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Zusammenfassung

Turbo Kompressoren sind ideal geeignet fir mobile Brennstoffzellensysteme fiir PKW, Nutzfahrzeuge,
LKW- und Bahnapplikationen. Der vorgesehene Einbauraum sinkt jedoch stetig, eine Verkleinerung
vermindert jedoch Ublicherweise den Wirkungsgrad. Daher werden in diesem Projekt hochkompakte
aerodynamische Geometrien bei Beibehaltung des Wirkungsgrads und der Kennfeldbreite erforscht,
um den Marktbedurfnissen gerecht zu werden und den Energiebedarf tief zu halten. Die theoretischen
und experimentellen Verifikationen der neuen Geometrien zeigen, dass bei gleicher Baugrdsse die
Kennfeldbreite gesteigert (25% tiefere Pumpgrenze) und der Wirkungsgrad bei behalten werden kann,
und bei Reduktion der aerodynamischen Baugrésse um 20% die Performance (Kennfeldabdeckung,
Wirkungsgrad) beibehalten oder sogar leicht vergréssert werden kann.
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1 Einleitung und Ausgangslage

1.1 Hintergrund

Brennstoffzellensysteme kleinerer Leistung, wie sie zum Beispiel fur PKW, kleinere Nutzfahrzeuge wie
Gabelstapler, Reinigungsfahrzeuge und Auslieferfahrzeuge mit Range Extender eingesetzt werden,
bendétigen einen Kompressor mit einer Leistung im Bereich 1-10 kW. Bei vielen dieser Anwendungen
ist der vorgesehene Einbauraum fiir das Kompressor-System limitiert, zum Beispiel durch den Einbau
im Fahrgestell. Der grosste Durchmesser bei einer state-of-the-art Aerodynamikauslegung eines
Turbo Kompressors ist definiert durch das Spiralgehduse und dieses limitiert die Einbauorte.

Weiter erfordern Brennstoffzellensysteme grdsserer Leistung, wie sie z.B. fir LKW- und
Bahnapplikationen benétigt werden, zur Versorgung der Brennstoffzelle einen erhéhten Massenstrom
und Druck am Austritt des Kompressors. Dies resultiert in Kompressor-Leistungen im Bereich 10 - 20
kW und damit verbunden einer weiter gesteigerten Baugrosse. Diese wiederum ist massgeblich auf
den grosseren Durchmesser von Impeller und Spiralgehause zurtickzufiihren, wie in Abbildung 1
gezeigt. Der fir die Unterbringung der Brennstoffzellensysteme zur Verfugung stehende Bauraum
wachst jedoch nicht proportional mit dem steigenden Leistungsbedarf. Die Baugrosse steht somit im
Widerspruch zum limitierten vorhandenen Bauraum.

Bei allen Leistungen der Turbo Kompressoren sinkt bei einer Verkleinerung des Spiralgehause-
Durchmessers bei einer state-of-the-art Aerodynamikauslegung der Wirkungsgrad und erhdht den
Wasserstoff- und damit Energiebedarf des gesamten Brennstoffzellensystems. Bestehende Turbo
Kompressor Dimensionen limitieren die Marktdurchdringung von Turbo Kompressoren mit hohen
Wirkungsgraden und stattdessen kommen Kompressoren mit tieferen Wirkungsgraden zum Einsatz,
was wiederum den Primarenergiebedarf unndétig erhoht. Diese Umstande erfordern optimierte
aerodynamische Geometrien fir Turbo Kompressoren, um den Marktbedlrfnissen gerecht zu werden,
die Anwendungsgebiete fur hocheffiziente Turbo Kompressoren auszuweiten und damit den
Primérenergiebedarf zu senken.

Spiralgehause Volute Motor

Diffusor

000

Rotor & Gaslagerung

Abbildung 1: Axialsymmetrische Schnittdarstellung entlang der Kompressor-Achse zur Darstellung der Baugréssen-definierende
Komponenten eines Turbo Kompressors fiir Brennstoffzellen. Der Durchmesser wird durch das Spiralgehduse, und damit durch die
aerodynamische Auslegung von Impeller und Spiralgehause, definiert.

Zusétzlich sind die Markt-Anforderungen an die aerodynamische Performance beziiglich
Kennfeldbreite des Kompressors, wie in Abbildung 2 gezeigt, und des vorhandenen Bauraums, wie in



Abbildung 3 gezeigt, noch vielerorts unklar. Respektive die Spezifikationen der
Brennstoffzellenhersteller unterscheiden sich zum Teil stark. Sie hdngen vom Entwurfs- und Betriebs-
Konzept der Brennstoffzelle ab. Bei allen Entwurfs- und Betriebs-Konzepten gleich ist jedoch die
Forderung nach einem hohen Wirkungsgrad. Das Brennstoffzellen-System besteht aus verschiedenen
Subkomponenten wie dem Kompressor, Befeuchter und Warmetauscher zur Luftvorkonditionierung
vor der Brennstoffzelle, der Brennstoffzelle selbst und einem Druckverlust oder Auslassventil im
«Abgas-Strang» nach der Brennstoffzelle zur Generierung des Betriebsdruck-Niveaus innerhalb der
Brennstoffzelle. Abhéngig von der Betriebsstrategie der Brennstoffzelle kann dieses als fixe Blende
(Abbildung 2 links) oder als Ventil mit variablem Druckverlust (Abbildung 2, rechts) ausgefuhrt
werden. Eine variable Ausfuhrung ist hochpreisiger, ermdglicht jedoch sich frei im Kompressor-
Kennfeld zu bewegen und abhéngig vom Lastzustand der Brennstoffzelle einen gesamtoptimaleren
Betriebspunkt zu fahren. Zudem bendétigt eine variable Ausflihrung ein breiteres Kennfeld des
Kompressors da bei Nenndruckverhdltnis ein gewisser Bereich an Massenstromen abgedeckt werden
muss um die Leistung zu regeln und trotzdem gesamtoptimal zu fahren.
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Abbildung 2: Kompressor-Kennfeld (compressor map, schwarz) und Brennstoffzellen-Charakteristik (rot) fir das Betriebs-Konzept mit
fixer Blende am Auslass der Brennstoffzelle (links) und mit regelbarem Auslassventil (rechts). Das Betriebs-Konzept mit regelbarem
Auslassventil erlaubt héhere Teillastwirkungsgrade aber benétigt einen Turbo Kompressor mit breiterem Kennfeld. Die beiden Konzepte
sind in [1] beschrieben.

Audi h-tron quattro concept Audi

Antricbzstrang

Brennstofizelle ‘w tportwandler Hyelanks (3

Abbildung 3: Einbauorte mit unterschiedlichen Bauraumanforderungen: Einbau des Luftkompressors unter der Motorhaube (links,
Quelle: Audi) mit Anforderung an Kompaktheit im Gesamtvolumen; Einbau des gesamten Brennstoffzellensystems inklusive Kompressor
im Zwischenboden (rechts, Quelle: Hyundai) mit Anforderung dass der Luftkompressor einen mdoglichst geringen Durchmesser
aufweisen soll.
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1.2 Projektidee

Im Rahmen dieses Projektes werden daher zwei Alternativen zum bisherige Standard-Design in
bestehenden Turbo Kompressoren gemass Tabelle 1 untersucht:

- Alternative 1: Optimierung auf Kennfeldbreite bei Beibehaltung Wirkungsgrad

- Alternative 2: Optimierung auf Baugrosse, bei Beibehaltung Wirkungsgrad soweit méglich,
aber Inkaufnahme einer Einschrankung der Kennfeldbreite

Dazu sollen neue Aerodynamik-Design-Ansatze mit Fokus Kennfeldverbreiterung (zum Beispiel
gemass [1], [2], [3]) und Baugréssen-Optimierung (zum Beispiel gemass [4], [5]) erforscht werden.
Das Ziel ist, dass Brennstoffzellen-System-Entwickler (Integratoren) dann zwischen einer Variante mit
breitem Kennfeld und einer auf Bauraum optimierten Variante wahlen kénnen. Die Variante mit
breitem Kennfeld ermdglicht einen Betrieb der Brennstoffzelle bei hohem Druck und gleichzeitig tiefen
Massenstromen, dies erlaubt auch bei Teillasten in einem Gesamtsystemwirkungsgrad-optimaleren
Betriebsbereich fahren zu kénnen (da diese Betriebspunkte durch den Kompressor aerodynamisch
abgedeckt werden) und somit die Gesamt-System-Flexibilitdt zu steigern.

Die Markt-Anforderungen kdnnen somit besser und durch zwei Alternativen abgedeckt und die Liicken
im Angebot der Turbo Kompressoren kénnen verkleinert werden. Mit den Forschungsresultaten sollen
kompaktere und effizientere Turbo Kompressoren flr Brennstoffzellensysteme mit verschiedenen
Entwurfs- und Betriebs-Konzepten ermdglicht werden. Dies fordert den breiteren Einsatz von
Brennstoffzellensystemen und der Wasserstoff-Technologie. Weiter senkt es den Bedarf an
Priméarenergie fur die Herstellung von Wasserstoff.
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Tabelle 1: Ubersicht iiber das bestehende Aerodynamik-Konzept und die in diesem Projekt zu untersuchenden alternativen
Aerodynamik-Konzepte fiir Turbo Kompressoren.

1.3

Ziele der Arbeit

Die Hauptziele und Ergebnisse dieses Projekts sind:

- Theoretische Erarbeitung und Verifikation von Auslegungstools fiir neue Impeller- und

Spiralgehause-Geometrien

- Verifikation der Auslegung mittels Realisierung von Prototypen und experimentellen Tests auf
dem Prufstand bei Celeroton

- Experimentell verifizierte spezifische Auslegungstools

- Prototypen eines Turbo Kompressors optimiert auf Kennfeldbreite bei Beibehaltung

Wirkungsgrad und eines Turbo Kompressors optimiert auf Baugrdsse bei Beibehaltung
9/27
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Wirkungsgrad soweit méglich aber Inkaufnahme einer Einschréankung der Kennfeldbreite.
Diese Prototypen werden nachfolgend zum Projekt fur Tests zur Klarung von Entwurfs- und
Betriebs-Konzepten von Brennstoffzellen bei «friendly customers» von Celeroton eingesetzt
werden.

- Messresultate der Prototypen. Diese Messresultate dienen sowohl fir die Verifikation der
Auslegungstools innerhalb des Projektes, aber auch fur die Bereitstellung von
Kundenunterlagen nachfolgend zum Projekt.

2 Vorgehen und Methode

Zur Erreichung der oben beschriebenen Projektziele wird folgendes Vorgehen gewahlt:

I.  Auslegung Impeller- und Spiralgehduse-Geometrie fir Kennfeldbreiten-optimiertes System
mit Standardtools

Il.  Fertigung Prototyp (Kennfeldbreiten-optimiert)

I1l. Experimentelle Verifikation Prototyp (Kennfeldbreiten-optimiert)

IV. Spezifische Auslegungstools fir Kennfeldbreiten-optimierte und Baugrdssen-optimierte
Impeller- und Spiralgehduse-Geometrien erarbeiten und verifizieren

V. Auslegung Impeller- und Spiralgehduse-Geometrie fur Baugrossen-optimiertes System

VI. Fertigung Prototyp (Baugrdossen-optimiert)

VII. Experimentelle Verifikation Prototyp (Baugrdossen-optimiert)

VIll.Quantifizierung und Darstellung der Resultate

IX. Schlussbericht

3 Resultate

3.1 Spezifische Auslegungs- und Messtools fiir Kennfeldbreiten-optimierte
und Baugrossen-optimierte Impeller- und Spiralgehduse-Geometrien

3.1.1  Messtechnische Erfassung der Pumpgrenze

Die Begrenzung des Kennfelds bei konstanter Drehzahl in die Richtung von minimalem Massenstrom
wird durch die Pumpgrenze definiert. Da es sich bei der Pumpgrenze um instationdre Phanomene
handelt, muss die Pumpgrenze zwingend mit einer experimentellen Verifikation Gberprift werden.
Aber auch in der experimentellen Verifikation ist die Bestimmung der Pumpgrenze kritisch, da ein
dauerhafter Betrieb in oder unterhalb der Pumpgrenze zu einem Defekt des Kompressors fuhrt. Daher
wird eine Messmethodik entwickelt um das Pumpen des Kompressors zu detektieren und somit die
Pumpgrenze zu ermitteln. Damit kann die Kennfeldbreite anhand von faktischen Kriterien gemessen
und damit als vergleichendes Beurteilungs-Kriterium herangezogen werden. Abbildung 4 und
Abbildung 5 zeigen Ausschnitte von Messdaten eines Drucksensors sowie die mittels Post-Processing
aufbereiteten Daten. Klar erkennbar ist in Abbildung 4 die Signalveranderung von den Schritten 1-3
(kein Pumpen) hin zu Schritt 4 (Pumpen) sowie der Anstieg der nachrangig aufbereiteten Signalkurven
bei Volumenstromen kleiner 200 I/min in Abbildung 5. Dieser Anstieg wird als Kriterium fir die
Vorsage der Pumpgrenze herangezogen. In einem nachsten Schritt werden die Auswertungs-
Routinen in ein Messtool Uberfuhrt, sodass die Indikation der Pumpgrenze bereits wahrend der
Durchfuhrung der Messung erfolgen kann.
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Abbildung 4: Variation des Drucksignales eines im Hochdruck- Abbildung 5: Mittels Post-Processing nachtréglich
Bereich am Austritt des Kompressor angeordneten Drucksensors bei aufbereitete Datensatze. Die verschiedenen Kurven
verschiedenen Volumenstromen. reprasentieren unterschiedliche Auswerte-Ansétze.

Zusétzlich zu der Pumpgrenzdetektion Uber den Eingangsdruck wird ein Tool entwickelt, womit die
Drehzahlvarianz softwaretechnisch ermitteln werden kann. Der Vorteil dieses Tool ist, dass keine
zusatzliche Sensorik benétigt wird und sich der messtechnische Aufwand in Grenzen hélt. In
Abbildung 6 ist die Drehzahlvarianz Gber die Dauer einer Pumpgrenzmessung zu sehen. Dabei wird
der Volumenstrom des Kompressors schrittweise soweit reduziert bis der Kompressor pumpt.
Anschliessend wird der Volumenstrom wieder erhdht. Es ist ein klarer Ausschlag der Drehzahlvarianz
zu erkennen. Dies ist der Zeitpunkt, wo der Kompressor ins Pumpen gefahren wird.
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Abbildung 6:Drehzahlvarianz tber die Dauer einer Pumpgrenzmessung. Volumenstrom wird dabei reduziert bis der Kompressor
pumpt worauf der Volumenstrom wieder erhoht wird.

3.1.2 Performance-Abschéatzung von Diffusor-Durchmesser

Um den Einfluss des Diffusor-Durchmessers auf die Performance am Nennarbeitspunkt der Maschine
zu quantifizieren wird ein Auslegungstool benétigt. Dazu werden Simulationen mit dem gleichen 11/27



Impeller aber unterschiedlichen Diffusor-Durchmessern durchgefiihrt und ausgewertet. Abbildung 7
zeigt das total-total (tt) und total-statische (ts) Druckverhaltnis des Kompressors tber das
Durchmesserverhaltnis von Diffusor zu Impeller-Durchmesser. Zusatzlich ist in Abbildung 8 der
polytrope Wirkungsgrad des Kompressors zu sehen. Der Wirkungsgrad wird normalisiert tiber dem
maximal erreichten Wirkungsgrad dargestellt. Da das Spiralgehéuse teilweise aus Guss ist und
teilweise gefrast wird, wurden Resultate fiir eine Oberflache aus Guss und fiir eine gefraste
Oberflache berechnet.

Mit einem steigenden Durchmesserverhéltnis steigt das total-total und das total-statische
Druckverhaltnis und der Wirkungsgrad des Kompressors an. Fir ein baugréossen-optimiertes System
muss dementsprechend abwagt werden, wieviel Druckverhaltnis und Wirkungsgrad fur einen kleineren
Bauraum geopfert werden soll. Zusatzlich bildet dieses Tool den Unterschied zwischen Guss- und
Fras-Oberflachen, wobei die glnstigere Guss-Fertigung mit Performance-Einbussen einhergeht.

- 2.320 —@— Guss, tt

2 Fras, tt

£ 2.280

c - @ = Guss, ts

=
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X
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Durchmesserverhaltnis Diffusor zu Impeller (-) Poly. (Fras, ts)

Abbildung 7:Total-total (tt) und total-statisches (ts) Druckverhaltnis des Kompressors tiber Durchmesserverhéaltnis von Diffusor zu
Impeller-Durchmesser am Nennarbeitspunkt. Resultate wurden fir Oberflache aus Guss und fir gefréste Oberflache berechnet.

3.1.3 Auslegungsvorgang Impeller-Durchmesser

Der Auslegungsvorgang, und die dafur verwendeten spezifischen Gleichungen und Tools, sind in
Kapitel 3.3.1 aufgefiihrt wo anhand eines Fallbeispiels die Anwendung der Tools gezeigt ist.
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Abbildung 8: Total-total (tt) und total-statischer (ts) polytroper Wirkungsgrad des Kompressors tiber Durchmesserverhaltnis von
Diffusor zu Impeller-Durchmesser am Nennarbeitspunkt. Wirkungsgrad ist normalisiert iiber den maximal erreichten Wirkungsgrad.
Resultate wurden fir Oberflache aus Guss und fiir gefréste Oberflache berechnet.

3.2 Impeller- und Spiralgehause-Geometrie fir Kennfeldbreiten-optimiertes
System

3.2.1 Ubersicht und Auswahl von Massnahmen zur Kennfeldbreiten-Optimierung

Tabelle 2 zeigt mogliche Massnahmen an der Impeller- und Spiralgehduse-Geometrie fur die
Verbreiterung von Kennfeldern. Eine ausfihrlichere Beschreibung der Massnahmen zur Verbreiterung
von Kennfeldern ist in [6] zu finden.

Als kennfeldverbreiternde Massnahme wird das Inlet Recirculation (IR) ausgewahlt, da es den besten
Kosten-Nutzen Wert aufweist. Das IR verschiebt sowohl die Pumpgrenze eines Verdichters nach links,
als auch die Sperrgrenze nach rechts [7]. Bei geringen Massenstromen wirkt das IR stabilisierend.
Stromungsablésungen, die sich durch zu hohe Inzidenzen am Impeller ausbilden, werden
zurtickgefihrt. Dies verringert die Blockierung der Hauptstromung. Durch ein geschicktes Design des
IR wird der Drall durch die Riuckstromung reduziert, was die Anstromwinkel verringert und somit eine
zusatzlich stabilisierende Wirkung entfachen kann [8].
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Beschreibung / Bewertung

Bild

Variable Eintritts-
Leitschaufeln (VIGV)

9]

Verschiebung der Pumpgrenze
nach links,

bendtigt zusatzliche
Eintrittsschaufeln und ausserdem
geschlossenen Regelkreis mit
Sensoren und Aktuatoren

Ruckstrémung

Impeller

Variable Diffuser
Leitschaufeln
(VDGV)

[10]

Verschiebung der Pumpgrenze
nach links,

nur fir beschaufelte Diffusoren,
bendtigt geschlossenen Regelkreis
mit Sensoren und Aktuatoren

Diffusor

Ring- und Axialnuten
[11]

Verschiebung der Pumpgrenze
nach links,

kleine Anpassung des
Spiralgehause notwendig

Angewinkelte
Axialnuten

Inlet Recirculation
(IR)
(7], 8]

Verschiebung der Pumpgrenze
nach links und Sperrgrenze nach
rechts,

kleine Anpassung des
Spiralgehause notwendig

Impeller

Tabelle 2: Ubersicht tiber wichtigste Massnahmen zur Verbreiterung von Kennfeldern, Quelle:[6].




3.2.2 Theoretische Verifikation

Die theoretische wie die experimentelle Verifkation des IR erfolgt mittels Anpassungen an einem
bestehenden Kompressor (Celeroton CT-25-10000.GB).

Fur die theoretische Verifikation werden CFD Simulationen mit und ohne IR durchgefiihrt um den
Einfluss auf das Kennfeld zu analysieren. Die Pumpgrenze wird definiert ab dort wo sich bei einer
Verminderung des Volumenstroms das Druckverhaltnis reduziert statt erhdéht. Da es sich bei der
Pumpgrenze um instationare Ph&nomene handelt, muss die Pumpgrenze zwingend mit einer
experimentellen Verifikation Gberprift werden.

Abbildung 9 zeigt das Resultat der CFD Simulationen. In grau sind die Simulationsresultate mit IR zu
sehen und in schwarz die Resultate ohne IR. Ohne IR wird die Pumpgrenze nach CFD Resultaten bei
2650 I/min und mit IR bei 2150 I/min erreicht (gemass Kriterium sinkendes Druckverhdltnis). Dies
ergibt eine theoretische Verminderung der Pumpgrenze um 25% und damit eine wesentliche
Kennfeldverbreiterung.

2.4 F :
O O MitIR
(7]
2 O
£ 93 O Ohne IR
:f__ts
S 0 ® o
< 2.2
= 8
(@)

2.1

1500 2000 2500 3000 3500
Volumenstrom (I/min)

Abbildung 9: CFD Simulationen von CT-25-10000.GB bei maximaler Drehzahl. Diamanten in rot zeigen die Resultate ohne IR und
Diamanten in schwarz die Resultate mit IR. Die durchgezogene Linie zeigt in der jeweiligen Farbe den Volumenstrom der
Pumpgrenze an.

3.2.3 Experimentelle Verifikation

Abbildung 10 bis Abbildung 12 zeigt den Prifstandsaufbau und das Testobjekt.
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Abbildung 10: Schema des Kompressorprifstands.

Druck- und Temperatur Messpunkte

Abbildung 11: Bild von Eintrittsbereich des Kompressorprifstands.
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Abbildung 12: Bild von Austrittsbereich des Kompressorpriifstands mit eingebautem Kompressor.

Abbildung 13 zeigt die messtechnischen Ergebnisse des Kennfeldbreiten-optimierten Kompressors.
Es werden Messungen mit 2 Systemen dargestellt, die eine unterschiedlich eng eingestellte Tip-
Clearance aufweisen. Die unterschiedlich eingestellte Tip-Clearance ist auf Fertigungstoleranzen
zurtickzufiihren und definiert schlussendlich eine Performance-Bandbreite mit unterschiedlich hohem
Druckverhaltnis, Wirkungsgrad und unterschiedlicher Position der Pumpgrenze. Die Resultate der
Messungen werden in schwarzen und roten Diamanten dargestellt. Zusatzlich zu den Messresultaten
werden die CFD Simulationsresultate dargestellt um sie mit den Messungen vergleichen zu kdnnen.
Als letztes wird noch die analytisch berechnete Kennlinie gestrichelt angezeigt, welche verdeutlicht,
dass die Resultate bei der maximalen Drehzahl dieses Kompressors von 150 krpm simuliert und
gemessen wurden.

Die Messungen ergeben fir diese Drehzahl eine Pumpgrenze von 1950 — 2150 I/min wahrend die
Simulation die Pumpgrenze bei 2150 I/min vorhergesagt hat.
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Abbildung 13: Kompressor mit IR: Mess- und CFD Resultate

Abbildung 14 zeigt den messtechnischen Vergleich der angefahrenen Arbeitspunkten des
Kompressors mit und ohne IR. Mit IR ist die Pumpgrenze bei der maximalen Drehzahl von 150 krpm
bei 1950 — 2150 I/min. Ohne IR liegt die Pumpgrenze bei derselben Drehzahl bei 2550 I/min. Dies
entspricht einer Reduktion von 15 — 25 % des Pump-Volumenstroms durch Verwendung eines IR. Fir
tiefere Drehzahlen liegt die mogliche Reduktion des Pump-Volumenstroms in der gleichen
Grossenordnung.
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Abbildung 14: Vergleich von Kompressorkennlinien des CT-25-10000.GB mit IR (blaue und schwarze Diamanten) und ohne IR (rote
Diamanten)

3.3 Impeller- und Spiralgeh&use-Geometrie flr Baugréssen-optimiertes
System

Die Baugrosse des Gesamtsystems skaliert primar mit dem Impeller-Durchmesser D, und der Wabhl
des Diffusor-Typs sowie dessen Aussendurchmesser D5, zu sehen in Abbildung 1. Des Weiteren hat
die Form der Volute einen Einfluss auf die Baugrdsse, welche sich radial aussen anschliesst.

3.3.1 Einfluss-Analyse Impeller-Durchmesser

Fir ein definiertes Gas mit dem Isentropen Koeffizient y und ein definiertes Druckverhaltnis I,
welches erreicht werden soll und unter Annahme eines bestimmten Wirkungsgrad n und einer
bestimmte Arbeitsziffer ist die Austrittsmachzahl Mu, folgendermassen definiert [12]:
-1

mnr —1
C-D-2a
Die Austrittsmachzahl ist das Verhéltnis von der Schaufelspitzen-Geschwindigkeit u, und Eintritts-
Schallgeschwindigkeit a,, welche durch das Verwendete Gas und die Eintrittstemperatur definiert ist:

Mu,?

u
Muz = _2
a,
Zur Erreichung eines gewinschten Druckverhéltnisses ist bei gegebenem Gas und

Eintrittsbedingungen damit ein bestimmtes u, zu erreichen.

Die Schaufelspitzen-Geschwindigkeit kann mit folgender Formel berechnet werden:
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Uy =a)-%=n-N-D2,
wobei w die Rotationsgeschwindigkeit und N die Drehzahl des Impellers ist. Durch Kombination von
Formel 1,2 und 3 kann folgende Formel fir den Impeller-Durchmesser definiert werden:

a;

D, = .
27N

Da es sich bei a;, y und I1 um Design-Vorgaben handelt, bleiben noch folgende Parameter zur
Bestimmung des Impeller-Durchmessers:

- Drehzahl N: Wahlmdglichkeit innerhalb von min/max-Grenze aufgrund von Aerodynamik,
zusatzliche Limitationen weil grosse Verknupfung mit Gaslager/Motor-Design (fur
Neuentwicklungen)

- Wirkungsgrad n: CFD-Optimierung eines spezifischen Designs (nicht angeschaut in diesem
Projekt)

- Arbeitsziffer A: Aero-Design-Parameter, typisch fur unbeschaufelte Diffusoren ist die
Arbeitsziffer ~0.65, fur beschaufelte Diffusoren ist die Arbeitsziffer ~0.70

90 f

85 // \
"/
o/
65-/ {

0 0.05 0.1
Schluckziffer ¢ (-)

Polytroper Wirkungsgrad (%)

Korrelation Rusch

Abbildung 15: Wirkungsgradkorrelation in Abhangigkeit der Schluckziffer [13].

Wie in Abbildung 15 zu sehen ist, ist der aerodynamische Wirkungsgrad eines Turbokompressors
abhéngig von seiner Schluckziffer. Die Schluckziffer ist ein wesentlicher Parameter, der die Form des
Impellers bestimmt. Dabei ist die Schluckziffer ¢, wie folgt definiert:

m m

b = =
Pe1 Uy Dy* pyme N D,

Woabei p;, die Gaseintrittsdichte und m der Massenstrom ist. Fir Radialverdichter liegt die
Schluckziffer Ublicherweise zwischen 0.02 und 0.1. Daraus ergibt sich bei den gegebenen Gréssen
und unter Verwendung der Formel fiir den Impeller-Durchmesser und der Formel fiir die Schluckziffer



eine untere aerodynamische Drehzahlgrenze von 85 krpm und eine obere aerodynamische
Drehzahlgrenze von 190 krpm fir den zu entwickelnden Verdichter.

Im Folgenden Abschnitt wird eine Sensitivitdtsanalyse dieser 3 Einflussparameter auf den Impeller-
Durchmesser durchgefihrt, wobei immer jeweils 2 Parameter konstant gehalten werden. Abbildung 16
zeigt den Impeller-Durchmesser lber eine variable Drehzahl. Die maximale und minimale Drehzahl
kommt dabei aus den berechneten Drehzahlen, welche eine Schluckziffer von 0.02 respektive 0.1
reprasentieren. Der Wirkungsgrad wird dabei als konstant bei 77 % angenommen und die Analyse
wird fur 3 verschiedene konstante Arbeitsziffern durchgefiihrt. Auf der rechten Seite von Abbildung 16
ist der Impeller-Durchmesser normalisiert mittels Impeller-Durchmesser bei minimaler Drehzahl tiber
eine variable Drehzahl dargestellt. Der Wirkungsgrad (77 %) und die Arbeitsziffer (0.65) wurden dafur
konstant gehalten. Der Impeller-Durchmesser ist bei maximaler Drehzahl noch ungeféhr 45 % von
dem Impeller-Durchmesser bei minimaler Drehzahl.
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Abbildung 16: Sensitivitatsanalyse des Impeller-Durchmessers Uber eine variable Drehzahl. Zusétzlich ist auf der rechten Seite der
Impeller-Durchmesser normalisiert mittels Impeller-Durchmesser bei minimaler Drehzahl (iber eine variable Drehzahl dargestellt.

Abbildung 17 zeigt den Impeller-Durchmesser Uber eine variable Arbeitsziffer. Eine Arbeitsziffer von
0.6- 0.75 ist dabei ein realistischer Bereich fur Turbokompressoren. Der Wirkungsgrad wird dabei als
konstant angenommen und die Analyse wird fir 3 verschiedene konstante Arbeitsziffern durchgefiihrt.
Auf der rechten Seite von Abbildung 17 ist der Impeller-Durchmesser normalisiert mittels Impeller-
Durchmesser bei minimaler Arbeitsziffer Uber eine variable Arbeitsziffer dargestellt. Der Wirkungsgrad
(77 %) und die Drehzahl (170 krpm) wurden dafiir konstant gehalten. Der Impeller-Durchmesser ist bei
maximaler Arbeitsziffer noch ungefahr 89 % von dem Impeller-Durchmesser bei minimaler
Arbeitsziffer.
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Abbildung 17: Sensitivitdtsanalyse des Impeller-Durchmessers lber eine variable Arbeitsziffer. Zusétzlich ist auf der rechten Seite der
Impeller-Durchmesser normalisiert mittels Impeller-Durchmesser bei minimaler Arbeitsziffer Gber eine variable Arbeitsziffer dargestellt.

Abbildung 18 zeigt den Impeller-Durchmesser Uber einen variablen Wirkungsgrad. Die 4 % Differenz
von maximalem zu minimalem Wirkungsgrad ist dabei ein typisches Intervall, auf welches mit
umfangreichen CFD-Optimierungsstudien der Wirkungsgrad beeinflusst und optimiert werden kann.
Die Arbeitsziffer wird dabei als konstant angenommen und die Analyse wird fiir 4 verschiedene
konstante Drehzahlen durchgefiihrt. Auf der rechten Seite von Abbildung 18 ist der Impeller-
Durchmesser normalisiert mittels Impeller-Durchmesser bei minimalem Wirkungsgrad tber einen
variablen Wirkungsgrad dargestellt.. Die Arbeitsziffer (0.65) und die Drehzahl (170 krpm) wurden dafir
konstant gehalten. Der Impeller-Durchmesser ist bei maximalem Wirkungsgrad noch ungeféahr 97 %
von dem Impeller-Durchmesser bei minimalem Wirkungsgrad.
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Abbildung 18: Sensitivitdtsanalyse des Impeller-Durchmessers Uber einen variablen Wirkungsgrad. Zusétzlich ist auf der rechten
Seite der Impeller-Durchmesser normalisiert mittels Impeller-Durchmesser bei minimalem Wirkungsgrad (ber einen variablen
Wirkungsgrad dargestellt.
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Eine Potential-Beurteilung der Parameter bzgl. Baugréssen-Minimierung ergibt folgende
Schlussfolgerungen:

- Das grosstes Potential ist klar durch Drehzahlerhéhung gegeben.

- Es qgibt ein vergleichsweise kleines Potential fir Durchmesserveranderung durch eine variable
Arbeitsziffer.

- Der Wirkungsgrad hat in einem mdglichen Einflussbereich eigentlich keinen Einfluss auf den
Durchmesser. Daher haben umfangreiche CFD-Optimierungsstudien zur Wirkungsgrad-
Optimierung keinen signifikanten Einfluss auf die Maschinenbaugrésse.

3.3.2 Auslegung des baugréssen-optimierten Systems

Der Fokus fiir die Baugréssen-optimierung durch den Impeller-Durchmesser wird auf die Drehzahl
gesetzt. Dies ist nur bei Neuauslegungen anwendbar. Dabei missen zusatzliche Limitationen durch
die Gaslager und den Motor beriicksichtigt werden.

Als zweiter Aspekt wird der in Abschnitt 3.1.2 behandelte Einfluss des Diffusor-Durchmessers
bertcksichtigt und auf einen akzeptablen Wert gesetzt, was den Trade-off von Performance-
Einbussen und Baugréssen-optimierung anbelangt.

Zusatzlich zu der Auslegung mit unbeschaufeltem Diffusor und einer Arbeitsziffer von 0.65 wurden
CFD Simulationen mit beschaufeltem Diffusor und einem Impeller mit erhéhter Arbeitsziffer
durchgefiihrt. Beschaufelte Diffusoren werden Ublicherweise bei erhohter Arbeitsziffer verwendet und
kénnen mit einem kleineren Diffusor-Durchmesser auskommen. Die in diesem Fall reduzierte
Baugrosse rechtfertigt die resultierenden Performance-Einbussen und Kosten nicht, weshalb fur das
hier gebaute baugréssen-optimierte System auf einen beschaufelten Diffusor verzichtet wurde.

3.3.3 Experimentelle Verifikation

Da die Drehzahl massgeblich fur die Baugrossen-Optimierung ist und dies fir ein bestehendes
System nur schwer zu andern ist, wird ein neuer Kompressor entwickelt an dem die Massnahme
umgesetzt und experimentell verifiziert wird. Von der Performance ist der neue Kompressor gut
vergleichbar mit dem bisherigen Kompressor, wie man in Abbildung 19 sehen kann. Die in grau
dargestellten Kennlinien des baugrdssen-optimierten Systems wurden mittels CFD Simulationen
verifiziert.
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Abbildung 19: Berechneter Performance-Vergleich baugréssen-optimiertes System (grau) VS CT-25-10000.GB (blau)

Es ist durch die in Tabelle 3 angegebenen Hauptmasse Klar ersichtlich, dass der baugrossen-
optimierte Kompressor deutlich kleiner ist. Die Aussenkontur des Kompressors wird von vielen
weiteren Merkmalen beeinflusst als nur von aerodynamischen Bauteilen und vom Strémungskanal,
wie zum Beispiel von der Verschraubung des Spiralgehéuses. Deshalb wird fur einen fairen Vergleich
in Tabelle 3 zusatzlich der aerodynamische Aussendurchmesser angegeben, welcher fir den von der
Volute bendétigte Aussendurchmesser steht und somit als Mass flir eine aerodynamische Baugréssen-
optimierung verwendet werden kann. Alle Hauptmasse kénnen trotz mindestens gleichbleibender
Performance deutlich reduziert werden.

Die experimentelle Verifikation der theoretischen Performance (Wirkungsgrad, Kennfeldabdeckung) ist
im gleichen Testsetup wie in 3.2.3 beschrieben geplant, bei Erstellung dieses Berichtes aber noch
nicht abgeschlossen.

CT-25-10000.GB Baugrdssen-optimiertes
System
Aussenkontur (Breite x Hhe) 154 x 192 mm 141 x 174 mm
Lange 311 mm 244 mm
Impeller Durchmesser D2 47 mm 44 mm
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Diffusor Durchmesser D3 110 mm 83.6 mm

Aerodynamischer 128 mm 106 mm
Aussendurchmesser

Tabelle 3: Vergleich der Hauptmasse zwischen baugréssen-optimiertem System und dem CT-25-10000.GB. Der aerodynamische
Aussendurchmesser steht fur den von der Volute bendétigte Durchmesser.

4 Diskussion der Ergebnisse und Schlussfolgerung

Die neuen, in diesem Bericht beschriebenen spezifischen Tools erlauben eine experimentelle
Bestimmung und damit eindeutige Quantifizierung der Pumpgrenze einerseits, und die Quantifizierung
des Einflusses des Diffusor-Durchmessers auf die Performance. Die Tools erlauben damit die
Entwicklung und experimentelle Verifikation von Kennfeldbreiten-optimierten und baugrossen-
optimierten Kompressoren.

Anhand eines Fallbeispiels kann ein Vergleich zwischen einem Standard-Kompressor und einem
Kennfeldbreiten-optimiertem System erstellt werden. Durch die Verwendung eines IR zur Kennfeld-
verbreiterung konnte die Pumpgrenze bei maximaler Drehzahl um 15 — 25 % nach links verschoben
werden. Dabei stimmen die Tools gut mit den Messresultaten tiberein. Durch diese Kennfeld-
Verbreiterung ist der Turbo-Kompressor wesentlich attraktiver fir den Brennstoffzellen-Markt. In
Anbetracht des Nutzens sind die Kosten fur die Umsetzung des IR sehr tief.

In einem zweiten Fallbeispiel kann ein Vergleich zwischen einem Standard-Kompressor und einem
baugrdssen-optimierten System erstellt werden. Durch die Erhéhung der Drehzahl und einer
Reduktion des Verhaltnisses von Diffusor- zu Impeller-Durchmesser kann ein Kompressor trotz leicht
hoherer Performance (Kennfeldabdeckung, Wirkungsgrad) wesentlich kleiner ausgefihrt werden.
Spezifisch die aerodynamische Baugrdsse kann um 20 % reduziert werden. Durch diese Baugréssen-
Optimierung ist der Turbo-Kompressor wesentlich attraktiver fir den Brennstoffzellen-Markt.

4.1 Nachste Schritte nach Projektabschluss

Als nachster Schritt ist die Umsetzung der Resultate dieses Projektes in Produktentwicklungen und
Zusammenarbeiten mit geplant. Spezifisch soll der baugréssen-optimierte Kompressor aufgebaut und
als Gesamtsystem experimentell verifiziert werden, und alle weiteren Produkte sollen mit einem IR zur
Kennfeldverbreiterung ausgestattet werden. Zudem sollen die Auslegungs- und Messtools die in
diesem Projekt entwickelt wurden in weiteren Forschungs- und Entwicklungszusammenarbeiten
eingesetzt werden, spezifisch der Forschungszusammenarbeit «Compressor system building blocks»
mit Swiss Hydrogen.

4.2 Allgemeine Erkenntnisse und Grundlagen

Durch dieses Projekt konnten die allgemeinen Erkenntnisse und Grundlagen geméss Tabelle 4
gewonnen werden.

Bereich Erkenntnis / Grundlage Zielpersonen
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verbreiterung

Kennfeldverbreiterung

Spezifische Durch spezifische Messtools basierend auf Systemintegratoren +

Messtools Druckmessungen oder Drehzahlmessungen kann die Entwickler von Turbo
Pumpgrenze von Turbokompressoren messtechnisch Kompressoren +
detektiert und quantifiziert werden. Brennstoffzellen-

Kunden

Turbo Grundlagen von Turbo Kompressoren, der Systemintegratoren

Kompressor aerodynamischen Performance und der Méglichkeiten

Grundlagen und Limiten der Kennfeldverbreiterung und
Baugréssenoptimierung

Kennfeld- Zusammenstellung der Massnahmen zur Entwickler von Turbo

Kompressoren

Kennfeld-
verbreiterung

Durch die Massnahme Inlet Recirculation kann die
Pumpgrenze um 15-25% gesenkt werden und damit
eine Verbreiterung des Kennfeldes erreicht werden,
und damit ein grésserer Bereich an Betriebpunkten mit
dem gleichen Kompressorsystem abgedeckt werden.

Systemintegratoren +
Entwickler von Turbo
Kompressoren

gleichbleibender Performance (Kennfeldabdeckung,
Wirkungsgrad). Konkret anhand eines Fallbeispiels:
Eine Drehzahlerh6hung von 150 auf 170 krpm
verringert die Baugrosse um 20%.

Spezifische Zusammenstellung der Theorie zur Abschéatzung der Forscher und Entwickler

Auslegungs- Anderung der aerodynamischen Performance durch im Bereich Turbo

tools Anpassungen an Impellerbaugrésse, Kompressoren
Diffusorbaugrosse, und Drehzahlanderung.

Baugrossen- Durch eine Drehzahlerh6hung kann die Baugrosse Systemintegratoren +

optimierung eines Kompressors verkleinert werden bei Entwickler von Turbo

Kompressoren

Tabelle 4: Allgemeine Erkenntnisse.
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