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Einleitung

Strömungsmaschinen spielen in unserem alltäglichen Le-
ben eine große Rolle. Einem unbestrittenen Nutzen steht
neben einem großen Energieverbrauch auch eine er-
hebliche Schallemission gegenüber. Daher werden am
Institut für Fluidsystemtechnik der Technischen Uni-
versität Darmstadt experimentelle Untersuchungen mit
dem Ziel der akustischen und aerodynamischen Opti-
mierung am Beispiel von Axialventilatoren an einem
nach DIN 5136 konstruierten Prüfstand durchgeführt.
Hier können primäre Maßnahmen zur Schallreduktion in
Form von Schaufeldesign und Gehäuseoptimierung, so-
wie sekundäre Maßnahmen wie Schalldämpfung durch-
geführt werden. Die experimentellen Untersuchungen zei-
gen die aerodynamischen und akustischen Auswirkun-
gen der Optimierung des Schaufeldesigns sowie den
Einfluss des Schaufelspitzenspalts sowie einer kontu-
rierten Oberfläche eines Axialventilators. Zusätzlich zu
den primären, werden auch sekundäre Maßnahmen, wie
die Installation eines Schalldämpfers über dem Rotor
des Ventilators untersucht. Das Manuskript gibt einen
Einblick in die Lärmemission eines Axialventilators in
Abhängigkeit von Betriebspunkt und Laufradspalt, so-
wie über Möglichkeiten der Lärmreduktion.

Schallentstehungsmechanismen bei Venti-
latoren

Bei Ventilatoren, die üblicherweise bei Ma ≤ 0.3 be-
trieben werden, sind maßgeblich die Kräfte auf die um-
strömten Oberflächen des Rotors sowie anderer fest-
stehender Teile für die Schallentstehung verantwort-
lich. Fluidverdrängung sowie Turbulenz in der freien
Strömung tragen vergleichsweise wenig zur Schallentste-
hung bei.
Weiter kann in der Schallentstehung zwischen stationären
und instationären sowie schaufelgebundenen und schau-
felungebundenen Kräften unterschieden werden. Eine
vereinfachte Darstellung der Klassifizierung der Kräfte
als Schallquellen bei Ventilatoren gibt Tabelle 1, eine de-
tailiertere Version findet sich in [1].

Prüfstand

Die experimentellen Untersuchungen der aerodynami-
schen und akustischen Kenndaten von Axialventilatoren
werden am Institut für Fluidsystemtechnik an einem Ka-
nalprüfstand nach DIN EN ISO 5136 [2] durchgeführt.
Der detaillierte Prüfstandsaufbau ist in [3] zu finden.

Tabelle 1: Klassifikation von Kräften als Schallquellen bei
Ventilatoren (T=Tonal, B=Breitbandig)

Schaufelungebunden Schaufelgebunden Form

stat. Drehklang T

instat. Rotor-Stator-Inter. T
Zuströmturbulenz B

Hinterkantenschall B
Wirbelablösung TB
Strömungsabriss B

Sekundärströmungen TB

Ergebnisse

In Abbildung 1 ist eine charakteristische akustische
Kennlinie einer Axialventialtorkonfiguration zu sehen.
Aufgetragen ist die spezifische Schallleistung nach Madi-

son [4], Lwspez = Lw−10 lg V̇
V̇0

−20 lg ∆pt
∆p0

, mit der Schall-

leistung Lw, dem Volumenstrom V̇ , dem Totaldruckauf-

bau ∆pt über der bezogenen Durchflusszahl ϕ = 4V̇
nπ2D3

o
.

ϕopt ist die Druchflusszahl des Wirkungsgradoptimums
des Ventilators.

Abbildung 1: Einfluss des Betriebspunktes auf die spezifi-
sche Schallleistung

Die Konfiguration in Abbildung 1 mit neun Rotor- so-
wie 13 Statorschaufeln, einem relativen Schaufelspit-
zenspalt S/Do = 0.1%, bei einer Drehzahl von n =
2500 min−1 zeigt deutlich die Zunahme des Ventila-
torlärms im Off-Design Bereich. Die starke Zunahme der
spezifischen Schallleistung im Teillastbereich ϕ/ϕopt < 1
kann nach Tabelle 1 auf mehrere Effekte zurückgeführt
werden. Durch die geringere Axialgeschwindigkeit ~c und
den damit verbundenen steileren Anströmwinkel (sie-
he Abbildung 1) kommt es auf der Saugseite des Pro-
fils zu Grenzschichtäblösungen. Die dadurch lokal stark
erhöhte Turbulenz interagiert zusätzlich mit der Hin-
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terkante. In einem Teilbereich bei niedrigen Volumen-
strömen sowie größeren Spaltweiten können zusätzliche
rotierende Instabilitäten auftreten. Weiterhin spielen
im Teillastbereich aufgrund der größeren Druckdifferen-
zen über die Schaufel Sekundärströmungen eine größere
Rolle. Im Überlastbereich ist der Anstieg der spezifi-
schen Schallleistung geringer, da unter anderem die Se-
kundärströmungen nicht mehr so stark ausgebildet sind.
Die Fequenzsprektren der in Abbildung 1 markierten Be-
triebspunkte sind in Abbildung 2 zu sehen.
Hier ist zu erkennen, dass der durch Betrieb des Ven-

Abbildung 2: Einfluss des Betriebspunktes auf das Fre-
quenzspektrum

tilators im Teillastbereich erzeugte Schall, mit Ausnah-
me eines Bereichs breitbandig ist. Im Überlastbereich
kommt es dagegen neben dem breitbandigen Pegelanstieg
zu Überhöhungen der Harmonischen der Blade Passing
Frequency.
Der Einfluss des Spalts auf die spezifische Schallleistung
ist in Abbildung 3 zu sehen. Bei ϕ/ϕopt = 1 steigt die
spezifische Schallleistung um über 10 dB bei einer Ver-
größerung des Spalts von S/Do = 0.1% auf S/Do = 0.8%
an. Zusätzlich kann eine Verschiebung des akustischen
Optimums zu größeren Durchflusszahlen festgestellt wer-
den. Dies ist auf den größeren Einfluss der Spaltströmung
schon bei größeren Durchsätzen und damit kleineren To-
taldruckdifferenzen zurückzuführen.
In Abbildung 4 ist der Einfluss auf das Frequenzspek-

Abbildung 3: Einfluss des Spalts auf die spezifische Schall-
leistung

trum über den gesamten Betriebsbereich zu sehen. Hier
kann sowohl eine breitbandige als auch eine tonale Pege-
lerhöhung aufgrund der Spaltströmung festgestellt wer-
den. Auffällig ist eine Verschiebung der Peaks zu ge-
ringeren Frequenzen mit abnehmender Durchflusszahl.
Dies ist nach [6] auf eine Vergrößerung des Spaltwirbels
und damit auf eine abnehmende Rotationsgeschwindig-
keit zurück zu führen.
Möglichkeiten zur Reduzierung des Spaltlärms bieten

Abbildung 4: Einfluss des Spalts auf das Frequenzspektrum
über den gesamten Betriebsbereich

sich unter anderem durch eine konturierte Oberfläche
über dem Rotor, die zusätzlich mit einem Schalldämpfer
versehen werden kann. Wie in [5] beschrieben kann die
abgestrahlte Schallleistung bei nahezu konstantem Wir-
kungsgrad bei ϕopt um 4 dB und im Teillastbereich
ϕ/ϕopt < 1 um über 10 dB reduziert werden.
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