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Einleitung

Die hohen Drehzahlen eines Abgasturboladers im Be-
reich von 110000 rpm bis 190000 rpm führen zu star-
ken tonalen Schallabstrahlungen oberhalb von 500Hz,
welche von Menschen als störend und unangenehm
empfunden werden [1]. Diese können dabei einerseits
auf drehzahlunabhängigen Phänomenen, wie Resonan-
zen bzw. Körperschall, als auch auf drehzahlabhängigen
Merkmalen beruhen. Letztere resultieren u.a. aus der
fertigungsbedingten Restunwucht des Laders oder aus
Rotor-Stator-Interaktionen, der sogenannten Blattfolge-
frequenz. Deshalb ist es Ziel dieser Arbeit die drehzahl-
abhängigen verdichterseitigen Strömungsgeräusche eines
Abgasturboladers mittels numerischer Simulation zu be-
rechnen und somit einen Algorithmus zu entwickeln, der
es ermöglicht den gesamten Ablauf von der Auslegung des
Verdichterlaufrades mit passendem Spiralgehäuse über
stationäre und instationäre Strömungssimulationen bis
zur Berechnung der Schallabstrahlung zu durchlaufen.
Die so gewonnen Ergebnisse werden abschließen mit ex-
perimentellen Werten verglichen.

Auslegung des Verdichterlaufrades

Die Auslegung des Verdichterlaufrades erfolgte mittels
eines am Lehrstuhl für Prozessmaschinen und Anlagen-
technik entwickelten in-house Codes. Hierfür wurden
die Auslegungsparameter nach Tabelle 1 einbezogen.
Zusätzlich wurde eine drallfreie Zuströmung angenom-
men.

Tabelle 1: Auslegungsparameter

Parameter Wert

Massenstrom in kg/s 0,11
Druckverhältnis 2
Laufradaußendurchmesser in mm 46
Umfangsgeschwindigkeit in m/s 400

Die Festlegung des Strömungskanals basiert dabei auf der
Bestimmung der Meridianstromlinien (MSL). Die äußere
und innerer MSL, die sogenannten Meridianschnittkon-
turen, entsprechen Trag- bzw. Deckscheibe des Lauf-
rades und müssen vorgegeben werden. Um einen ho-
he Laufradwirkungsgrad zu erreichen, ist ein stetiger
Querschnittsverlauf ohne Krümmungssprünge notwen-
dig. Kleine Krümmungsradien müssen vermieden wer-
den. Zur Berechnung der MSL wird die Bewegungs-
gleichung innerhalb des Strömungskanals für eine Mas-
seteilchen bestimmt. Für die Auslegung der Laufrad-

schaufeln wird eine schaufelkongruente Strömung ange-
nommen. Zusätzlich werden die Schaufeln als unend-
lich dünn angesehen. Über die Geschwindigkeitsdrei-
ecke am Ein- und Austritt erfolgte somit die Festle-
gung des Schaufelverlauf entlang der MSL. Für die wei-
teren Strömungssimulationen wurden die Schaufeldicke
nachträglich auf 0, 01mm erhöht.

Auslegung des Sprialgehäuses

Die Auslegung des Spiralgehäuses zur Abführung der
Stromung am Laufradaustritt erfolgte auf Grundlage
der Drallkonstanz. Das Produkt der Umfangskomponen-
te der Absolutgeschwindigkeit cu und dem Laufradius r
bleibt somit an jedem Punkt im Gehäuse konstant (vgl.
Gleichung 1).

cu r = konst. = k (1)

Desweiteren kann der Volumenstrom V̇ϕ, der durch
den Schnitt eines Winkels ϕ fließt, für jede beliebi-
ge Gehäuseform über das Integral des Flächenstreifens
df = b dr und der Umfangskomponente der Absolutge-
schwindigkeit cu berechnet werden (vgl. Gleichung 2). R
und r5 stellen dabei den Außen- bzw. Innenradius des
Laufrades dar.

V̇ϕ =

R∫

r5

df cu =

R∫

r5

k

r
b dr (2)

Bezogen auf der Gesamtvolumenstrom V̇ folgt die Be-
stimmung der Winkel ϕ in Abhängigkeit des Radius r.

ϕ =
360◦ k
V̇

R∫

r5

k

r
b dr (3)

Nach Abdelmadjid et al. [2] können Wirkungsgrad und
Druckverhältnis einer Turbomaschine deutlich erhöht
werden, wenn anstelle eines allgemein verwendeten Kreis-
querschnitts eine Kombination aus Halbkreis- und Recht-
eckquerschnitt nach Abbildung 1 verwendet wird. Durch
Anwenden diese Querschnitts auf Gleichung 3 und Lösen
des Integrals kann der Radius r des Spiralgehäuses inte-
rativ in Abhängigkeit des Winkels ϕ bestimmt werden.
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Abbildung 1: Querschnittsform des Spiralgehäuses

Aufteilung des Strömungsgebiets

Das Simulationsgebiet setzte sich aus einem Einlassbe-
reich vor dem Eintritt in den Verdichter, dem Rota-
tionsbereich mit Laufrad, Trag- und Verdichtergehäuse
und einem Auslassbereich am Laufradaustritt mit Spiral-
gehäuse und Auslaufstrecke zusammen (vgl. Abbildung
2).

Abbildung 2: Aufteilung des Strömungsgebiets

Der Einlassbereich wurde so gewählt, dass in die-
sem näherungsweise Freifeldbedingungen angenommen
werden können. Zusätzlich kamen bei instationären
Strömungssimulationen nichtreflektierende Randbedin-
gungen zum Einsatz, um ein unphysikalisches Aufschwin-
gen an den Randbedingungen der vom Laufrad zurück
in den Einlassbereich gerichten der Druckterme ab-
zudämpfen. Im Auslassbereich befindet sich eine Drossel-
strecke. Als Randbedingungen wurde sowohl am Einlass
als auch am Auslass Umgebungsdruck vorgegeben.

Stationäre Berechnung des Kennfelds

Mittels stationärer Strömungssimulation erfolgte die Be-
rechnung des Kennfelds des Verdichters für verschiede-
ne Drehzahlen durch Variation des Drosselkoeffizienten
der Drosselstrecke im Auslassbereich. Als Turbulenzmo-
dell wurde das Shear-Stress-Transport (SST) verwendet
[4]. Die Knotenzahl des Strömungsgebiets betrug 1, 6·107
Knoten. Abbildung 3 zeigt, dass das Totaldruckverhältnis
mit steigender Drehzahl ansteigt. Innerhalb einer Kenn-
linie steigt das Verhältnis mit abnehmenden Massen-
strom bzw. Erhöhung des Drosselkoeffizienten bis zu ei-
nem lokalen Maximum an. Zwischen diesem und dem
darauffolgendem Drosselzustand kann die Pumpgrenze
angenähert werden. Die Grenze bezeichnet den Übergang
von stabilen zu instabilen Betriebszuständen, dem soge-
nannten Pumpen. In diesem instationären Bereich ist der

Abbildung 3: Stationäres Kennfeld des Verdichters

Abbildung 4: Verlauf der Stromlinien im Laufrad im unge-
drosselten (links) und gedrosselten (rechts) Betriebszustand

Massenstrom so gering, dass es zu Strömungsablösungen
an den Schaufeln kommt (vgl. Abbildung 4). Somit kann
im Verdichter kein Druck mehr aufgebaut werden. Folg-
lich kommt es zu einen Druckausgleich zwischen Druck-
und Saugseite der Schaufeln, in dem Luft zurück in den
Einlassbereich strömt (vgl. Abbildung 5). Anschließend
steigt der Druck über den Verdichter wieder an, bis es
zur erneuten Ablösung der Strömung kommt. Dieser os-
zillierende Vorgang wird als Pumpen bezeichnet.

Abbildung 5: Verlauf der Strömungsgeschwindigkeit im
Meridianschnitt im ungedrosselten (links) und gedrosselten
(rechts) Betriebszustand
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Berechnung der Schallabstrahlung

Die Berechnung der Schallabstrahlung erfolgte mit-
tels eines hybriden Verfahrens. Zu Beginn wur-
den die Strömungsgrößen über eine instationäre
Strömungssimlation am Auslegungspunkt unter Verwen-
dung des Scale-Adaptive-Simulation-SST (SAS-SST)
Turbulenzmodells [4] bestimmt. Die Zeitschrittwei-
te betrug 1, 6 · 106 s, die simulierte Realzeit 0,01 s.
Anschließend wurden die Strömungsgrößen auf die In-
tegrationsflächen im Einlassbereich interpoliert. Mittels

Abbildung 6: Stationäres Kennfeld des Verdichters

der Ffowcs-Williams und Hawkings (FW-H) Methode
erfolgte die Bestimmung der akustischen Quellterme
auf der Integrationsfläche [5]. Die Schallausbreitung
konnte schließlich über die Green’scher Funktion be-
rechnet werden. An einer Mikrofonposition mit einem
Abstand von einem Meter zum Verdichter wurden
die Drucksignale ausgewertet. Bei der Berechnung der
Schallabstrahlung ist die Lage der Integrationsfläche
über die die Gleichung berechnet wird, entscheidend.
Ist die Integrationsfläche zu weit von den akustischen
Quelltermen entfernt, spielt numerische Dämpfung,
gerade bei der Verwendung des SST-SAS-Modells eine
wichtige Rolle. Wird die Integrationsfläche jedoch
turbulent durchströmt (vor allem hohe Gradienten im
Turbulenzgrad sind zu vermeiden), oder ist sie zu hohen
hydrodynamischen Druckschwankungen ausgesetzt, wird
die Akustikberechnung verfälscht. In den meisten Fällen
kann man daher die Integrationsfläche nicht beliebig
nahe an die Quellterme annähern. Deshalb erfolgte
die Berechnung für zwei verschiedene Flächen, sodass
vergleichbare Ergebnisse entstehen und die optimale
Position bestimmt werden kann. Die beiden Flächen
befinden sich orthogonal zur Meridianströmungsrichtung
im Abstand von 55 bzw. 90mm zum Laufrad (vgl. Abbil-
dung 6). Das Frequenzspektrum der Akustiksimulation
ist in Abbildung 7 aufgetragen. Die Kurven der beiden
Integrationsflächen stimmen gut überein. Lediglich
im hochfrequenten Bereich fällt der Schalldruckpegel
bei Fläche 2 größer aus. Dies ist besonders bei der
Blattfolgefrequenz (Position 5) zu beobachten. Dies
ist ein Hinweis, dass sich die Integrationsfläche 2 zu
nahe am Verdichter und damit im Einflussbereich der
hydrodynamischen Drücke befindet. Die Betrachtung
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Abbildung 7: Frequenzspektrum der Akustiksimulation

der tonalen Komponenten des Frequenzspektrums zeigt
einen Peak bei einer Frequenz von 2760Hz (Position 2).
Da die Akustik für eine reale Betriebszeit von 0, 01 s
berechnet wurde, beträgt die Ungenauigkeit der Berech-
nungsergebnisse mindesten ±50Hz. Folglich liegt dieser
Peak im Bereich der Drehzahl von 2770Hz. Zudem sind
weitere Peaks an Position 1, 3 und 4 erkennbar, die der
halben bzw. zweiten und vierten Höherharmonischen
entsprechen.

Experimentelle Bestimmung der Schallab-
strahlung

Zur experimentelle Bestimmung der Schallabstrahlung
wurde der Ansaugstutzen des Verdichters eines Turbo-
laders an einen Akustikraum angeschlossen (vgl. Abbil-
dung 8). Der Betrieb des Turboladers erfolgte an einem
mit Druckluft betriebenen Kaltgasprüfstand. Über ein
1/2“ Freifeldmikrofon im Abstand von einem Meter zum
Verdichter (äquivalent zur Simulation) wurde die Schall-
abstrahlung gemessen.

Abbildung 8: Versuchsaufbau zur experimentellen Bestim-
mung der Schallabstrahlung

Das experimentell bestimmte und die simulierten Fre-
quenzspektren der Schallabstrahlung sind in Abbildung 9
gegenübergestellt. In einem Bereich von 2 bis 3 kHz stim-
men Messung und Simulation überein. Auch die Blatt-
folgefrequenz ist in allen Kurven gut zu erkennen. In
den übrigen Frequenzbereichen unterschätzt die Simula-
tion jedoch den gemessenen Schalldruckpegel. Dabei gilt
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Abbildung 9: Vergleich des Frequenzspektrums zwischen
Messung und Simulation

es zu berücksichtigt, dass in die Akustikberechnung le-
diglich der Luftschall in Form von Strömungsgeräuschen
in die Akustikberechnung mit eingehen. Die eingangs
erwähnten Schalleinflüsse eines realen Abgasturboladers,
wie Körperschall, oder Geräuschentstehung aufgrund
fertigungsbedingter Unwucht der Welle werden jedoch
bei der Simulation, im Gegensatz zur Messung, nicht
berücksichtigt. Dennoch ist es mit dieser Vorgehensweise
möglich eine Abschätzung der verdichterseitigen Schall-
abstrahlung eines Abgasturboladers durchzuführen und
dabei den gesamten Arbeitsablauf, von der Auslegung
des Laufrades mit passendem Spiralgehäuse über die sta-
tionäre und instationäre Simulation des Kennfeldes, zur
Berechnung der Schallabstrahlung zu durchlaufen.

Zusammenfassung

Es wurde die numerische Simulation der verdichtersei-
tigen Schallabstrahlung für einen Abgasturbolader ge-
zeigt. Dabei wurde ein Algorithmus entwickelt, der es
ermöglicht den gesamten Ablauf, von der Auslegung
des Verdichterlaufrades mit passendem Spiralgehäuse
über stationäre und instationäre Strömungssimulationen,
bis zur Berechnung der Schallabstrahlung zu durch-
laufen. Die Auslegung des Verdichterlaufrades ba-
sierte auf der Festlegung der Merdianschnittkontur
und der Berechnung der Meridianstromlinine inner-
halb des Strömungskanals. Unter der Annahme ei-
ner schaufelkongruenten Strömung wurde die Schau-
felnkontur entsprechend der Geschwindigkeitsdreiecke
bestimmt. Die Auslegung des Spiralgehäuses erfolgte
auf Grundlage der Drallkonstanz für eine Kombina-
tion aus Kreis- und Rechteckquerschnitt. Über stati-
onäre Strömungssimulation könnte das Kennfeld des
Verdichters berechnet werden. Die Pumpegrenze wur-
de durch das Auftreten von Strömungsablösungen in-
nerhalb des Laufrades und einem Rückströmgebiet
in den Einlassbereich angenähert. Über instationäre
Strömungssimulationen efolgte die Simulation der Schall-
druckpegel für zwei Integrationsflächen mittels der FW-
H Methode. Das Frequenzspektrum der beiden Integra-
tionsflächen unterscheidet sich nur geringfügig. Ledig-

lich im hochfrequenten Bereich fällt der Schalldruckpe-
gel der zweiten Fläche größer aus. Da sich diese Inte-
grationsfläche näher am Verdichter befindet, lässt sich
dies Möglicherweise auf hydrodynamische Druckschwan-
kungen zurückführen. Der Vergleich mit experimentellen
Messungen zeigt, dass die Simulation den Schalldruckpe-
gel in den meisten Frequenzbereichen unterschätzt. Le-
diglich im Bereich von 2 bis 3 kHz und bei der Blatt-
folgefrequenz liegen die Kurven nahe beieinander. Al-
lerdings wurden bei der Messung alle Geräuschquellen
eines Abgasturboladers, wie Körperschall oder Schall-
abstrahlung aufgrund fertigungsbedingter Restunwucht
des Laders berücksichtigt, wohingegen die Simulation
nur die verdichterseitigen Strömungsgeräusche mit ein-
bezieht. Somit ist es mit dieser Vorgehensweise möglich
eine Abschätzung der Schallabstrahlung eines Verdich-
terlaufrades für Abgasturbolader durchzuführen.
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