].
Beim Radialrad, mit einer spezifischen Drehzahl von nq = 20 (Abb.
5.2, schwarze Linie), steigt mit dem Volumenstrom auch der Lei-
stungsbedarf an. Der Minimalwert liegt bei V/Vopt = 0, deshalb
sollten Strömungsmaschinen mit radialen Laufrädern bei geschlos-
senem Schieber angefahren werden. Die Kennlinie fällt mit wach-
sendem Volumenstrom flacher ab als beim Axialrad.
Die Leistungsaufnahme des Halbaxialrades (Abb. 5.2, gestrichelte
Linie) hat einen nahezu horizontalen Verlauf, mit dem Maximum
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5. Kennliniencharakteristik

Abbildung 5.2.: Kennlinien von Kreiselpumpen mit verschiedener
Laufradformen mit nq = 20/70/250 - radial/ halb-
axial/ axial [50]

im Nennbetriebspunkt (V/Vopt = 1). Das Anfahren einer Diagonal-
maschine ist deshalb bei jeder Schieberstellung im Hinblick auf die
Leistungsaufnahme geeignet. Der Verlauf der Förderhöhenkennlinie
des Halbaxialrades mit Trag- und Deckscheibe ähnelt dem des Ra-
dialrades und weist keinen Wendepunkt, wie beim Axialrad auf.
Die Wirkungsgradverläufe der 3 Bauformen unterscheiden sich nur
geringfügig. Außerhalb des Auslegungspunktes (H/Hopt = V/Vopt =
1), kommt es beim Axialrad zu einem steileren Wirkungsgradabfall
als bei dem Halbaxial- und Radialrad (Abb. 5.2).
Die am Prüfstand A (Abb. 3.1) gemessenen Normkennlinien des un-
tersuchten Diagonalventilators, mit einer spezifischen Drehzahl von
nq = 130 (Vgl. Tab. 4.1), sind in Abbildung 5.3 dargestellt. Der
theoretische Auslegungspunkt, mit Q = 2 m3/s und Δp = 500 Pa,
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Abbildung 5.3.: dimensionsbehaftete Kennlinien des Diagonalventi-
lators (s. Abb. 4.1 und Abb. 4.8) mit 10 Schau-
feln, gemessen mit der Auslegungsdrehzahl von n =
1500min−1 auf dem Prüfstand A (Abb. 3.1)

wurde in den Kennlinienmessungen mit der angepassten Schaufel-
auslegung nach Pfleiderer (Vgl Kap. 4) getroffen (s. Abb. 5.3, rot
gestrichelte Linie). In der theoretischen Betrachtung entspricht der
Auslegungspunkt dem Punkt mit bestem Wirkungsgrad (BEP). In
den Messungen ist der Auslegungspunkt leicht in Richtung größerer
Volumenströme (Überlast) verschoben.
Da der theoretische Auslegungspunkt nicht im Wirkungsgradma-
ximum gemessen wurde, gibt es hier eine Fehlanströmung auf die
Schaufel an der Eintrittsseite (s. Abb. 5.4). Die Ergebnisse der CFD
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Abbildung 5.4.: Veränderung des Eintrittsdreiecks bei Betrieb-
spunkten außerhalb des Auslegungspunktes ϕn [5]

Abbildung 5.5.: CFD berechneter Eintrittsstoss im Diagonalventila-
tor R80 im Auslegungspunkt, Schnitt in Deckschei-
bennähe (Span 1)

Berechnungen des Diagonalventilators im Auslegungsvolumenstrom
Q = 2 m3/s zeigten ebenfalls einen Eintrittsstoss auf (Abb. 5.5).
Der Leistungsverlauf der gemessenen Kennlinie des Diagonalventi-
lators (Abb. 5.3) ist flach, mit nahezu horizontalem Verlauf, ebenso
wie der dargestellte Verlauf der Halbaxialpumpe (s. Abb. 5.2).
Der Wirkungsgradverlauf zeigt in einem relativ breiten Volumen-
strombereich Q = 1.1 . . . 1.9 m3/s nur geringe Abweichungen zum
Wert des Maximalwirkungsgrades ηmax (Vgl. Abb. 5.3, grauer Be-
reich). Ein Verschieben des Betriebspunktes, durch Änderungen in
der Anlagenkennlinie, würde sich demnach, innerhalb dieses Ban-
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5.1. Diagonale Ventilatorkennlinie

des, nur geringfügig auf den Wirkungsgrad des Diagonalventilators
auswirken.

5.1.1. Wirkungsgrad (statisch und total)
Nach Abbildung 2.3, sind für den Diagonalventilator mit der Schnell-
laufzahl von σ = 0, 82, hohe Wirkungsgrade zu erwarten. Die Mes-
sungen zum Wirkungsgrad am Kammerprüfstand erfolgten frei aus-
blasend ηfa, demnach wird der Anteil der Energie in Form von ki-
netischer Energie am Ventilatoraustritt als Verlust betrachtet.
Nach [48] errechnet sich die Druckerhöhung des frei ausblasenden
Ventilators Δpfa, nach Gleichung (5.5), aus dem gemessenen Druck
nach dem Ventilatoraustritt p2 und dem Totaldruck am Ventilator-
eintritt pt,1. Die Totaldruckerhöhung Δpt errechnet sich mit Glei-
chung (5.6) aus der Summe der Druckerhöhung des frei ausblasen-
den Ventilators Δpfa und des dynamischen Druckes am Ventila-
toraustritt pd,2.

Δpfa = p2 − pt,1 (5.5)

Δpt = pt,2 − pt,1=̂Δpfa + pd,2 (5.6)

pd,2 = ρ2

2 · v̄2
2 (5.7)

v̄2
2 = V̇2

A2
(5.8)

Die errechneten Werte der Totaldruckerhöhung Δpt, sowie der Wir-
kungsgrade ηt, bezogen auf die Totaldruckerhöhung, sind in Abbil-
dung 5.6, vergleichend zu den frei ausblasenden Kennlinien (Δst und
ηst), dargestellt.
Mit höheren Volumenströmen Q wächst auch der dynamische Druck
pd,2 (s. Gl. 5.7), aufgrund der höheren mittleren Strömungsgeschwin-
digkeiten am Austritt des Ventilators v̄2 (s. gl. 5.8). Demnach ist
nach Gleichung (5.7) der größte Unterschied zwischen der statischen
(frei ausblasenden) Druckerhöhung Δpst und der Totaldruckerhö-
hung Δpt bei maximalen Volumenströmen gegeben, wie in Abbil-
dung 5.6 dargestellt.
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Abbildung 5.6.: dimensionsbehaftete Kennlinien des Diagonalventi-
lators, Auslegungsdrehzahl n = 1500min−1, gemes-
sene statische Druckerhöhung Δpst (schwarze Li-
nie) und errechnete Totaldruckerhöhung Δpt (rote
Linie)

An der Welle der Maschine wird die Wellenleistung PW eingespeist.
Durch mechanische Verluste in Lagern und Dichtungen, Radseiten-
reibverlusten (insbesondere bei Radialrädern) und den Verlusten
während der Energieumsetzung im Schaufelkanal (hydraulische Ver-
luste), verbleibt von der eingebrachten Wellenleistung PW schließ-
lich die Strömungsleistung am Laufradaustritt [6]. Die Nutzleistung
der Maschine ergibt sich unter weiterer Berücksichtigung der Spalt-
verluste. Aufgrund der Leckage an Spalten, zirkuliert ein Teil des
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5.1. Diagonale Ventilatorkennlinie

Massenstroms innerhalb der Maschine und reduziert den eigentli-
chen Massenstrom durch den Schaufelbereich, um den Spaltmas-
senstrom.
Der Wirkungsgrad gibt das Verhältnis aus Nutzleistung und An-
triebsleistung an und lässt sich nach Gleichung (5.9) und (5.10) auf
die Totaldruckerhöhung Δpt bzw. die frei ausblasende Druckerhö-
hung Δpfa beziehen.

ηt = Δpt · Q

PW
(5.9)

ηfa = Δpst · Q

PW
(5.10)

In den Kennlinienmessungen des Diagonalventilators, mit einer Dreh-
zahl von n = 1500 min−1 (Abb. 5.6), beträgt der Maximalwert des
frei ausblasenden Wirkungsgrades ηst,max = 0, 46 und der Totalwir-
kungsgrad ηt,max = 0, 52.
Radgen [34] hat sich in den Voruntersuchungen zur Ökodesign- Richt-
linie 1 damit beschäftigt, ob sich bei der analytischen Betrachtung
von Ventilatoren, der statische oder der Totalwirkungsgrad besser
eignet. Diese Überlegung betrifft insbesondere Axialventilatoren mit
einer Druckerhöhung unter Δp ≤ 300Pa. Der Anteil des dynami-
schen Druckes pd, der als Verlustenergie in die frei ausblasende Wir-
kungsgradbberechnung ηst eingeht, ist viel höher bei Axialventila-
toren als bei Radialventilatoren.
Der anteilige dynamische Druck pd kann durch nachgeschaltete Leit-
vorrichtungen (Leitschaufeln, Gehäuse, Diffusor) in statischen Druck
umgewandelt werden. Da Ventilatoren in der Ökodesign- Richtli-
nie als einzelnes Produkt, ohne zusätzlich nachgeschaltete Bauteile
betrachtet werden, ist der dynamische Druckanteil als Verlust zu
bewerten.
Radgen [34] sieht in der Verwendung der frei ausblasenden Wir-
kungsgrade ηst folgende Vorteile. Die statische Druckerhöhung wird
in der Vielzahl der Herstellerkataloge verwendet und die Produkte
mit sehr hohen frei ausblasenden Wirkungsgraden, lassen sich im
1Die Ökodesign-Richtlinie 2009/125/EG ist eine Verordnung des Europäischen
Parlaments und Rates zur Festlegung von Anforderungen an die umweltgerech-
te Gestaltung energieverbrauchsrelevanter Produkte (Energy-related Products,
ErP). Sie gilt für Ventilatoren, die durch Motoren mit einer Eingangsleistung
zwischen 125W bis 500kW angetrieben werden.
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Abbildung 5.7.: frei ausblasende Wirkungsgrade ηst von handelsüb-
lichen Ventilatoren, oben: Axialventilatoren (Kate-
gorie 2, Abb. A.4), unten: Radialventilatoren (Ka-
tegorie 4, Abb. A.4) [34]

Vergleich in den einzelnen Ventilatorkategorien (s. Anhang, Abb.
A.4), deutlicher herausstellen. Nachteilig sieht Radgen, dass frei aus-
blasende Wirkungsgrade zu niedrigeren Werten im Vergleich zu den
Totalwirkungsgraden führen und deshalb kontroverse Diskussionen
über einzelne Produkte auslösen könnten [34]. Aufgrund der Tata-
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5.1. Diagonale Ventilatorkennlinie

sache, dass zur Überwindung der Widerstände im System (Anla-
genkennlinie), die Ventilatorenauswahl häufig auf die statische (frei
ausblasende) Druckerhöhung Δpst aufbaut und auch die veröffent-
lichten Herstellerdaten ebenfalls größtenteils auf der frei ausblasen-
den Druckerhöhung basieren, wird der frei ausblasende Wirkungs-
grad ηst, für die vergleichende Analyse von Ventilatoren, von Rad-
gen empfohlen. Dabei merkt er an, dass die vergleichsweise niedrigen
frei ausblasenden Wirkungsgrade der Axialventilatoren nicht fälsch-
licherweise als „schlechte “ Wirkungsgrade interpretiert werden soll-
ten. Denn aufgrund des fehlenden Anteils des dynamischen Druckes
pd in der Wirkungsgradberechnung, haben auch gute Axialventila-
toren, im Vergleich zu Radialventilatoren, niedrige frei ausblasende
Wirkungsgrade.
Die in dieser Arbeit dargestellten Diagramme der Kennlinienmes-
sungen am Diagonalventilator, werden sich in Anlehnung an die
Analyse von Radgen [34], auf die frei ausblasende Druckerhöhung
Δpst beziehen.

y = −0, 0086 · ln(Pel) + 0, 3731 (5.11)

ηst = −0, 0086 · ln(2, 4) + 0, 3731 = 0, 365 (5.12)

y = 0, 0412 · ln(Pel) + 0, 5093 (5.13)

ηst = 0, 0412 · ln(2, 4) + 0, 5093 = 0, 545 (5.14)

Vergleichende Werte von frei ausblasenden Wirkungsgraden von han-
delsüblichen Axialventilatoren (nach Kategorie 2, s. Anhang Abb.
A.4) und Radialventilatoren (Kategorie 4, s. Anhang Abb. A.4) sind
nach Radgen [34] in Abbildung 5.7, in Abhängigkeit der elektrischen
Leistungsaufnahme Pel, dargestellt. Dafür wurden die Produktka-
taloge von neun verschiedenen europäischen Ventilatorherstellern
aus Deutschland, Großbritannien,Italien, Slowenien, Spanien und
Schweden analysiert [34].
Die approximierten Gleichungen zur Berechnung des durchschnitt-
lichen frei ausblasenden Wirkungsgrades, beziehen sich auf Axial-
ventilatoren in Gleichung (5.11) und auf Radialventilatoren in Glei-
chung (5.13).
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Die frei ausblasenden Wirkungsgrade betragen nach Gleichung (5.12)
für Axialventilatoren, mit einer Leistungsaufnahme von Pel = 2, 4kW ,
durchschnittlich ηst = 0, 37 und für Radialventilatoren durchschnitt-
lich ηst = 0, 54 (Gl. 5.14). Der gemessene frei ausblasende Wir-
kungsgrad des untersuchten Diagonalventilators befindet sich mit
ηst,max = 0, 46 genau zwischen den durchschnittlich berechneten
frei ausblasenden Wirkungsgraden von Axial- und Radialventilato-
ren.

5.2. Leiteinrichtung
Die Luftförderung erfolgt aufgrund der vom Ventilator erzeugten
Gesamtdruckerhöhung Δpt, die sich in den statischen Δpst und
dynamischen Druckanteil Δpd untergliedert [25]. Beispielsweise bei
Fensterlüftern, die nicht an ein Kanalnetz angeschlossen sind, wird
vom Ventilator hauptsächlich dynamischer Druck Δpd, als Bewe-
gungsenergie der Luft bereit gestellt. Ist der Ventilator in ein An-
lagensystem integriert, ist der jeweilige statische Druckaufbau Δpst

erforderlich, um die auftretenden Druckverluste in der Anlage zu
überwinden [25].
Strömungsmaschinen können zusätzlich zum Laufrad aus Elemen-
ten wie Leiteinrichtungen, Sammelorganen und Diffusoren aufge-
baut sein. Die Energieübertragung von mechanischer in Strömungs-
energie findet dabei hauptsächlich im Laufrad statt. In Nachleiträ-
dern und Spiralgehäusen wird die Drallkomponente der Austrittsge-
schwindigkeit in statischen Druck umgewandelt, Spiralgehäuse die-
nen gleichzeitig als Sammelorgan [38]. Diagonalventilatoren lassen
sich sowohl in bestehende axiale (s. Abb. 5.8, links) als auch in ra-
diale Gehäuse (s. Abb. 5.8, rechts) integrieren.
Nach Untersuchungen von Schnepf [38] lassen sich für Diagonal-
ventilatoren auch mit klassischen Auslegungen von Spiralgehäusen
(nach Pfleiderer [32]) gute Ergebnisse erzielen. Die im Vergleich zu
Radialventilatoren erreichbaren größeren Volumenströme Q bedin-
gen nach Schnepf [38] auch größere Gehäuseabmessungen als bei
Radialventilatoren. Dennoch konnte er in seinen Untersuchungen
die Verminderung der Spiralgehäusebreite um ca. 25 % gegenüber
der klassischen Auslegung, ohne wesentliche Druck- oder Wirkungs-
gradeinbußen erzielen.
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Abbildung 5.8.: Diagonalventilator ohne Deckscheibe in einem Axi-
algehäuse (links) und in einem Radialgehäuse
(rechts) [4]

Der Einsatz von Ventilatoren in lufttechnischen Anlagen erfolgt üb-
licherweise entweder in einer geradlinigen Rohrstrecke mit aufge-
weitetem Gehäuse (Rohrgehäuse für die axiale Bauart) oder die
Anlage erfordert eine rechtwinklige Leitungsführung und ein Ra-
dialventilator mit Spiralgehäuse wird eingesetzt. Im Anwendungs-
fall einer Anlage mit verbautem Axialventilators, deren Drucker-
höhung nicht ausreichend ist und eine Drehzahlerhöhung aufgrund
zu starker Geräuschemission ausgeschlossen wird, werden üblicher-
weise Radialventilatoren verwendet oder Axialventilatoren mehrstu-
fig ausgeführt [38]. Bei Radialventilatoren wäre in der geradlinigen
Leitungsführung eine doppelte Strömungsumlenkung (axial-radial-
axial) erforderlich. In diesem Anwendungsfall wäre der Einsatz ei-
nes Diagonalventilators vorteilhaft, der sowohl in Rohrgehäusen, als
auch in Spiralgehäusen einsetzbar wäre und im Vergleich zum Axi-
alventilator, höhere Druckzahlen erreicht [38].

5.3. Kennliniensattelpunkt
Bei der Betrachtung der verschiedenen Kennliniencharakteristiken
der radialen, diagonalen und axialen Strömungsmaschine (s. Abb.
5.2) ist bei der axialen Bauart eine Sattelpunkt in der Kennlinie
deutlich erkennbar. Die gemessene Kennlinie des untersuchten Dia-
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gonalventilators mit Trag- und Deckscheibe (Abb. 5.3) zeigt, ähnlich
dem Verlauf der radialen Kennlinie aus Abbildung 5.2, keinen Sat-
telpunkt.
Die Umlenkung der Strömung erfolgt bei Axialventilatoren aufgrund
der Profilierung der Schaufeln. Zu hohe Anstellwinkel und die dar-
aus resultierende Fehlanströmung auf die Schaufeln, verursacht ein
Ablösen der Strömung auf der Schaufeloberseite. Die axiale Kenn-
linie ist nach Bleier [3] durch ein sogenanntes Ablösegebiet gekenn-
zeichnet. Er kategorisiert axiale Ventilatoren in den Betriebsbereich
(engl. operating area) und den Ablösebereich (engl. stalling area),
links des Kennliniensattelpunktes. In Abbildung 5.9 ist die rotie-
rende Abreißströmung in einem Laufschaufelgitter dargestellt. Der
geförderte Volumenstrom liegt unterhalb des Auslegungsvolumen-
stromes.

Abbildung 5.9.: Entstehende rotierende Abreißtrömung aufgrund zu
großer Anströmwinkel auf das Laufschaufelgitter im
Teillastbetrieb [32]

Der Anstellwinkel der Laufschaufeln vergrößert sich mit verringer-
tem Volumenstrom (Teillastbereich). Bei einem zu großen Anstell-
winkel auf das Tragflügelprofil, reißt die Strömung an der Profil-
oberseite der Schaufeln im Schaufelgitter der Strömungsmaschine
ab (s. Abb. 5.9), [32]. Das Fluid in den Abreißzonen wird durch die
Zentrifugalkraft nach außen geschleudert. Dort herrscht ein höherer
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Abbildung 5.10.: Toträume A und B auf der Saug- und Druckseite
im Teillastbetrieb einer halbaxialen Pumpe (links)
und einer Axialpumpe (rechts) nach [32]

Druck als vor der Eintrittskante des Laufrades. Das abgeschleuderte
Fluid strömt dann aus dem Raum höheren statischen Druckes zur
Eintrittsseite mit kleinerem statischen Druck als im Schaufelkanal
und bildet den Totraum B aus (s. Abbildung 5.10), [32]. Die Ur-
sache dieser Teillast- Rezirkulation liegt demnach in der abgelösten
Strömung, aufgrund der Fehlanströmung (zu große Anstellwinkel)
auf die Laufschaufeln unterhalb des Auslegungsvolumenstromes.
Bei schnelläufigen Strömungsmaschinen, wie auch beim untersuch-
ten Diagonalventilator mit nq = 130, sind die Saug- und Druckkante
im Meridianschnitt nicht achsparallel. Aufgrund der Schräglage die-
ser beiden Kanten ergeben sich verschieden große Umfangsgeschwin-
digkeiten ui < ua für die einzelnen Stromlinien und damit auch ver-
schieden große Schaufelwinkel an der Austrittskante β2i > β2a, je
Stromlinie. Mit wachsender Schaufelarbeit verschieben sich in einer
diagonalen (halbaxialen) Strömungsmaschine die Stromlinien zum
äußeren Rand (Deckscheibe) bis zur einsetzenden Rückströmung an
der Innenseite (Tragscheibe) und der Ausbildung des Totraumes A,
dargestellt in Abbildung 5.10. Diese Totraumströmungen (Teillast-
Rezirkulationen) sind mit großen Verlusten verbunden und führen
in Axialmaschinen zu einem Anstieg des Leistungsbedarfes bei Teil-
last und einem raschen Abfall des Wirkungsgrades (Vgl. Abb. 5.2,
gepunktete Linie).
Um den Betrieb des Axialventilators im Ablösegebiet zu vermei-
den wird nach Bleier [3] für die Auslegung ein Sicherheitszuschlag
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von 30 . . . 50% auf die Druckerhöhung im Auslegungspunkt empfoh-
len. Dieser deutliche Sicherheitszuschlag erhöht die erforderliche Lei-
stung, aber wird von Bleier als angemessener Kompromiss gesehen,
um den Betrieb eines Axialventilators im Ablösebereich (Teillastge-
biet) zu vermeiden. Der Firma Witt & Sohn geben einen Richtwert
von 10 . . . 15% Sicherheitszuschlag auf ihrer Homepage an.
Bei der Betrachtung des Anwendungsfalles eines Axialventilators
zur Entwärmung von Motoren, wird dieser Sicherheitszuschlag not-
wendig, um eine erhöhte Geräuschemission im Ablösegebiet zu ver-
meiden. Die Einbaubedingungen des Ventilators direkt auf der Mo-
torwelle hinter dem Rotor machen ebenfalls ein großes Nabenver-
hältnis (Verhältnis von Laufradnabendurchmesser zu Laufradaußen-
durchmesser) erforderlich. Das große Nabenverhältnis führt beim
Einsatz von Axialventilatoren zu stark ausgeprägten Kennlinien-
sattelpunkten [3]. Im Anhang in Abbildung A.5 sind 2 Axialven-
tilatoren mit unterschiedlichen Nabenverhältnissen (52% und 68%)
bei gleicher Drehzahl n und gleichem Aussendurchmesser Da dar-
gestellt. Der Kennliniensattelpunkt beim größeren Nabenverhältnis
von Dn/Da = 0, 68 fällt intensiver aus.
Im untersuchten Diagonalventilator mit Trag- und Deckscheibe ist
aufgrund des fehlenden Kennliniensattelpunktes ein Überdimensio-
nierung durch den Sicherheitszuschlag von 30 . . . 50% bei der Aus-
legung nicht notwendig, was sich begünstigend auf die erforderliche
Leistungsaufnahme auswirkt. Insbesondere bei Anwendungsgebie-
ten, die große Nabenverhältnisse erfordern, ist der fehlende Sattel-
punkt in der Kennlinie bei Diagonalventilatoren vorteilhaft.

5.4. Ähnlichkeitsgesetze
Durch die Anwendung der Ähnlichkeitsgesetze (strömungsmecha-
nische Modellgesetze) lässt sich jeder Betriebspunkt eines Ventila-
tors für einen geometrisch, kinematisch und dynamisch ähnlichen
Ventilator bei Drehzahl-, Dichte- und Baugrößenänderung umrech-
nen. Für die Analyse des aerodynamischen und aeroakustischen
Betriebsverhaltens von unterschiedlichen Ventilatortypen, sind die
Ähnlichkeitsgesetzmäßigkeiten eine sehr wichtige Untersuchungsme-
thode und die daraus resultierenden Kennzahlen haben große Be-
deutung erlangt [5].
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Zur Auswahl, Vorausberechnung und Beurteilung von Ventilato-
ren haben sich als Kennzahlen die Volumenzahl ϕ, Druckzahl ψ,
Leistungszahl λ, Schnellaufzahl σ, spezifische Drehzahl nq und die
Durchmesserzahl δ (Vgl. Tabelle 2.1), sowie die Reynolds-, die Mach-
und die Strouhalzahl außerordentlich gut bewährt.
Nach Bommes [5] ist es erfahrungsgemäß nicht unbedingt erforder-
lich die Konstanz der Reynoldszahl einzuhalten, um die aerodynami-
sche Ähnlichkeit zu gewährleisten. Ebenso kann die gleichbleiben-
de Mach- und Strouhalzahl, aufgrund der geringen Strömungsge-
schwindigkeiten bei Ventilatoren zur aerodynamischen Ähnlichkeit
vernachlässigt werden [5]. Die Reynolds-, Mach- und Strouhalzahl
sind allerdings für aeroakustische Ähnlichkeitsbetrachtungen aus-
schlaggebend.
Für zwei geometrisch ähnliche Ventilatoren können folgende Affi-
nitätsgesetze zur Umrechnung der Volumenströme Gl. (5.15), der
Gesamtdrücke Gl. (5.16) und der Leistungen Gl. (5.17) angewendet
werden.
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· n1

n2
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n2

)3
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5.4.1. Drehzahleinfluss
Wird bei einem Ventilator lediglich die Drehzahl verändert, verein-
fachen sich die Affinitätsgesetze in den Gleichungen (5.15), (5.16)
und (5.17) bei konstanter Dichte zu den Gleichungen (5.18), (5.19)
und (5.20).
Die Änderung des Volumenstroms Q eines Ventilators konstanter
Baugröße, verhält sich nach (Gl. 5.18) proportional zur Drehzahlän-
derung, der Gesamtdruck Δp verhält sich proportional zum Quadrat
der Drehzahl (Gl. 5.19) und die Ventilatorleistung P proportional
zur dritten Potenz der Drehzahl ( Gl. 5.20).
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Der Diagonalventilator mit D2a = 0, 682 m (s. Abb.4.1) wurde zu-
sätzlich zur Auslegungsdrehzahl n = 1500 min−1, bei vier weite-
ren Drehzahlen untersucht. Das gemessene Kennfeld (Kennlinien bei
verschiedenen Drehzahlen) wurde mit den theoretisch berechneten
Kennlinien verglichen und ist in Abbildung 5.11 dimensionsbehaf-
tet als Funktion des Volumenstromes Q über die frei ausblasende
Druckerhöhung Δpst dargestellt.

Q1

Q2
= n1

n2
(5.18)

Δp1

Δp2
=

(
n1

n2

)2

(5.19)

P1

P2
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(
n1

n2

)3

(5.20)

Bei den Untersuchungen zur aerodynamischen Ähnlichkeit in Ab-
hängigkeit der veränderlichen Drehzahl wurde im ersten Schritt
die Kennlinie des Diagonalventilators mit einer Drehzahl von n =
1000 min−1 gemessen (s. Abb. 5.11, rote durchgezogene Linie). Die
darauf bezugnehmend berechneten Kennlinien mit den Drehzahlen
von n = 500, 750, 1250 und 1500 min−1 sind in Abbildung 5.11
als gestrichelte Linien dargestellt. Da der Volumenstrom Q sich le-
diglich linear mit der Drehzahl verändert (Gl. 5.18) und die sta-
tische Druckerhöhung Δpst sich aber quadratisch mit größer wer-
denden Drehzahlen erhöht (Gl. 5.19), verlaufen die Kennlinien mit
anwachsenden Drehzahlen zunehmend steiler, wie in Abbildung 5.11
zu erkennen ist. Nach der Berechnung des Kennfeldes wurden die
Kennlinien am Prüfstand A (Abb.3.1) gemessen. Die Messpunkte
für n = 500 min−1 (hellblaue Linie), für n = 750 min−1 (grüne Li-
nie), für n = 12500 min−1 (schwarze Linie) und für n = 1500 min−1

(blaue Linie) sind in Abbildung 5.11 aufgetragen.
Abgesehen von kleinen Abweichungen, insbesondere bei der Höchst-
drehzahl von n = 1500 min−1, liegen die gemessenen und die be-
rechneten Kennlinien nah beieinander bzw. überlagern sich teilwei-
se. Im Bereich kleinerer Volumenströme Q (Teillast) sind größere
Abweichungen zwischen den berechneten und messtechnisch ermit-
telten Werten vorhanden. Bei größeren Druckerhöhungen Δp treten
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Abbildung 5.11.: gemessenes Kennfeld des Diagonalventilators
(D2a = 0, 68 m) bei fünf verschiedenen Dreh-
zahlen (durchgezogene Linien) und die nach (Gl.
5.18), (Gl. 5.19) berechneten Kennlinien (gestri-
chelte Linien), ausgehend von der gemessenen
Kennlinie mit n1 = 1000 min−1 (rote Linie)

höhere Spaltvolumenströme auf, die in den Berechnungen nicht be-
rücksichtigt werden. Die theoretischen Affinitätsgesetze stimmen für
den untersuchten Diagonalventilator mit den experimentellen Mess-
ergebnissen gut überein. Für die axiale und radiale Ventilatorbauart
wurden die Affinitätsgesetzmäßigkeiten in der Fachliteratur bereits
bestätigt [5], für den untersuchten Diagonalventilator lassen sich
die Kennlinien bei verschiedenen Drehzahlen ebenfalls mit Hilfe der
Modellgesetze ermitteln.

5.4.2. Größeneinfluss
Um den Einfluss verschiedener Deckscheibenradien und des Ab-
strömwinkels χ des Diagonalventilators zu untersuchen, wurde die
Baugröße des Ventilators verkleinert und ein geometrisch ähnlicher
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Abbildung 5.12.: Links: Prototyp des kleinen Diagonalventilators
(D2a = 0.085 m), rechts: installierter Diagonal-
ventilator auf dem kleinen Kammerprüfstand B
(Abb. 3.2)

Diagonalventilator (D2a = 0, 085 m) konstruiert und gefertigt. Der
kleinere Diagonalventilator hat dieselbe Schaufelanzahl (z = 10)
und alle Durchmesserverhältnisse entsprechen dem originalen Dia-
gonalventilator (s. Abb. 4.1).
In der verkleinerten Baugröße lassen sich verschiedene Prototypen
schnell und kostengünstig mit 3D- Druckverfahren herstellen. Der
kleine Diagonalventilator (Abb. 5.12, links) wurde mittels selekti-
vem Lasersintern gefertigt. Nach den Affinitätsgesetzen (Gl. 5.15),
(Gl. 5.16) und (Gl. 5.17) wurden die Kennlinien für den kleinen
Diagonalventilator, rechnerisch aus den Messdaten des großen Ven-
tilators, vorausbestimmt.
Anschließend wurde das Kennfeld des kleineren Diagonalventilators
auf dem Prüfstand B (s. Abb. 5.12, rechts) gemessen und mit den be-
rechneten Kennlinien abgeglichen (Abb. 5.13). Bei der unterschied-
lichen Baugröße der beiden geometrisch ähnlichen Diagonalventila-
toren, variiert der Volumenstrom mit dritter Potenz des Durchmes-
serverhältnisses (Gl. 5.15) und die Druckerhöhung verändert sich
quadratisch mit dem Durchmesserverhältnis (Gl. 5.16).
Basierend auf den Messdaten des großen Diagonalventilators mit
einer Drehzahl von n = 500 min−1 wurden die Leistungskurven
des kleineren Diagonalventilators für vier verschiedene Drehzahlen
berechnet und sind in Abbildung 5.13 als gestrichelte Linien dar-
gestellt. Die berechneten Werte des kleineren Ventilators wurden
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Abbildung 5.13.: gemessenes Kennfeld des Diagonalventilators
D2a = 0, 085 m bei vier verschiedenen Drehzahlen
(durchgezogene Linien) und nach (Gl. 5.15) und
(Gl. 5.16) berechnete Kennlinien (gestrichelte Li-
nien), ausgehend von den Messdaten des großen
Diagonalventilators D2a = 0, 682 m bei n =
500 min−1

mit den gemessenen Kennlinien bei n = 5000 min−1 (blaue Linie),
n = 7500 min−1 (grüne Linie), n = 10000 min−1 (rote Linie) und
n = 11000 min−1 (schwarze Linie) verglichen. Die berechneten und
die gemessenen Werte liegen in Abbildung 5.13 bis auf geringe Ab-
weichungen übereinander.
Die dimensionslose Darstellung der Kennlinien ist in Abbildung 5.14
als Volumenzahl ϕ über die frei ausblasende Druckzahl ψst abge-
bildet. Dabei ist der kleinere Ventilator D2a = 0.085 m bei einer
Drehzahl von n = 10000 min−1 (Abb. 5.14, rote Linie) zusam-
men mit 4 verschiedenen Drehzahlen des großen Diagonalventilators
D2a = 0.68 m aufgetragen. Die Kennlinien liegen mit geringen Ab-
weichungen dicht beieinander.
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Abbildung 5.14.: dimensionslose Kennlinien des großen Diagonal-
ventilators D2a = 0.68 m bei 4 verschiedenen
Drehzahlen und des kleinen Diagonalventilators
D2a = 0.085 m bei n = 10000 min−1 (rote Linie)

Die Kennlinien des geometrisch ähnlichen kleinen Diagonalventila-
tors konnten in den Untersuchungen durch Anwendung der Affini-
tätsgesetze aus den Kennlinien des großen Diagonalventilators in
guter Übereinstimmung mit den Messergebnissen vorausberechnet
werden.

5.5. Leistungsverhalten
Am Beispiel von Kleinventilatoren wurden in [5] von Harmsen ty-
pische Kennlinienverläufe und auch das charakteristische Drehzahl-
verhalten von einem axialen, radialen und auch einem diagonalen
Kleinventilator dargestellt. In Abbildung 5.15 und 5.16 sind der Wir-
kungsgradverlauf η, die Druckerhöhung Δp über den Volumenstrom
Q, zusammen mit der Drehzahl n aufgetragen.
Beim Axialventilator (Abb. 5.15, rechts) nimmt der Leistungsbe-
darf P mit zunehmender Druckerhöhung zu und dadurch verringert
sich die Drehzahl von großen Volumenströmen Q bis hin zum Ausle-

62



5.5. Leistungsverhalten

Abbildung 5.15.: Kennlinien und Drehzahlverhalten von Kleinven-
tilatoren, links: Radialventilator, rechts: Axialven-
tilator nach [5]

gungsvolumenstrom. Die Drehzahl steigt dann allerdings erneut an,
um dann bei noch stärkerer Drosselung (links vom Sattelpunkt) wie-
der deutlich abzufallen. Wie bereits erwähnt, ist in diesem Bereich
der kleinen Volumenströme Q (Ablösebereich), der Einsatz des Axi-
alventilators aufgrund der auftretenden instationären Kräfte und
der angefachten Schaufelschwingungen (bis hin zum Schaufelbruch)
zu vermeiden [5].
Bei dem Radialventilator mit rückwärts gekrümmten Schaufeln, dar-
gestellt in Abbildung 5.15 (links), gemessen mit Spiralgehäuse und
Einlaufdüse, liegt die kleinste Drehzahl in etwa der Mitte der Kenn-
linie. Bezeichnend für den Drehzahlverlauf von Radialventilatoren
ist die abnehmende Leistungsaufnahme P mit zunehmender Druck-
erhöhung Δp, wodurch die Drehzahl in diesem Bereich kleinerer
Volumenströme Q wieder deutlich ansteigt.
In Abbildung 5.16 ist das Drehzahlverhalten von Diagonalventila-
toren nach Harmsen [5] dargestellt. Kennlinien von Diagonalventi-
latoren sind noch sehr selten in der Fachliteratur zu finden. Nach
Harmsen werden Diagonalventilatoren relativ selten gebaut, da die
Anforderungen an Druckerhöhung Δp und Volumenstrom Q, die
nach dem Cordier- Diagramm [7] im Bereich von Diagonalventilato-
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5. Kennliniencharakteristik

Abbildung 5.16.: Kennlinien und Drehzahlverhalten von einem Dia-
gonalventilator nach [5]

ren liegen, bisher hauptsächlich von Axial- und Radialventilatoren
abgedeckt werden. Nach Harmsen [5] liegt es daran, dass bei Axial-
und Radialventilatoren die Laufradgestaltung im Allgemeinen ein-
facher ist als bei Diagonalventilatoren. In Abbildung 5.16 ist ein
nahezu horizontales Drehzahlverhalten zu erkennen, damit bleibt
auch die Motorbelastung bei Diagonalventilatoren längs der Kenn-
linie weitesgehend konstant. Die Auswahl des Motors kann exakter
erfolgen, wodurch die verfügbare Motorleistung über den gesamten
Betriebsbereich besser ausgenutzt werden kann [5].
Das nach Harmsen aufgezeigte gleichmäßige Drehzahlverhalten über
den Volumenstrom, kann durch die Messungen des in dieser Ar-
beit untersuchten Diagonalventilators bestätigt werden (Abb. 5.17).
In Abbildung 5.16 ist ein leichter Kennliniensattelpunkt erkennbar,
die Kennlinie des in dieser Arbeit untersuchten Diagonalventilators
weist keinen Sattelpunkt auf (s. Abb. 5.17).
Das Auftreten bzw. Nichtauftreten des Kennliniensattels in Abhähn-
gigkeit der Meridiankontur bei Diagonalventilatoren ist noch eine
ungeklärte Fragestellung für zukünftige Forschungsarbeiten.
Beim untersuchten Diagonalventilator (Abb.4.1) zeigt die Kennli-
nienmessung ein geichmäßiges Leistungs-, sowie Drehzahlverhalten
über den gesamten Volumenstrombereich Q auf (Abb.5.17).

64



5.5. Leistungsverhalten
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Abbildung 5.17.: Kennlinienmessdaten des kleinen Diagonalventila-
tors D2a = 0.085 m mit dem Drehzahlverhalten
bei einer Nenndrehzahl von n = 10000 min−1
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6. Einfluss der
Deckscheibenradien

Die Formgebung eines Laufrades wird von der geforderten Drucker-
höhung Δp, dem Volumenstrom Q und der Drehzahl n bestimmt.
Die Eigenschaften der sich aus den Forderungen entwickelten Rad-
formen sind in Tabelle 6.1 aufgezählt. Die Radform I (Abb. 6.1) ist
ein Radialrad, mit Trag- und Deckscheibe und stellt eine langsam-
läufige Bauform dar. Mit anwachsender Drehzahl bei gleichbleiben-
der Druckerhöhung, wandert die äußere Schaufelkante nach innen,
zu einem verkleinerten Aussendurchmesser D2a. Wenn bei kleine-
rem Aussendurchmesser die Saugkante unverändert bleibt, wird die
Schaufellänge in Relation zur Breite zu kurz und damit die Schau-
felfläche zu klein. Deshalb rückt die Saugkante des Laufrades weiter
in den Saugmund (s. Radform II Abb. 6.1).
Eine weitere Drehzahlerhöhung bedingt dann ein Schrägstellen der
bereits verkürzten Druckkante, um eine weitere Annäherung an die
Rotationsachse zu realisieren (s. Radform III Abb. 6.1).

Abbildung 6.1.: Übersicht der Radformen bei Pumpenlaufrädern
nach [32]
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6. Einfluss der Deckscheibenradien

Tabelle 6.1.: Richtwerte für die Abmessungsverhältnisse von Pum-
penlaufrädern in Anlehnung an [32] und [42]

Rad Ds/D2a b2/D2a Eigenschaften
I 0,28 0,02 Langsamläufer - Radialrad,

kleine Drehzahl, kleiner Volu-
menstrom, große Druckerhöhung

II 0,65 0,11 Mittelläufer - Radial-, Dia-
gonalrad, mittlere Drehzahl,
mittlerer Volumenstrom, mittle-
re Druckerhöhung

III 0,84 0,18 Schnellläufer - Halbaxialrad,
hohe Drehzahl, großer Volumen-
strom, kleine Druckerhöhung

IV 1,0 0,2 . . . 0,3 Schnellstläufer - Axialrad,
höchste Drehzahl, größter
Volumenstrom, kleinste Drucker-
höhung

0,91 0,12 Diagonalventilator =̂ Laufrad-
form II

Aufgrund der schrägen Schaufeldruckkante ist der mittlere Aus-
sendurchmesser weiterhin verkleinert. Als Extremfall einer weiteren
Schrägstellung der Druckkante entsteht das Axialrad, als Schnellst-
läufer (s. Radform IV Abb. 6.1). In den Radformen III und IV (Abb.
6.1) wird die Deckscheibe, trotz zusätzlich auftretender Spaltverlu-
ste, weggelassen [32]. Die entstehenden Reibverluste an der Deck-
scheibe sind wegen der hohen auftretenden Relativgeschwindigkei-
ten bei Schnell- und Schnellstläufern in Relation zu den Spaltver-
lusten größer. Die größeren Relativgeschwindigkeiten bei höheren
spezifischen Drehzahlen nq sind in den Geschwindigkeitsdreiecken
am Austritt im Anhang in Abb. A.7 dargestellt.
Sigloch [42] gibt für die Abmessungsverhältnisse von Kreiselpum-
penlaufrädern Richtwerte an, die in Tabelle 6.1 aufgelistet sind. Die
Radform des untersuchten Diagonalventilators lässt sich nach Ta-
belle 6.1 in die Radform II, den Mittelläufer, einteilen. Dabei liegt
das berechnete Verhältnis vom Saugmunddurchmesser Ds zum äu-
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6.1. Deckscheibenablösung

ßeren Austrittsdurchmesser D2a mit dem Wert von 0,91 über dem
angegebenen Richtwert von 0,65 (Vgl. Tab. 6.1). Bei der Auslegungs-
berechnung des Diagonalventilators war eine festgelegte Geometrie
der Trag- und Deckscheibe (s. Tab. 4.1 und Abb. 4.1) gefordert. Das
Durchmesserverhältnis von Ds/D2a = 0, 65 bei Radform II (Abb.
6.1) kann u.a. dadurch erzielt werden, indem der Saugmunddurch-
messers von Ds = 619mm auf Ds = 450mm verkleinert wird, bei
bleibendem Aussendurchmesser von D2a = 682mm.

6.1. Deckscheibenablösung
Bei Radialventilatoren wird die Strömung im Radeinlauf von der
axialen in die radiale Richtung umgelenkt und gleichzeitig verzö-
gert. Dabei ist insbesondere bei breiten Laufrädern die Gefahr ei-
ner Strömungsablösung an der Deckscheibe besonders groß [31]. Im
Diagonalventilator erfolgt ebenfalls eine Strömungsumlenkung am
Laufradeintritt bei verhältnismäßig breiten Schaufelkanälen.
Vorherige experimentelle Untersuchungen am Diagonalventilator zeig-
ten anhand von Farbanstrich- und Wollfadenversuchen eine mög-
liche Strömungsablösung im Deckscheibenbereich auf. Tunsi [47]
konnte durch PIV 1 - Messungen im Nachlauf des Ventilators die
abgelöste Strömung im Austrittsbereich der Deckscheibe bestätigen.
Die Messebenen und die Geschwindigkeitsverteilung der Nachlauf-
messung mit auftretender Rückströmung in den Schaufelkanal an
der Deckscheibe sind in (Abb. 6.2 und Abb. 6.3) dargestellt.
Die später durchgeführte numerische Strömungssimulation des Dia-
gonalventilators zeigte ebenfalls, in den berechneten Geschwindig-
keitsfeldern am Austritt, die abgelöste Strömung in Deckscheiben-
nähe auf (s. Abb. A.6).

6.2. Konturvarianten R80, R130 und R180
Im Hinblick auf die detektierte Deckscheibenablösung, wurden ver-
größerte Deckscheibenradien numerisch und experimentell unter-
sucht, um eine sanftere Strömungsumlenkung an der Deckscheibe
1PIV (Particle Image Velocimetry) ist ein laseroptisches Messverfahren zur Be-
stimmung von Strömungsgeschwindigkeiten
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6. Einfluss der Deckscheibenradien

Abbildung 6.2.: axiale und radiale Messebenen bei der Geschwin-
digkeitsmessung (PIV) im Nachlauf des Diagonal-
ventilators [47]

Abbildung 6.3.: Ergebnisse PIV Messung, Geschwindigkeitsvertei-
lung in der radialen Ebene 6 im Auslegungspunkt,
Deckscheibenradius R80 (s. Abb. 6.2), [47]
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6.2. Konturvarianten R80, R130 und R180

Abbildung 6.4.: Variation der Deckscheibenradien am Diagonalven-
tilator, unten: Schnittdarstellungen R80 (links),
R130 (Mitte) und R180 (rechts) oben: gefertigte
Prototypen (SLS)

zu erzielen. Der Radius der Deckscheibe wurde von ursprünglich
R80 auf R130 bis R180 erhöht, wie in Abbildung 6.4 dargestellt.
Die Austrittsbreite b2 und der Austrittsdurchmesser D2a wurden
bei der Radienvariation konstant gehalten, um eine gute Vergleich-
barkeit der experimentellen Untersuchungen zu ermöglichen.
Die Auslegung der diagonalen Schaufeln wurde jeweils an die verän-
derte Deckscheibenkontur angepasst und neu berechnet. In Abbil-
dung 6.4 (rechts) ist erkennbar, dass die Umlenkung der Strömung
im Schaufelkanal bei einem Deckscheibenradius von R180 (s. Abb.
6.4, rechts) sanfter erfolgt als bei R80 (s. Abb. 6.4, links).
Allerdings verlängert sich bei gleichbleibendem Auslegungspunkt die
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6. Einfluss der Deckscheibenradien

Schaufellänge und somit auch der durchströmte Schaufelkanal durch
die Vergrößerung der Deckscheibenradien. Die Prototypen der Dia-
gonalventilatoren mit den Radien (R80, R130 und R180) wurden
mit einem SLS 2 - Verfahren gefertigt und sind in Abbildung 6.4
(oben) dargestellt.

6.2.1. Ergebnisse der Kennlinienmessungen
Die Kennlinienmessungen wurden am Prüfstand B (Abb. 3.2) durch-
geführt. Die Messungen zu Druckerhöhung (statisch =̂ frei ausbla-
send), Leistungsaufnahme und zu den frei ausblasenden Wirkungs-
graden sind in dimensionsloser Darstellung in Abhängigkeit zur Lie-
ferzahl ϕ aufgetragen.
Ausgehend vom Radius R80 (s. Abb. 6.5, blaue Linie) konnte in
den Kennlinienmessungen für den Diagonalventilator mit dem ver-
größerten Deckscheibenradius R130 (s. Abb. 6.5, rote Linie) eine
leicht vergrößerte Druckerhöhung ψst bei großen Volumenströmen
(Überlast) ermittelt werden, sowie leicht verbesserte frei ausblasen-
de Wirkungsgrade ηst.
Die Erweiterung des Deckscheibenradius von R130 auf R180 (s.
Abb. 6.5, schwarze Linie) führte zu verringerten Druckerhöhungen
ψst in der Kennlinie bei ebenso verminderten Wirkungsgraden ηst.
Bei konstantem Außendurchmesser D2a und konstanter Austritts-
breite b2 der Ventilatorschaufeln sind die Schaufelkanäle in der Deck-
scheibenkontur R180 relativ lang und verursachen deshalb erhöhte
Kanalreibungsverluste.
In Abbildung 5.1 ist der Einfluss der Reibungsverluste innerhalb
des Laufrades (hydraulische Verluste) Zhx auf die Kennlinie darge-
stellt. Die vergrößerte umströmte Schaufelfläche und die verlänger-
ten Schaufelkanäle erhöhen die Reibungsverluste Zhx bei der seich-
ten Deckscheibenkrümmung von R180. Die Reibungsverluste erhö-
hen sich quadratisch mit anwachsendem Volumenstrom und führen
zu einem steileren Abfall der Kennlinie bei großen Volumenzahlen
ϕ, wie in Abb. 6.5 ersichtlich.
Weiterhin beeinflussen erhöhte Stoßverluste Zst die Kennlinie, wie in
Abbildung 5.1 (rechts) dargestellt. Nach den Ergebnissen der CFD
Berechnung wird allerdings der Eintrittstoß beim Deckscheibenradi-
2SLS (Selektives Lasersintern oder Selective Laser Sintering) ist ein additives
Fertigungsverfahren aus einem pulverförmigen Ausgangsstoff
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Abbildung 6.5.: dimensionslose Kennlinien der Diagonalventilators
mit den Radien R80 (blaue Linie), R130 (rote Li-
nie) und R180 (schwarze Linie), Drehzahl n =
10000 min−1, gemessenen auf dem Prüfstand B
(Abb. 3.2)
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6. Einfluss der Deckscheibenradien

Abbildung 6.6.: CFD berechnete Schaufelschnitte im mittleren
Schnitt (midspan) bei den 3 Deckscheibenradien
R80 (links), R130 (Mitte) und R180 (Rechts) im
Auslegungspunkt

us von R180 verkleinert (Abb. 6.6,rechts). Auch in den Messungen
der Kennlinie in Abb. 6.5 (schwarze Linie) ist beim Deckscheiben-
radius von R180 kein deutlicher Abfall der Druckzahl ψst bei sehr
geringen Lieferzahlen ϕ ersichtlich, was nach Abb. 5.1 auf erhöh-
te Stoßverluste Zst hinweisen würde. Demnach führen die erhöhten
Reibungsverluste beim Deckscheibenradius R180 zu den verringer-
ten frei ausblasenden Druckzahlen ψst bei großen Volumenströmen
Q bzw. Lieferzahlen ϕ.
Die Unterschiede in den dargestellten Kennlinien (Abb. 6.5) sind
marginal. Daher wurden fünf Messungen innerhalb von drei Mona-
ten nacheinander durchgeführt und die Ergebnisse zu den Kennli-
nienen der verschiedenen Deckscheibenradien R80, R130 und R180
konnten reproduziert werden.
In Abbildung 6.7 sind die Ergebnisse der CFD Berechnungen des
Diagonalventilators bei 3 verschiedenen Deckscheibenradii darge-
stellt. Die Ablöseerscheinung an der Deckscheibe ist auch bei einem
vergrößerten Deckscheibenradius von R180 noch vorhanden (Ver-
gleich Abb. 6.7, (c)). Die Ergebnisse zeigen dennoch die Tendenz
einer reduzierten Ablöseerscheinung mit zunehmendem Deckschei-
benradius auf.
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6.3. Großausführung mit Deckscheibenradius R130

Abbildung 6.7.: CFD Ergebnisse zur Strömungsablösung an der
Deckscheibe bei 3 Radien a) R80, b) R130 und c)
R180 im Auslegungspunkt

6.3. Großausführung mit
Deckscheibenradius R130

Der kleine Modellventilator D2a = 0.085 m mit einem Deckschei-
benradius von R130 wurde als Großausführung mit einem Außen-
durchmesser D2a = 0.682 m konstruiert. Für die Herstellung des
Prototypen wurden verschiedene Verfahren in Betracht gezogen.
Vor allem die additiven Fertigungsmöglichkeiten (3D- Druckverfah-
ren) bieten eine enorme Bandbreite mit verschiedenen Werkstoffen
für die Fertigung von Prototypen an. Bei additiven Fertigungsver-
fahren 3 werden die Bauteile durch schichtweises Zusammenfügen
von Volumenelementen hergestellt [19]. Beim herkömmlichen, bis-
her weit verbreiteten, zerspanenden oder subtraktiven Prozess, wird
das Bauteil durch definierte Materialabtragungen aus einem Werk-
3auch generatives Fertigungsverfahren oder Rapid Prototyping genannt[19]
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6. Einfluss der Deckscheibenradien

Abbildung 6.8.: Diagonalventilator D2a = 0.682 m mit einem Deck-
scheibenradius von R130 mittels FDM- Verfahren
gefertigt

stoffblock gefertigt (z.B. drehen oder fräsen).
Der herzustellende Diagonalventilator in Großausführung, mit ei-
nem Deckscheibenradius von R130, hat einen Durchmesser von D2a =
0.682 m mit einer Bauteilhöhe von H = 0.262 m. Aufgrund der
Bauteilgröße wurden alle Fertigungsanfragen für Selektives Laser-
sintern und 3D Druck innerhalb von Deutschland aufgrund zu lan-
ger Fertigungszeiten, zu wenig Erfahrung mit der Materialfestigkeit
oder auch zu großen Bauteilvolumen abgelehnt. Ein schwedisches
Start-up Unternehmen hat den Prototyp mittels Fused Depositi-
on Modeling (FDM) gefertigt. Der verwendete FDM- Drucker4 hat
ein maximales Bauvolumen von V = 0.5 m3 (1 m x 1 m x 0,5 m)
und druckte den Diagonalventilator mittels PLA5 innerhalb von 200
Stunden.
Beim FDM wird ein Kunststoffstrang (Filament) thermisch aufge-
heizt und durch einen beweglichen Extrusionskopf auf eine beheizte
Plattform schichtweise aufgetragen. Aufgrund der Bauteilkomple-
xität des Diagonalventilators wurde er mit Hilfe von Stützmateri-
al hergestellt, welches am Ende des Druckvorganges manuell abge-
trennt wird.
Im Anhang (Abb. A.8) ist das verwendete FDM- Verfahren schema-
4Druckerbezeichnung 3DP1000, Firma 3D Plattform
5Polylactide (PLA) sind synthetische Polymere aus denen Kunststoff gefertigt
wird. Dieser wird aus regenerativen Quellen gewonnen (z.B. Maisstärke) und
macht PLA zu einem biokompatiblen Rohstoff.
[https://www.filamentworld.de]

76



6.3. Großausführung mit Deckscheibenradius R130

tisch dargestellt. Der Druckfortschritt, des mittels FDM- Verfahren
gefertigten Diagonalventilators ist in Abbildung 6.8 (links: ca. 25 %
und rechts: 100 %) aufgezeigt. Das Gewicht des Ventilators beträgt
lediglich 9 kg. Das erleichterte enorm die Montage auf dem Prüf-
stand und das Auswuchten konnte vernachlässigt werden, da keine
grenzwertigen Schwingungsamplituden beim Hochfahren des Diago-
nalventilators auf eine Drehzal von n = 1500 min−1 auftraten.
Im Vergleich zum Diagonalventilator mit dem Deckscheibenradius
von R80 (s. Abb. 4.8), ist der Diagonalventilator aus dem FDM-
Verfahren zwar wesentlich leichter, aber weist auch eine deutlich
schlechtere Oberflächenqualität auf. Weiterhin gab es einige fehler-
hafte Druckstellen, in denen kein ganzheitlicher Verbund zwischen
den einzelnen Druckschichten gewährleistet war.
Insbesondere im Bereich der Nabe und des Flansches, zur Monta-
ge auf der Antriebswelle, waren die Wandstärken des gedruckten
Ventilators nicht ausreichend und wurden nachträglich durch zwei
Flanschscheiben verstärkt. Der auf dem Prüfstand A (Abb. 3.1) in-
stallierte Diagonalventilator ist im Anhang in Abb. A.9 dargestellt.
In Abbildung 6.9 sind die Kennlinienmessungen des Diagonalventi-
lators D2a = 0.682 m mit dem Deckscheibenradius R80 und R130
vergleichend aufgetragen.
Die auftretenden Reibungsverluste Zh werden von der Oberflächen-
rauheit beeinflusst. Die verschiedenen Herstellungsvarianten der bei-
den Diagonalventilatoren (R130 durch FDM- Druckverfahren und
R80 mit gefräster Trag- und Deckscheibe, Schaufeln durch Vakuum-
guss) erzeugen einen signifikanten Unterschied der Oberflächenrau-
igkeit der beiden Laufräder. Der Diagonalventilator mit R130 weist
die üblichen sogenannten „Treppenmuster“, aufgrund der schicht-
weisen Fertigungsmethodik auf. Zusätzlich sind Druckfehler vorhan-
den, die höchstwahrscheinlich zu geometrisch bedingten Ablösungen
der Grenzschichtströmung und daraus resultierenden erhöhten hy-
draulischen Verlusten führen.
Die erreichte Druckzahl des Diagonalventilators mit dem Deckschei-
benradius R130 liegt unterhalb der erreichten Druckzahlen des Ven-
tilators mit R80 (s. Abb. 6.9). Die gemessenen frei ausblasenden
Wirkungsgrade ηst (Abb. 6.9, unten) liegen beim Diagonalventila-
tor R130 oberhalb der Werte des kleineren Deckscheibenradius R80.
Die leichte Wirkungsgradverbesserung mit einem Deckscheibenradi-
us von R130 wurde bereits bei den Messungen an der kleineren Aus-
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Abbildung 6.9.: gemessene dimensionslose Kennlinien des großen
Diagonalventilators D2a = 0.682 m mit dem Deck-
scheibenradius R130 (rote Linie) und R80 (blaue
Linie) mit der Drehzahl von n = 1250 min−1

führung des Diagonalventilators mit D2a = 0.085 m messtechnisch
ermittelt.

6.3.1. Wirkungsgradaufwertung
Bei Ventilatoren findet zur rechnerischen Aufwertung des Wirkungs-
grades insbesondere die Aufwerteformel nach Ackeret (Gl. 6.1) An-
wendung [24]. Dabei ist V die Verlustverteilungszahl, die sich an-
teilig auf die von der Reynoldszahl Re abhängigen Verluste in der
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6.3. Großausführung mit Deckscheibenradius R130

Abbildung 6.10.: Wirkungsgradaufwertung berechnet nach
Ackeret (Gl. 6.1) mit verändertem Ex-
ponent (Re/Rem)−0.1 bei den Drehzah-
len n = 1000 min−1 (rote Linien) und
n = 1250 min−1 (blaue Linien)

Strömungsmaschine bezieht. Mit einer Verlustzahl von V = 0.5 (Gl.
6.1) werden 50 % der Verluste von der Reynoldszahl abhängig und
ebenso 50 % davon unabhängig betrachtet.

1 − η

1 − ηm
= V

[
1 +

(
Re

Rem

)−0.2
]

, mit V = 0.5 (6.1)

In Abbildung A.10 im Anhang sind einige weitere Methoden zur
Wirkungsgradaufwertung tabellarisch dargestellt. Für die Wirkungs-
gradaufwertung des großen Diagonalventilators D2a = 0.682 m mit
einem Deckscheibenradius von R130 wurden die gemessenen Wer-
te des kleinen Diagonalventilators mit D2a = 0.085 m bei einer
Drehzahl von n = 1000 min−1 verwendet. Die Berechnungen nach
Gleichung (6.1) lagen leicht oberhalb der gemessenen Kennlinien der
Wirkungsgrade. Mit einem angepassten Exponenten von (Re/Rem)−0.1

(in Anlehnung an die Wirkungsgradaufwerteformel nach Pfleiderer,
s. Abb.A.10), überlagerten sich die gemessenen Wirkungsgradkenn-

79



6. Einfluss der Deckscheibenradien

linien und die nach der Aufwerteformel berechneten Werte (Abb.
6.10). Die am Prüfstand A gemessenen Kennlinien (Abb. 3.1) sind
als gestrichelte Linien dargestellt und die zur jeweiligen Drehzahl
zugehörigen Berechnungen nach Ackeret als durchgezogene Linie.
Die Wirkungsgradaufwertung nach (Gl. 6.1), mit der Anpassung
des Exponenten (Re/Rem)−0.1 für den untersuchten Diagonalventi-
lator, führte zu einer guten Übereinstimmung der berechneten und
gemessenen Wirkungsgrade ηst.
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7. Einfluss verschiedener
Abströmwinkel

Nach DIN EN ISO 13349 [10] werden Ventilatortypen nach der Strö-
mungsführung der Luft durch das Laufrad in folgende Kategorien
unterteilt. Der Radialventilator, Axialventilator, Diagonalventilator
und Querstromventilator sind in Abbildung 2.1 schematisch darge-
stellt und in Abbildung A.11 im Anhang, detaillierter nach verschie-
denen Schaufelformen unterteilt.

Radialventilator
Die Luft tritt hauptsächlich in Achsrichtung ins Laufrad ein
und verlässt es in einer senkrecht zu dieser Achse verlaufenden
Richtung.

Axialventilator
Die Luft tritt entlang koaxialen, annähernd zylindrischen Flä-
chen ins Laufrad ein und verlässt es auch so auch wieder.

Querstromventilator
Die Strömungsführung der Luft durch das Laufrad erfolgt an-
nähernd senkrecht zur Achse, wobei die Luft an der Laufrad-
peripherie sowohl ein- als auch austritt.

Diagonalventilator 1

Ventilator bei dem die Strömungsführung der Luft im Laufrad
zwischen derjenigen eines Radial- und eines Axialventilators
liegt.

Wird diese verbale Definition der Richtung der Strömung durch das
Laufrad nach [10] anhand eines Winkels definiert, so ergeben sich
theoretisch die in Tabelle 7.1 aufgelisteten Abströmwinkel χ der
1wird nach EN ISO 13349 als Halbaxialventilator aufgeführt und in dieser Arbeit
als Diagonalventilator bezeichnet (Vgl. Kap. 2.1)

81



7. Einfluss verschiedener Abströmwinkel

Tabelle 7.1.: theoretische Kategorisierung von Ventilatoren nach
dem Abströmwinkel χ und Empfehlung der Einteilung
nach dem fan flow angle α nach [27]

Ventilator Abströmwinkel
Radial χ = 90◦ axialer Eintritts- und radialer

Austrittsmassenstrom
Axial χ = 0◦ achsparalleler Ein- und

Austrittsmassenstrom
Diagonal 0◦ < χ < 90◦ axialer Eintritts- und

diagonaler
Austrittsmassenstrom

nach [27] Fan flow angle
Radial α ≥ 70◦

Axial α < 20◦

Diagonal 20◦ ≤ α < 70◦

verschiedenen Laufradtypen2. Der Abströmwinkel χ wird bei den
untersuchten Diagonalventilatoren als Winkel zwischen der Rota-
tionsachse und der Geraden der Abströmung definiert. Diese Ab-
strömgerade ist die Orthogonale der Verbindungslinie der beiden
Punkte D2a (Außenkante der Deckscheibe am Austritt) und D2i

(Außenkante der Nabe am Austritt). Vier danach definierte Ab-
strömwinkel χ = 30◦, χ = 45◦, χ = 68◦ und χ = 90◦ sind in
Abbildung 7.4 dargestellt.
Aufgrund der großen möglichen Bandbreite von Diagonalventilato-
ren (χ = 1◦ . . . 89◦) ist eine Einteilung dieser Bauart anhand des
Abströmwinkels χ sinnvoll. Die Definition erfolgte in dieser Arbeit,
in Abhängigkeit einer vorhandenen Trag- und Deckscheibe des Dia-
gonalventilators. Die Deckscheibe ist nicht in allen Ausführungen
von Diagonaventilatoren vorhanden, sie wird bei hohen spezifischen

2Querstromventilatoren würden nach dieser Definition anhand des Abströmwin-
kels χ als Sonderbauform zu der Kategorie der Radialventilatoren mit χ = 90◦
gehören.
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Abbildung 7.1.: Darstellung des Fan Flow angle α für Radial- (l.),
Diagonal- (m.) und Axialventilatoren (r.) nach [27]

Drehzahlen nq aufgrund erhöhter Reibungsverluste nicht mehr aus-
geführt [32].
Im Zuge der Ökodesign- Richtlinie für Ventilatoren (Verordnung
EU Nr. 327/2011), in denen auch Diagonalventilatoren (mixed flow
fans) als eigene Kategorie aufgeführt werden, wurden weitere Defi-
nitionen des Abströmwinkels vorgestellt.
Im März 2015 wurde im Abschlussbericht (Final Report) des Eco-
design Fan Review [27] eine Einteilung von Diagonalventilatoren
anhand des Fan flow angle3 α durchgeführt. In Abbildung 7.1 sind
die Fan flow angle für Radialventilatoren (7.1, links), Diagonalven-
tilatoren (7.1, mittig) und Axialventilatoren (7.1, rechts) nach [27]
aufgezeigt. Der Fan flow angle α ist nach Abb. 7.1 als der Winkel
zwischen der mittleren Stromlinie, gemessen an der Schaufelhinter-
kante und der Rotationsachse definiert [27]. Nach dieser Definition
ist der Fan flow angle α sehr stark von der Lage der Schaufelhinter-
kante beeinflusst.
Eine weitere Definition, die sich mehr auf die Geometrie der Trag-
und Deckscheibe bezieht, ist von dem Ventilatorhersteller Fa. ebm-
papst4 vorgeschlagen worden. Die Definition des Fan flow angle α

3Ventilator- Strömungswinkel (direkt übersetzt aus dem Engl.), wird in der
vorliegenden Arbeit als Abströmwinkel bezeichnet

4im Februar 2015 von ebm-papst Mulfingen GmbH & Co.Kg eingereichtes Do-
kument zur Revision der Verordnung (EU) Nr. 327/2011

83



7. Einfluss verschiedener Abströmwinkel

Abbildung 7.2.: Darstellung des Fan Flow angle α für Axial- (l.),
Diagonal- (m.) und Radialventilatoren (r.) nach [27]

ist in Abb. 7.2 dargestellt. Aus den Winkeln α1 und α2 an Trag-
und Deckscheibe bei Radial- und Diagonalventilatoren (Abb.7.2, l.
und m.), bzw. an der Nabe und der äußeren Schaufelkante bei Axi-
alventilatoren (Abb.7.2, r.) berechnet sich der Fan Flow angle α als
Mittelwert nach Gl. (7.1).

α =
(

α1 + α2

2

)
(7.1)

Weiterhin wurde in [27] eine Einteilung der Ventilatorbauarten an-
hand des Fan flow angle α vorgenommen. Die theoretische Eintei-
lung ist in Tabelle 7.1 anhand des Abströmwinkels χ vorgestellt.
Hier bilden die Grenzfälle χ = 0◦ und χ = 90◦ die Axial- bzw.
Radialventilatoren. Für die praktische Anwendung der Ventilatoren
sind nach [27] folgende Intervalle für die Abgrenzung der Bauarten
vorgesehen. Die Einteilung erfolgt in „axial“, wenn der Fan flow an-
gle α < 20◦, in „diagonal“ bei 20◦ ≤ α < 70◦ und in „radial“ bei
α ≥ 70◦ (Vgl. Tab. 7.1).

7.1. Variation der Abströmwinkel
Die durchgeführten Untersuchungen zum Einfluss des Deckscheiben-
radius (Vgl. Kap. 6), erfolgten an dem Diagonalventilator mit einem
Abströmwinkel χ = 68◦, dargestellt in Abb.7.3.
Die weiteren untersuchten Abströmwinkel χ = 30◦, χ = 45◦ und
χ = 90◦ sind frei gewählt, als gleichmäßige Verteilung der Winkel
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7.1. Variation der Abströmwinkel

Abbildung 7.3.: CAD Zeichnung des Diagonalventilators mit Deck-
scheibenradius R130 und Abströmwinkel χ = 68◦

im Bereich zwischen axialem χ = 0◦ und radialem Austrittsmassen-
strom χ = 90◦. Der Deckscheibenradius von R130 wurde aus den
Voruntersuchungen zum Einfluss des Deckscheibenradius (Vgl. Kap.
6) übernommen. Für die veränderten Meridiankonturen der Trag-
und Deckscheibe wurde jeweils eine angepasste Schaufelauslegung
(s. Kap. 4), in Abhängigkeit des Abströmwinkels χ, durchgeführt.
Die Diagonalventilatoren mit einer Schaufelzahl von z = 10 und den
Abströmwinkeln χ = 30◦, χ = 45◦ und χ = 90◦ wurden durch selek-
tives Lasersintern (SLS) gefertigt. Die Prototypen sind in Abbildung
7.5, untere Reihe dargestellt.

Abbildung 7.4.: Diagonalventilator mit Deckscheibenradius R130
und den verschiedenen Abströmwinkeln χ =
90◦, 68◦, 45◦ und 30◦
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7. Einfluss verschiedener Abströmwinkel

Abbildung 7.5.: Darstellung der Prototypen des Diagonalventila-
tors, Radien R80, R130 und R180 mit Abström-
winkel χ = 68◦ (obere Reihe), χ = 30◦, χ = 45◦

und χ = 68◦ mit R130, untere Reihe

7.2. Ergebnisse der Kennlinienmessungen
Die Kennlinienmessungen der Diagonalventilatoren mit verschiede-
nen Abströmwinkeln χ erfolgten auf dem kleinen Kammerprüfstand
B (Abb.3.2). Die Messungen der Diagonalventilatoren wurden frei
ausblasend, ohne Spiralgehäuse durchgeführt. Die gemessenen di-
mensionslosen Kennlinien der Diagonalventilatoren mit verschiede-
nen Abströmwinkeln χ sind in Abbildung 7.6 aufgetragen. Der Aus-
legungspunkt (DP5) mit einer Lieferzahl von ϕ = 0.1 und einer
Druckzahl von ψ = 0.28 (Vgl. Tab. 4.1) ist ebenfalls in das Dia-
gramm 7.6 als gestrichelte Linie eingetragen.
Der Auslegungspunkt wurde bei dem Diagonalventilator mit origi-
naler Baugröße D2a = 0.682 m und dem Abströmwinkel χ = 68◦ mit
einer leichten Verschiebung des Bestpunktes hin zu kleineren Volu-
menströmen Q getroffen (Vgl. Abb. 5.3). In der kleineren Modellaus-
führung des Diagonalventilators mit D2a = 0.085 m und χ = 68◦

(Abb. 7.6, rote Linie) wird der Auslegungspunkt (DP) leicht un-
terschritten und der Bestpunkt (BEP) noch stärker in den Bereich

5engl. Design Point
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7.2. Ergebnisse der Kennlinienmessungen
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Abbildung 7.6.: dimensionslose Kennlinien des Diagonalventilators
mit den vier verschiedenen Abströmwinkeln χ =
90◦ (blaue Linie), χ = 68◦ (rote Linie), χ = 45◦

(grüne Linie) und χ = 30◦ (schwarze Linie), Dreh-
zahl n = 10000 min−1, gemessenen auf dem Prüf-
stand B (Abb. 3.2)

kleinerer Volumenströme Q bzw. Lieferzahlen ϕ verschoben.
Das Verkleinern des Abströmwinkels zu χ = 45◦ (Abb. 7.6, hell-
blaue Linie) verringerte sowohl die maximal erreichbare Lieferzahl
ϕ als auch die frei ausblasenden Druckzahlen ψst. Der Auslegungs-
punkt mit einer Lieferzahl von ϕ = 0.1 und einer Druckzahl von
ψ = 0.28 wird mit dem Abströmwinkel χ = 45◦ verfehlt. Die verklei-
nerten Umfangsgeschwindigkeiten u2 an der Schaufelaustrittskante

87



7. Einfluss verschiedener Abströmwinkel

vermindern die spezifische Schaufelarbeit Ysch∞6 (s. Gl. 5.3). In den
Messergebnissen ist die Kennlinienabsenkung beim Austrittswinkel
von χ = 45◦ (Abb. 7.6, hellblaue Linie) im Vergleich zu χ = 68◦

(Abb. 7.6, rote Linie) dargestellt.
Bei der weiteren Verkleinerung des Abströmwinkel zu χ = 30◦ (Abb.
7.6, schwarze Linie) wurde eine signifikante Abnahme der frei aus-
blasenden Druckzahlen ψst und der maximal erreichbaren Liefer-
zahl ϕ mit verschlechterten frei ausblasenden Wirkungsgraden ηst

gemessen. Die Kennlinie des Diagonalventilators mit χ = 30◦ ist
weit entfernt vom theoretischen Auslegungspunkt.
Mit der von der radialen Methodik adaptierten Schaufelauslegung
(s. Kap.4) wurde bei den Diagonalventilatoren mit einem Abström-
winkel von χ = 30◦ und χ = 45◦ der theoretische Auslegungspunkt
nicht mehr in den Kennlinienmessungen getroffen.
Beim Radialventilator mit dem Abströmwinkel χ = 90◦ (Abb. 7.6,
blaue Linie) werden größere frei ausblasende Druckzahlen ψst im
Bereich kleinerer Lieferzahlen ϕ erreicht. Die gemessene Kennlinie
fällt bei größeren Volumenströmen bzw. Lieferzahlen ϕ steiler ab als
die des Diagonalventilators mit χ = 68◦.
Der Deckscheibenradius des Radialventiltors χ = 90◦ wurde für die
vergleichenden experimentellen Untersuchungen ebenso wie die Dia-
gonalventilatoren mit den Abströmwinkeln χ = 30◦, χ = 45◦ und
χ = 68◦ mit einem Deckscheibenradius R130 konstruiert. Diese ver-
hältnismäßig große Deckscheibe (Vgl. Abb. 7.5, rechts unten) führt
bei dem untersuchten Radialventilator zu einer großen umströmten
Kanalfläche. Nach Abbildung 5.1 steigen die Verluste im Laufrad
und im Schaufelkanal quadratisch mit größer werdenden Volumen-
strömen an. Die Oberfläche des Ventilators ist beim Fertigungspro-
zess durch selektives Lasersintern relativ rau und trägt zu erhöhten
Reibungsverlusten bei.
Die besten Messergebnisse hinsichtlich der Lieferzahlen ϕ, der frei
ausblasenden Druckzahlen ψst und des frei ausblasenden Wirkungs-
grades ηst wurden mit dem Diagonalventilator mit einem Abström-
winkel von χ = 68◦ ermittelt. Der maximale frei ausblasendem Wir-
kungsgrad am verkleinerten Prototypen des Diagonalventilators mit
D2a = 0.085 m und χ = 68◦, beträgt ηst = 0.38.

6spezifische Schaufelarbeit mit unendlicher Schaufelzahl
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8. Anforderungen der
Ökodesign- Richtlinie

Der Weltmarkt von Ventilatoren wird in [35] auf 4100 Mio Euro pro
Jahr abgeschätzt und wird zu fast 50 % von Radialventilatoren1

dominiert (Abb. 8.1).

Abbildung 8.1.: Verteilung verschiedener Ventilatorbauarten auf
dem Weltmarkt [27]

Der Energieverbrauch von Motoren in der Europäischen Union be-
trägt nach Radgen [35] 797 TWh. Ungefähr 18 % des Energiever-
brauchs in der EU und damit 143 TWh entfallen auf Ventilatoren
(Abb. A.12). Dabei verteilen sich 50 % des Verbrauches auf die Län-
der Deutschland, Frankreich, Italien und England. In Deutschland
und Schweden werden größtenteils Radialventilatoren mit rückwärts
1engl. Centrifugal Fans
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8. Anforderungen der Ökodesign- Richtlinie

Abbildung 8.2.: Darstellung des Verlaufes der Minimalwerte für die
frei ausblasenden Wirkungsgrade (BC - Backward
Curved, MF - Mixed Flow, FC - Forward Curved,
AX - Axial) in Abhängigkeit der Leistungsaufnah-
me Pel nach [27]

gekrümmten Schaufeln produziert, in Italien dominieren Radialven-
tilatoren mit vorwärts gekrümmten Schaufeln die Produktion [35].
Mit der Verordnung EU Nr. 327/20112 wurden Mindestwerte für die
zu erreichenden Zielenergieeffizienzen (Wirkungsgrade η) für Venti-
latoren festgelegt. Die Anforderungen an die Energieeffizienz wurden
in zwei Stufen für den 1.1.2013 und den 1.1.2015 angepasst und sind
im Anhang in Abbildung A.13 tabellarisch dargestellt.
Für Diagonalventilatoren (mixed flow fans) berechnen sich die frei
ausblasenden Mindestwirkungsgrade ηtarget nach Gl. (8.1) mit N=50
(gültig seit dem 1.1.2015).

ηtarget = 4.56 · ln(P ) − 10, 5 + N (8.1)

Die logarithmische Darstellung der prozentualen Minimalwerte für
die frei ausblasenden Wirkungsgrade ist in Abbildung 8.2 gezeigt.
Die hellgrüne Linie bildet dabei die Untergrenze für den zulässigen
2Verordnung (EU) Nr. 327/2011 der Kommission vom 30. März 2011 zur Durch-
führung der Richtlinie 2009/125/EG des Europäischen Parlaments und des
Rates

90



frei ausblasenden Wirkungsgrad für Diagonalventilatoren.
Für den untersuchten Diagonalventilator mit D2a = 0.682 m und
dem Abströmwinkel χ = 68◦ und P = 2.4 kW würde sich ein zuläs-
siger Wirkungsgrad von ηtarget = 0.43 rechnerisch nach Gleichung
(8.1) ergeben. Der gemessene frei ausblasende Maximalwirkungs-
grad des untersuchten Diagonalventilators beträgt ηmax = 0.46 und
liegt damit noch innerhalb der Anforderungen der Ökodesign- Richt-
linie für Ventilatoren.

N = 0.57 + 0.07(α − 45)
25 (8.2)

Für das Jahr 2020 wird von EVIA3 in [27] angemerkt, die Werte
für N (Efficiency Grade) weiterhin zu erhöhen. Für Axialventilato-
ren wird N = 50, für Radialventilatoren mit rückwärtsgekrümmten
Schaufeln N = 64 und für Diagonalventilatoren N = 57 vorgeschla-
gen [27].
Da die möglichen Bauformen der Diagonalventilatoren in Abhängig-
keit des Abströmwinkels (Fan flow angle α) groß ist, wurde auch der
N- Wert für die Berechnung des Minimalwirkungsgrades in Abhän-
gigkeit vom Abströmwinkel angegeben [27]. Für die Abströmwinkel
20◦ ≤ α < 70◦ der Diagonalventilatoren, ergibt sich nach Gleichung
(8.2) auch ein linear verteilter N- Wert, in Abhängigkeit des Fan
flow angle α, zwischen N = 50 (Axialventilatoren) und N = 64
(Radialventilatoren).

3European Ventilation Industry Association
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9. Zusammenfassung und
Ausblick

Axial- und Radialventilatoren sind vielfältig auf dem internationa-
len Markt vertreten. 2012 wurde eine Stückzahl von ca. 40 Mio.
Ventilatoren in der Europäischen Union produziert, von denen Dia-
gonalventilatoren immer noch eine Seltenheit darstellen. Sowohl in
der deutschsprachigen als auch in der internationalen Literatur sind
auffallend wenige Publikationen für die Auslegungsmethodik von
Diagonalventilatoren vorhanden.
Der geforderte Betriebspunkt des Ventilators ergibt sich je nach An-
lagensituation. Radialventilatoren erfüllen häufig einstufig die An-
forderungen an die Druckerhöhungen Δp, haben allerdings verhält-
nismäßig große Laufraddurchmesser und einen umgelenkten radia-
len Austrittsmassenstrom. Axialventilatoren mit gleichgerichtetem
Ein- und Austrittsmassenstrom benötigen bei erhöhten Anforderun-
gen an Druckerhöhungen oftmals weitere Laufradstufen. Das erhöht
die Kosten und den benötigten Bauraum. Die diagonale Ventilator-
bauart verbindet große Volumenströme mit verhältnismäßig großen
Druckerhöhungen und kombiniert somit die Eigenschaften der ra-
dialen und der axialen Ventilatoren.
Für den untersuchten Diagonalventilator mit einem Abströmwinkel
von χ = 68◦, wurde mit dem adaptierten Minderleistungsverfahren
nach Pfleiderer [32] eine diagonale Beschaufelung ausgelegt. Der ge-
messene Betriebspunkt von zehn rückwärts gekrümmten Schaufeln,
mit linearem Schaufelwinkelverlauf β(r), liegt in guter Übereinstim-
mung mit dem theoretischen Auslegungspunkt.
Für die Schaufelauslegung ist eine korrekte Abschätzung des Spalt-
volumenstroms Qspalt erforderlich. Für Diagonalventilatoren mit Deck-
scheibe eignet sich Gleichung 4.7 nach Winkler und Felsch [52]. Der
berechnete Spaltvolumenstromanteil des untersuchten Diagonalven-
tilators lag mit 17,9 % lediglich 0,2 % unterhalb des gemessenen
Spaltvolumenstromanteils. Ein Vorteil von Diagonalventilatoren ist
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der nahezu horizontale Verlauf der Leistungsaufnahme über den Vo-
lumenstrom Q. Anders als bei Axial- oder Radialmaschinen, ist da-
durch die Leistungsaufnahme beim Anfahren des Ventilators unab-
hängig von der Drosselstellung.
Die charakteristische Kennlinie von Axialventilatoren weist einen
Kennliniensattelpunkt auf, der mit anwachsenden Nabenverhältnis-
sen Dn/Da, intensiver ausfällt. Axialventilatoren sollten nicht im
Ablösebereich (links vom Kennliniensattelpunkt) aufgrund erhöhter
Turbulenzen und Geräuschemissionen, mit verringerten Wirkungs-
graden, betrieben werden. Im untersuchten Diagonalventilator mit
Trag- und Deckscheibe, ist kein Sattelpunkt in der Kennlinie gemes-
sen worden. Insbesondere bei Anwendungsgebieten, die große Na-
benverhältnisse erfordern, ist der fehlende Sattelpunkt in der Kenn-
linie bei Diagonalventilatoren vorteilhaft.
Die Vorausberechnung der Kennlinien mit den Affinitätsgesetzen
für Ventilatoren, führte sowohl für unterschiedliche Drehzahlen n
als auch für die Variation der Baugröße, zu guten Übereinstimmun-
gen der berechneten und gemessenen Kennlinien. Wie theoretisch
erwartet, lassen sich die für Axial- und Radialventilatoren erprob-
ten Ähnlichkeitsgesetze auch auf Diagonalventilatoren anwenden.
Die detektierte Strömungsablösung bei einem Deckscheibenradius
R80, wurde mit vergrößerten Deckscheibenradien R130 und R180
vermindert. Der vergrößerte Deckscheibenradius R130 zeigte dabei
leicht verbesserte (+3%) Wirkungsgrade ηst beim Auslegungsvolu-
menstrom. Beim Radius R180 traten aufgrund der relativ langen
Schaufelkanäle erhöhte Reibungsverluste auf und bewirkten einen
steileren Kennlinienabfall, sowie verringerte Wirkungsgrade ηst bei
großen Lieferzahlen ϕ.
Die verwendete Methodik der Schaufelauslegung von Diagonalven-
tilatoren ist abhängig vom Abströmwinkel χ. Das Verkleinern des
Abströmwinkels von χ = 68◦ zu χ = 45◦ und χ = 30◦ führte in den
Messungen zu verringerten maximalen Lieferzahlen ϕ und Druck-
zahlen ψst.
Für kleinere Abströmwinkel (χ = 30◦, χ = 45◦) führen höchstwahr-
scheinlich adaptierte axiale Schaufelauslegungsverfahren zu einer
besseren Übereinstimmung der Messergebnisse mit dem theoreti-
schen Auslegungspunkt. Mit kleineren Abströmwinkeln χ sind die
ansteigenden Reibungsverluste an der Deckscheibe, aufgrund der
höheren Relativgeschwindigkeiten bei Schnellläufern [32] zu berück-
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sichtigen. Aufgrund der hohen spezifischen Drehzahl von nq = 130
kann eine Maßnahme zur Steigerung des Wirkungsgrades neben dem
Verlegen des Auslegungspunktes in das Cordier Band auch gegebe-
nenfalls das Weglassen der Deckscheibe sein.
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A.

Tabelle A.1.: Kategorien der Statistik nach Eurostat Prodcom: axi-
al, radial und other fans (s. Abb.A.1 und Abb. A.2)

Prodcom
code

Description

28.25.20.30 Axial Fans Axial fans (excluding table,
floor, wall, window, ceiling or
roof fans with a self-contained
electric motor of an output
≤ 125W )

28.25.20.50 Centrifugal
Fans

Centrifugal fans (excluding
table, floor, wall, window,
ceiling or roof fans with a
self-contained electric motor of
an output ≤ 125W )

28.25.20.70 Other Fans Fans (excluding table, floor,
wall, ceiling or roof fans with a
self-contained electric motor of
an output ≤ 125W , axial fans,
centrifugal fans)
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A.

Abbildung A.1.: Eurostat Prodcom - Produktion von Ventilatoren
in der EU in Euro (Jan-Dez 2012), Kategorien nach
Tab.A.1
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Abbildung A.2.: Eurostat Prodcom - produzierte Stückzahl von
Ventilatoren in der EU (Jan-Dez 2012), Kategorien
nach Tab.A.1
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A.

Abbildung A.3.: Einfluss verschiedener Schaufelaustrittswinkel an
Radialventilatoren auf das dimensionslose Kenn-
feld [41]
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Abbildung A.4.: Einteilung von Ventilatoren in die Produktkatego-
rien 1-8 in der Marktrecherche zur Energieeinspar-
potentialen an Ventilatoren [34]
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A.

Abbildung A.5.: Kennlinienvergleich von 2 Axialventilatoren (5
Schaufeln) mit unterschiedlichem Nabenverhältnis
von 52 % und 68 % bei gleicher Drehzahl n =
1750 rpm und gleichem Aussendurchmesser Da [3]

Abbildung A.6.: Deckscheibenablösung (CFD) beim Deckscheiben-
radius R80
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Abbildung A.7.: Geschwindigkeitsdreicke am Austritt bei verschie-
denen spezifischen Drehzahlen nq [2]
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A.

Abbildung A.8.: schematische Darstellung des FDM- Druckverfah-
ren [http://www.protec3d.de]

Abbildung A.9.: Prototyp D2a = 0.682 m des PLA- Diagonalven-
tilators mittels FDM- Verfahren gefertigt (Abb.
A.8), installiert auf dem Prüfstand A (s.Abb.3.1)
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Abbildung A.10.: Methoden zur Wirkungsgradaufwertung [24]
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A.

Abbildung A.11.: Darstellung verschiedener Ventilatortypen
a)axial, b) Rohrventilator, c) axial mit Leit-
schaufeln, d) vorwärts gekrümmte Schaufeln
(Trommelläufer), e) radial ummantelt, f) radial
endende Schaufeln, g) rückwärts gekrümmte
Schaufeln, h) nach hinten geneigte schaufeln, i)
profilierte, rückwärts gekrümmte Schaufeln, j)
diagonal, k) Querstromventilator [27]
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Abbildung A.12.: prozentuale Aufteilung des Energieverbrauchs in
der EU [35]

Abbildung A.13.: Anforderungen an die Mindestwirkungsgrade von
Ventilatoren ab dem 1.1.2013 und dem 1.1.2015
[27]
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