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Einleitung

Radialventilatoren finden in weiten Bereichen der In-
dustrie und HVAC (Heating, Ventilation & Air Con-
ditioning ) - Branche Anwendung. Einen guten Kom-
promiss zwischen Arbeitsvermögen und Betriebsgeräusch
bietet die Bauart der Trommelläuferventilatoren. Die-
se weisen, aufgrund der vorwärts gekrümmten Schau-
feln und der damit verbundenen stark turbulenten Ro-
tordurchströmung, ein angenehmes breitbandiges Be-
triebsgeräusch auf. Ihr größter Nachteil ist der da-
mit verbundene, niedrigere erreichbare Wirkungsgrad im
Vergleich zu anderen Bauarten. Radialventilatoren mit
rückwärts gekrümmten Schaufeln können aus fluiddyna-
mischen Gründen höhere Wirkungsgrade erreichen, da
die Strömung weniger Ablöse- und Rezirkulationsgebiete
aufweist. Als für die Anwendung im Hausgerätebereich
negativ erweisen sich das deutlich tonaler geprägte Be-
triebsgeräusch und die bauartbedingt höhere Antriebs-
drehzahl, welche die Gesamtschallabstrahlung erhöhen
und zusätzlich unangenehmer machen. Moderne Haus-
haltsgeräte arbeiten aus diesen Gründen in der Regel mit
Trommelläuferventilatoren.

Im Rahmen des vom Bundesministerium für Bildung
und Forschung (BMBF) geförderten Projektes HELNoi-
se (High Efficiency Low Noise Heatpump Dryer - FKZ
13FH014PA5) soll eine neue Ventilatorgeneration mit
hoher Effizienz und niedrigem Betriebsgeräusch für den
Einsatz in Wärmepumpentrocknern entwickelt und er-
probt werden. Dazu wird der in [1],[2] ausgelegte Re-
ferenzventilator mit rückwärts gekrümmten Schaufeln
auf einen für Haushaltsgeräte üblichen Betriebspunkt
angepasst, gefertigt und experimentell sowie numerisch
untersucht. Es wird eine Kopplung aus Numerischer
Strömungssimulation (CFD - Computational Fluid Dy-
namics) und Numerischer Aeroakustik (CAA - Compu-
tational Aeroacoustics) verwendet, um Zeit- und Kosten-
aufwand für den Bau von Prototypen zu minimieren. In
dieser Arbeit werden erste vorläufige Ergebnisse zur ex-
perimentellen Untersuchung der Aerodynamik und Ae-
roakustik des Referenzventilators vorgestellt und Verglei-
che zu den numerischen Simulationen gezeigt.

Experimenteller Aufbau

Der im Projekt untersuchte Ventilator wurde nach den
Bemessungsrichtlinien von L. Bommes und D. Reinartz
[3] und in Anlehnung an I. Horvat und F. Kameier

[4] für die Anwendung in Haushaltsgeräten ausgelegt.
Diese zielen bereits auf einen guten Kompromiss zwi-
schen Wirkungsgrad sowie Betriebsgeräusch ab, welches
die zwei wichtigsten Parameter bei der Konstruktion
dieses Ventilators sind. Hinsichtlich der Anwendung in
Wärmepumpentrocknern und anderen Haushaltsgeräten,
ergeben sich weiterhin Einschränkungen bezüglich der
Antriebsdrehzahl, den Abmessungen des Ventilators und
Spiralgehäuses sowie der günstigen Fertigbarkeit, wel-
che zu berücksichtigen sind. Abbildung 1 zeigt den im
Rapid Prototyping Verfahren an der HTW Berlin ge-
fertigten Referenzventilator mit dazugehörigem Spiral-
gehäuse. Der für die experimentellen Untersuchungen ge-
nutzte Prüfstand ist in einer projektbegleitenden Ab-
schlussarbeit konzipiert und konstruiert worden [5]. Um
eine bessere Zugänglichkeit für laser-optische Messungen
wie LDV (Laser Doppler Velocimetry) oder PIV (Particle
Image Velocimetry) zu ermöglichen und die nötigen An-
triebsdrehzahlen im Laboraufbau zu verringern, wurde
der Referenzventilator bei konstanter Umfangsgeschwin-
digkeit mit Hilfe der Affinitätsgesetze skaliert. Die Kenn-
zahlen des Ventilators sind:

• σ = 0, 40 Schnelllaufzahl

• ϕ = 0, 13 Lieferzahl

• ψ = 0, 90 Druckzahl

Abbildung 1: Referenzventilator mit Spiralgehäuse ohne
Einlaufdüse und Gehäusefront. Der Prüfstand ist modular
aufgebaut, sodass Gehäusebreite, Zungen- sowie Einlassgeo-
metrie und andere Parameter variiert werden können.



Die aerodynamischen Untersuchungen werden an einem
Kammerprüfstand nach DIN EN ISO 5801 durchgeführt.
Für die aeroakustischen Untersuchungen wird das Ka-
nalverfahren nach DIN EN ISO 5136 [6] genutzt. Mit
diesem wird der auslassseitige Kanalschallleistungspe-
gel mit Hilfe von drei Klasse 1 Mikrofonen bestimmt.
Zur Minderung der durch Turbulenz verursachten Druck-
schwankungen an der Mikrofonmembran werden diese
mit Schlitzrohrsonden ausgestattet. Die in [6] vorge-
schriebene Frequenzgangkorrektur C2 sowie die Richt-
charakteristika der Schlitzrohrsonden wurden im aku-
stischen Freifeld an der Beuth Hochschule für Tech-
nik Berlin bestimmt. Zur Signalverarbeitung wird das
Softwarepaket Samurai der Firma Sinus Messtechnik
GmbH genutzt. Damit sind neben der Bestimmung des
Kanalauslassschallleistungspegels auch Echtzeitanalysen
des Schmalbandspektrums möglich. Abbildung 2 zeigt
den Messaufbau im Halbfreifeldraum der HTW Berlin.
Der Messkanal endet in einem nach Konstruktionsvor-
schlägen in [6] gefertigten, reflexionsarmen Abschluss au-
ßerhalb des Messraumes.

Abbildung 2: Messaufbau für die akustischen Messung mit-
tels Kanalverfahren nach DIN EN ISO 5136. Der reflexions-
arme Kanalabschluss befindet sich außerhalb des Messrau-
mes. Gehäusefront und Einlaufdüse werden für die Messungen
montiert.

Numerische Simulationen

Mit Hilfe der kompressiblen Navier-Stokes Gleichun-
gen können sämtliche aerodynamischen sowie aeroaku-
stischen Vorgänge genau beschrieben werden. Da die di-
rekte Lösung der Navier-Stokes Gleichungen einen enor-
men Anspruch an die räumliche sowie zeitliche Diskreti-
sierung des Strömungsfeldes stellt, ist dieser Ansatz für
in der Technik übliche Reynoldszahlbereiche nicht an-
wendbar. Aus diesem Grund kommen in der Regel Tur-
bulenzmodelle wie die Large Eddy Simulation (LES) oder
unterschiedliche Detached Eddy Simulation (DES) - Mo-
delle zum Einsatz. Da sich die Längen- und Zeitska-
len der aerodynamischen und akustischen Variablen um
viele Größenordnungen unterscheiden können, bietet es
sich an, das Strömungsgebiet in unterschiedliche Berei-

che zu trennen um den Rechenaufwand weiter zu senken.
Solch ein hybrider Ansatz aus einer Verbindung von CFD
und CAA wird in dieser Arbeit verwendet. Die Bereiche
des Rotors und Spiralgehäuses in denen die aerodyna-
mischen Druckschwankungen zur akustischen Schallent-
stehung führen, werden mittels skalenauflösender Simu-
lationen berechnet. Dazu wird das Stress-Blended Ed-
dy Simulation (SBES) - Modell aus dem Programm-
paket CFX der Firma Ansys genutzt. Im Bereich des
Auslasskanals findet im wesentlichen die Ausbreitung
in das akustische Fernfeld statt. Da die Schallausbrei-
tung auf größeren Längenskalen stattfindet und der Ener-
gieaustausch der sehr kleinen akustischen Druckschwan-
kungen mit der überlagerten Hauptströmung in vielen
Fällen vernachlässigt werden kann, können in diesem
Bereich verschiedene vereinfachte Ansätze auf deutlich
gröberen numerischen Gittern genutzt werden. Die aku-
stischen Simulationen im Auslasskanal erfolgen mit Hil-
fe des Programms COMSOL Multiphysics. Dabei wird
mittels Finiter Elemente Methode (FEM) die Helmholtz-
Gleichung (1)

∇2p+ k2p = 0 (1)

im interessierenden Frequenzbereich gelöst und da-
mit die Schallausbreitung bis zu den Mikrofonpositio-
nen bestimmt. Als Eingangsgröße dienen die in der
CFD berechneten Druckschwankungen im Frequenzbe-
reich auf unterschiedlichen permeablen Ebenen innerhalb
des Strömungsgebietes. Abbildung 3 zeigt die genutz-
ten Modelle der CFD und der CAA. Der Bereich der
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Abbildung 3: Darstellung der Modelle für CFD und CAA Si-
mulationen. Der Datenaustausch erfolgt auf unterschiedlichen
permeablen Ebenen senkrecht zur Haupströmungsrichtung.

Schallentstehung wird mit unstrukturierten Tetraeder-
Netzen diskretisiert. Als räumliches Diskretisierungsver-
fahren dient ein dynamischer Ansatz aus einer Verbin-
dung von Aufwind- und Zentralem Differenzenverfahren
mit einer Genauigkeit 2. Ordnung. Die zeitliche Diskreti-
sierung wird mittels Rückwärts-Euler-Verfahren 2. Ord-
nung (Implizites Euler-Verfahren) realisiert [7]. Abbil-
dung 4 zeigt das numerische Gitter im Bereich des Ro-
tors und der Einlaufdüse. Das Gitter besteht im Bereich
der Schallentstehung aus etwa 36 Millionen Knoten. Der
Auslassbereich dient innerhalb des CFD Gebietes zur
Stabilisation der Simulation und Unterdrückung von nu-



Abbildung 4: Numerisches Gitter bestehend aus Tetraeder-
und Prismenzellen auf einer Schnittebene mittig durch Rotor
und Einlaufdüse. Die Grenzschicht wird mit Y + ≈ 1 aufgelöst.

merischen Reflexionen, welche durch die Auslassrandbe-
dingung entstehen. Um Reflexionen in den Bereich der
Schallentstehung zu vermeiden, wird der Auslassbereich
mit einem sehr grob werdenden strukturiertem Gitter,
bestehend aus etwa 2 Millionen Knoten, in Richtung
Auslass versehen. Einfallende Schallwellen werden so un-
zureichend aufgelöst und Reflexionen vermindert. Der
Zeitschritt für die CFD Simulationen beträgt 0, 5◦ Ro-
torumdrehungen. Für die akustischen Simulationen mit
COMSOL werden ebenfalls unstrukturierte Tetraedergit-
ter mit maximalen Kantenlängen < 0,015 m verwendet.
Das entspricht etwa einer Auflösung mit 11 Elementen
pro Wellenlänge bei einer Frequenz von 2000 Hz.

Ergebnisse

Die aerodynamischen Ergebnisse sind in Abbildung 5
zusammengefasst. Die Kennlinien wurden am Kammer-
prüfstand bei Nenndrehzahl aufgenommen und sind mit
Hilfe dimensionsloser Kennzahlen aufgetragen. Die Er-
gebnisse des Druckaufbaus, des Rotordrehmomentes und
der sich daraus ergebende (statische oder auch freiausbla-
sende) Wirkungsgrad der beschriebenen SBES Simulati-
on sind zum Vergleich dargestellt. Druckaufbau und Lei-
stungsaufnahme werden von der Simulation wie erwartet
gut abgebildet, wobei das Drehmoment leicht zu nied-
rig bestimmt wird. Dies ist üblicherweise der Fall, da in
der CFD Simulation Reibungsverluste, Rotorunwuchten
u. Ä. vernachlässigt werden. Der statische Wirkungsgrad
ergibt sich im Bestpunkt zu etwa 70 % im experimentel-
len Aufbau und zu etwa 74 % in der Simulation. Die Ab-
weichung zwischen Bestpunkt und Auslegungspunkt des
Ventilators (gemeint ist die Abweichung auf der x-Achse
also der Lieferzahl - nicht die Abweichung des Wirkungs-
grades) zeigt, dass bei weiteren iterativen Auslegungs-
schritten eine Wirkungsgradsteigerung zu erwarten ist.

Die Ergebnisse der CFD Simulationen können bereits
einen ersten Hinweis auf Gebiete hoher Schallabstrah-
lung geben. Die Rotor-Stator Interaktion stellt eine der
Hauptschallquellen bei Radialventilatoren dar. Die kon-

Abbildung 5: Kennlinien des Referenzventilators bei Nenn-
drehzahl mittels dimensionsloser Kennzahlen. Vergleich zwi-
schen experimentellen Werten am Kammerprüfstand und
SBES Simulation im Betriebspunkt des Ventilators.

tinuierliche Wechselwirkung des turbulenten Nachlaufes
der Rotorschaufeln mit der Gehäusezunge, führt zu einer
ausgeprägten tonalen Schallabstrahlung bei der Blattfol-
gefrequenz (engl. Blade Passing Frequency BPF) und de-
ren Harmonischen. Die BPF ergibt sich aus dem Pro-
dukt von Rotordrehzahl und Schaufelanzahl. Neben der
Rotor-Stator Interaktion haben Untersuchungen den Be-
reich des Düsenspalts als eine weitere dominante Schall-
quelle identifiziert [4]. Auch hier führen Wechseldrücke
auf den schallharten Oberfläche zu einer Schallabstrah-
lung mit Dipol-Charakter. Abbildung 6 zeigt die mo-
mentane Wechseldruckbeaufschlagung im Bereich des
Düsenspalts. Diese Ergibt sich aus Gleichung (2)

p′ = p− p (2)

Wobei p den Momentandruck und p den zeitlich gemit-
telten Druck darstellen. Die akustischen Messungen erge-
ben einen unbewerteten Ausblaskanalschallleistungspegel
nach [6] in den Terzbändern von 50-5000 Hz von etwa 84
dB welcher sich A-bewertet zu etwa 75 dB(A) ergibt.
Die Schallleistungspegel ergeben sich aus den Mittelwer-
ten mehrerer Messreihen bestehend aus jeweils 10 Einzel-
messungen über je 35 Sekunden. Abbildung 7 zeigt eine
erste Gegenüberstellung der Schalldruckpegel aus dem
experimentellen Aufbau und der FEM von zwei unter-



Abbildung 6: Darstellung der momentanen Druckschwan-
kungen auf der Deckscheibe des Rotors und den Schaufelein-
trittskanten. Schnitt durch den Rotor - Einlaufdüse nicht dar-
gestellt.

schiedlichen Exportebenen. Dargestellt ist das Schmal-
bandspektrum bis zur Grenzfrequenz ebener Wellen im
Messkanal bei etwa 1170 Hz. Der unbewertete Schall-

Grenzfrequenz ebener 
Wellen im Messkanal

Frequenz in Hz

S
c
h
a
ll
d
ru

c
k
p
e
g
e
l 
in

 d
B

BPF

1. Harmonische

Abbildung 7: Schmalbandspektrum des Referenzventilators
bis zur Grenzfrequenz ebener Wellen im Messkanal bei etwa
1170 Hz. Gegenüberstellung der experimentell und numerisch
bestimmten Schalldruckpegel.

druckpegel bei der BPF von 429 Hz beträgt im Mes-
saufbau etwa 90,4 dB. Die Simulationen ergeben un-
terschiedliche Schalldruckpegel bei der BPF je nach-
dem, wie weit die Ebene des Datenaustausches vom Ro-
tor entfernt ist. Mit der Exportebene dichter am Rotor
(y=0,2 m) beträgt der Schalldruckpegel bei der BPF
etwa 84,5 dB. Liegt die Exportebene weiter entfernt
(y=0,4 m), beträgt der Schalldruckpegel bei der BPF et-
wa 92,0 dB. Die Abweichung kann durch die tubulenteren
Strömungsverhältnisse im Bereich des Rotors begründet
sein, wo die Lösung der homogenen Wellengleichung nur
eine unzureichende Näherung darstellt. Die qualitative
Übereinstimmung bis zur Grenzfrequenz des Messkanals
ist bei beiden Ebenen gut.

Ausblick

Im weiteren Projektverlauf sollen vor allem die ae-
roakustischen Eigenschaften des Ventilators verbessert
und deren Einfluss auf den Wirkungsgrad untersucht
werden. Schwerpunkte bei der Optimierung sind die
Gehäusezunge und der Düsenspalt als Hauptschallquel-
len. Des Weiteren werden die numerischen Simulatio-
nen weiter verbessert. Der Einfluss der Lage der Ex-
portebenen sowie der Machzahl nah am Rotor [8] sind
Gegenstand derzeitiger Untersuchungen. Im folgenden
soll die Helmholtz-Gleichung um den Lighthill’schen
Spannungstensor Tij (T̃ij Fourier-transformiert) erwei-
tert werden, wodurch Schallquellen mit quadrupolcha-
rakter berücksichtigt werden. Gleichung (1) ergibt sich
damit zur Lighthill-Gleichung im Frequenzbereich (3)

∇2p+ k2p =
∂T̃ij
∂xi∂xj

(3)
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te der Akustik - DAGA 2010 (2010), 297-298
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