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Zusammenfassung

Eine an den dynamischen Betrieb angepasste Pumpgrenzregelung und automatisierte Bestimmung der Pump-
grenze selbst haben großes Potential zur Steigerung der Flexibilität und Erhöhung der Effizienz von neuen und
bestehenden Turbomaschinen. Dies gilt insbesondere für Prozesse mit veränderlichen Gaszusammensetzun-
gen oder veränderlichen Eintrittstemperaturen. Dazu zählen z.B. Gaskraftwerke und Luftzerlegungsanlagen
zur Produktion industrieller Gase. Im Rahmen der angewandten nichtnukleare Forschungsförderung im 7.
Energieforschungsprogramm „Innovationen für die Energiewende“ wurde im Partnervorhaben „AdPG- Adap-
tive Pumpgrenze“ - Steigerung der Flexibilität und Effizienz großer Energieverbraucher in der Industrie durch
adaptive Pumpgrenzregelung unter Nutzung akustischer Signale - ein Prüfstand aufgebaut und in Betrieb ge-
nommen.
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1. MOTIVATION

Zentrifugalkompressoren werden zur Erhöhung des
Drucks in Fluiden eingesetzt und finden in der Indu-
strie zahlreiche Anwendungen, von Verdichtern für
die Bewetterung von Bergwerken über Anwendun-
gen in Gaskraftwerken bis hin zu Luftkompressoren
für Flugzeugkabinen. Sie erreichen hohe Druckver-
hältnisse zwischen dem Einlass und dem Auslass
und werden in räumlich begrenzten Bereichen oft
Axialkompressoren vorgezogen. Ein aktuelles Ziel ist
es, die Leistung von Kompressoren zu verbessern,
indem man sich ihrer Pumpgrenze nähert, ohne
dabei in das Pumpen zu kommen, das die Anlage
beschädigen könnte.
Energieintensive Industrieprozesse, die an das zu-
künftige Energiesystem mit einem höheren Anteil
fluktuierender Stromerzeugung optimal angepasst
sind, müssen ihre Flexibilität deutlich steigern. In der
Industrie werden 40% der elektrischen Energie in
Deutschland verbraucht. Dieser Strom wird zu 70%
für mechanische Energie wie Turbomaschinen auf-
gewendet. Eine Flexibilisierung dieser Verbraucher
ist wesentlich für die Erhöhung der Energieeffizi-
enz, den Ausbau erneuerbarer Energien und die

Reduktion der Treibhausgase. In diesem Vorhaben
werden Methoden der künstlichen Intelligenz (KI)
bzw. des maschinellen Lernens und neue digitale
Lösungen wie Edge Computing verwendet, um die
Flexibilität und Effizienz von Turbomaschinen durch
eine adaptive Pumpgrenzregelung zu erhöhen. Es
sollen Indikatoren für Strömungsinstabilitäten in
Turbomaschinen akustisch detektiert werden. Zum
Einsatz kommen hierfür Methoden der Signalana-
lyse (Fourier-, Wavelettransformation, Wigner-Ville
Distribution, Korrelationsanalyse u.ä. ) und der Mu-
stererkennung eingesetzt. Zusätzliche Messgrößen
wie Drücke, Temperaturen und Durchflüsse sollen ge-
nutzt werden, um eine erhöhte Zuverlässigkeit bei der
Pumpgrenzbestimmung im Vergleich zum Stand der
Technik zu liefern. Es werden statistische Algorith-
men zur Konsistenzprüfung entwickelt und Methoden
des maschinellen Lernens (Neuronale Netzwer-
ke wie LSTM) zur Bestimmung des Abstands zur
Pumpgrenze angewandt. Die Stabilitätsindikatoren
werden dann in eine Schwingungsanalyseplattform
eingebettet und Regelungskonzepte auf Basis der
neuen Informationen entwickelt, die einen ressour-
censchonenden und gleichzeitig sicheren Betrieb von
Turbomaschinen im Teillastbereich ermöglichen.
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Begrenzend für den Arbeitsbereich einer Turboma-
schine und damit der Flexibilität ist die Pumpgren-
ze. Die Turbomaschine benötigt einen ausreichenden
Volumenstrom, um einen Strömungsabriss zu verhin-
dern. Um den Effekt des Pumpens vorzubeugen wird
typischerweise durch eine Energie vernichtende Um-
blasung erreicht, indem Gas von der Druck- zur Saug-
seite über ein Ventil strömt. Die Ansteuerung dieses
Umblasventils ist Bestandteil des Maschinenschutzes
und erfolgt über einen Pumpschutz bzw. eine Pump-
grenzregelung. Die Pumpgrenze wird dazu während
der Inbetriebnahme ermittelt. Dafür werden mehrere
Punkte angefahren, bei denen kein stabiler Betrieb
der Maschine möglich ist.
Es existieren unterschiedliche Konzepte, um im Be-
trieb zu gewährleisten, dass der Betriebspunkt im sta-
bilen Bereich liegt. In der Praxis ergeben sich mehre-
re Probleme mit dem aktuellen Stand der Technik:
• Der ermittelten Pumpgrenze enthält in der Regel

einen Sicherheitsaufschlag,
• Fehler bei der Bestimmung der Pumpgrenze bei der

Inbetriebnahme,
• Veränderungen der Maschine führen zu einer ver-

änderten Pumpgrenze,
• veränderte Gaszusammensetzung und Prozessbe-

dingungen.
Insgesamt hat eine adaptive Pumpgrenzregelung mit
beziehungsweise in Kombination mit einer automati-
sierte Bestimmung der Pumpgrenze ein großes Po-
tential zur Steigerung der Flexibilität und Erhöhung
der Effizienz von neuen sowie bestehenden Turboma-
schinen. Dies gilt insbesondere für Prozesse mit stark
sich ändernden Randbedingungen, wo entsprechend
hohe Sicherheitsabstände zu den einmalig ermittelten
Pumpgrenze vorgesehen werden.

2. AUFBAU DES RADIALVERDICHTER PRÜF-
STANDS

Der Kern des Prüfstands besteht aus einem Radi-
alverdichter des Herstellers NextTurbo [1] vom Typ
GTH T20XY mit einer Motorleistung von 160 kW, der
in eine Ringleitung mit Drosselventilen und Wärme-
tauscher integriert ist um den Betrieb eines Radial-
verdichters im industriellen Umfeld zu simulieren. Der
Prüfstand ist in einem Standard Seefracht-Container
mit 20 Fuß (6,06 m) Länge und einer (Über-)Höhe von
9 Fuß und 6 Zoll (2,90 m) untergebracht.
Um konstante Betriebsbedingungen zu gewährleisten
ist neben dem Wärmetauscher in der Ringleitung
eine Klimaanlage im Innenraum des Containers
installiert, die die Raumtemperatur im Container auch
außerhalb des Testbetriebs auf ein niedriges Niveau
regelt. Bild1 zeigt den Aufbau des Prüfstands (Vor-
derseite): Vorne links ist die Ringleitung zu sehen,
die in den Radial-Verdichter führt. Die Druckseite der
Ringleitung durchströmt die verstellbaren Drosseln
und den Wärmetauscher. Weiterhin sichtbar in Bild
1 sind die beiden Klima-Endgeräte unter der Decke
des Containers sowie der Kessel der Druckluftanlage
zur Ansteuerung der pneumatisch angetriebenen

BILD 1. Prinzipieller Aufbau des Prüfstands

Ventlile, mit deren Hife der Druckwiderstand der
Ringleitung eingestellt wird. Auf dem Dach ist der
Rückkühler des Wärmetauschers des Prozesskreis-
laufs zu sehen.
Der Prüfstand ist so konzipiert, dass er mittels einer
Remote-Steuerung ortsunabhängig betrieben werden
kann. Alle Betriebsparameter sind remote sichtbar
und veränderbar. Die zeitgemittelten Messdaten
der Versuche werden in einem Cloud-Speicher, die
hochaufgelösten Messungen in der NI-Messanlage
lokal gespeichert. Über Zeitstempel sind die Daten
miteinander verknüpft.

BILD 2. AdPG Prüfstand

Bild 2 zeigt den Prüfstand an seinem Aufstellungs-
ort in Cottbus auf dem Gelände der DLR Hep-
Co–Versuchsumgebung im Lausitz Science Park. An
der Rückseite des Containers sind (von rechts nach
links) die Rückkühler der Innenraum-Klimaanlage, die
Personaltür und der Niederspannungs-Schaltanlage
zu sehen.

2.1. Messtechnik und Instrumentierung

Um spätere komplexere Instrumentierung zu ermög-
lichen, wurde ein Sensorring (siehe Bild 3) für 9-13
Sensoren eingebaut, deren Positionen mit Methoden
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der Compressed Sensor Algorithmen ausgelegt wur-
den [2]:
• Mit neun Mikfrofonen sind Analysen bis zur BPF1

für bis zu fünf dominante Moden auswertbar, die
restlichen MA lassen sich mit guten Genauigkeit
schätzen.

• Mit 13 Mikrofonen sind Analysen bis zu 2BPF bei
allerdings höherem Sensoreinsatz möglich, dabei
können wieder die 5 dominante Moden aufgelöst
werden und die Modenamplituden der restlichen
Moden können abgeschätzt werden.

Die Instrumentierung besteht neben dem indu-
strietypischen Messsystem (Drücke, Temperaturen,
Wellendrehzahl-, Volumenstrom- und Wellenschwin-
gungen) aus instationären, hochauflösenden Wech-
seldrucksensoren. Zusätzlich ist die Verwendung von
Beschleunigungsaufnehmern geplant.
Ziel des Vorhabens ist es, mit industrietauglicher
Sensorik eine Annäherung an die Pumpgrenze mit-
tels Stabilitätsindikatoren zu detektieren und in eine
adaptive Steuerung zu iintegrieren. Damit soll der
nutzbare Berreich des Kennfelds des Verdichters
erweitert werden. Zur Datenerfassung der hoch-
aufgelösten Druckmessungen, der Drehzahl des
Rotors und der Wellenschwingungsmessung wird
eine Messanlage aus Komponenten von National
Instruments verwendet.
Zusätzlich zu standardisierten Volumenstrommes-
sung mittels einer Lochblende wird eine Ultraschall-
messung zur Volumenstrombestimmung im Zulauf
des Verdichters durchgeführt. Um diese Messung zu
ermöglichen ist ein Teil der Ringleitung als Kunst-
stoffrohr ausgeführt. Da industriell genutzte Anlagen
nur selten über eine Mengenmessung verfügen,
stellt eine Ultraschallmessung eine gute Option zur
Nachrüstung dar.

BILD 3. Sensorring für hochauflösende Druckmessung

3. STAND VON WISSENSCHAFT UND TECHNIK

Die Überwachung von Turbomaschinen im indu-
striellen Umfeld ist aktuell auf die Erfassung und

Überwachung von Schwingungen sowohl der ro-
tierenden Bauteile (Wellen, Kupplungen) als auch
der nicht rotierenden Bauteile (Gehäuse, Lager-
böcke, Grundrahmen) ausgerichtet. Mit der Detektion
von Gehäuseschwingungen an einzelnen Kom-
ponenten lassen sich die Wellenschwingungen
bewerten. Störeinflüsse können anhand charak-
teristischer Veränderungen der Amplituden und
Schwingungsformen erkannt werden. Die sichere
Detektion des Übergangs eines Radialverdichters
in den strömungsinstabilen Bereich mittels Akustik-
und Schwingungsmesstechnik werden zur Zeit im
Rahmen des Projekts AdPG entwickelt.
In off-design Punkten der Turbomaschine, bei stark
erhöhten Schaufelbelastungen gegenüber dem
Auslegungszustand, treten lokal ausgeprägte Wir-
belstrukturen auf, die sich mit instationären Druck-
und Schwingungsmessungen anhand von typischen
spektralen Signaturen erkennen lassen. Eine im
Frequenzspektrum unterhalb der ersten Blattfolgefre-
quenz (BPF) auftretende Gruppe von tonalen Kom-
ponenten charakterisiert die so genannte Rotierende
Instabilität (RI). Mit der RI ist das sog. Spaltgeräusch
(engl. clearance noise) verbunden, das sich mit
signifikant erhöhten Schallpegeln an den einzelnen
Komponenten auch außerhalb der Turbomaschine
detektieren lässt. RI mit seinen charakteristischen
Eigenschaften und dem assoziierten Spaltgeräusch
existiert in verschiedenen Konfigurationen von Axial-
und Radialverdichtern. Der Entstehungsmechanis-
mus der RI ist trotz jahrzehntelanger Forschung [3]
immer noch Gegenstand aktueller Forschung [4],
[5]. Die sichere Detektion der RI als Vorstufe zum
noch kritischeren Betriebspunkt Rotating Stall ist von
großem Interesse für die industrielle Anwendung.

3.1. Instabilität

Die Herausforderung für eine adaptive Pumpgrenz-
regelung ist, die Annäherung an die Pumpgrenze in
Echtzeit zu erkennen. Hier hilft die Abfolge von nach-
einander ablaufenden Phänomen: Vor dem Pumpen
des Verdichters tritt die rotierende Instabilität auf. Die-
se soll in den Messdaten von Mikrofonen, Beschleuni-
gungsaufnehmern detektiert werden. Idealerweise ist
dies mit einfachen, preiswerten, nicht-intrusiven Sen-
soren möglich, die unter Umständen zur Standard-
Sensorik des Verdichters gehören.
Um den Wirkungsgrad eines Zentrifugalkompressors
bei einer bestimmten Drehzahl zu verbessern, ist es
zwingend erforderlich, die Maschine im Betrieb näher
an die Pumpgrenze zu bringen.. Um sicher zu gehen,
dass die Pumpgrenze nicht erreicht wird, verlassen
sich die Betreiber in der Regel auf das Leistungs-
kennfeld des Kompressors. Bei industriellen Anwen-
dungen ist ein solches Leistungskennfeld für jeweils
eine Baureihe mit einer Sicherheitsmarge festgelegt,
was Spielräume für die Erhöhung der Effizienz für ein-
zelne Geräte und deren Betriebszustände ermöglicht.
Darüber hinaus weist jede spezifische Anlage ein
leicht unterschiedliches Verhalten auf, das Leistungs-
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kennfeld eines Kompressors kann sich im Laufe der
Zeit beispielsweise durch Verschleiß an Laufrad und
Gehäuse verändern.

3.2. Arbeitsprinzip von Radialverdichtern

Im Gegensatz zu Axialkompressoren wird die Strö-
mung in einem Zentrifugalkompressor umgelenkt. Die
einfachsten Zentrifugalkompressoren sind einstufig
aufgebaut. Das Laufrad erhöht den Gesamtdruck
des aus dem Einlassrohr kommenden Stroms und
stößt ihn in das Auslassrohr aus. Ein Ventil in der
Einlass- oder Auslassleitung dient zur Steuerung
des Massenstroms des Verdichters. Zentrifugalkom-
pressoren werden in der Regel eingesetzt, wenn nur
wenig Platz zur Verfügung steht oder wenn ein hohes
Druckverhältnis gewünscht ist.
Es besteht die Beziehung:
BPF=B×SRF
Ein einstufiger Verdichter kann durch die Anzahl der
Schaufeln B, den Einlassradius ri und den Auslassra-
dius ro definiert werden. SRF ist die Wellendrehfre-
quenz (manchmal auch als EO für Engine Order be-
zeichnet) und BPF die Schaufeldurchgangsfrequenz.
Der Betriebspunkt eines Verdichters wird durch
seine Wellendrehzahl in Umdrehungen pro Minu-
te (RPM), den Massenstrom ṁ (in kg/s) und das
Druckverhältnis Π definiert, das das Verhältnis des
Gesamtdrucks zwischen dem Einlass- und dem
Auslassstrom darstellt. Wenn man diese drei Werte
für verschiedene Betriebspunkte kennt, kann man
das Leistungsdiagramm eines Verdichters zeichnen,
dass die Kurve von Π in Abhängigkeit von ṁ bei einer
festen Drehzahl darstellt.

3.3. Instabilitäten in Radialverdichtern

Bei einer konstanten Drehzahl steigt das Druckver-
hältnis, wenn der Massenstrom durch Schließen
einer Drossel schrittweise verringert wird. Ab einem
bestimmten, immer kleiner werdenden Massenstrom
wird die Strömung im Verdichter durch Instabilitäten
gestört. Es lassen sich drei Arten von Instabilitäten
unterscheiden: Rotationsinstabilität (Rotating Instabi-
lity RI), rotierender Strömungsabriss (Rotating Stall)
RS und Pumpen. Stall oder Rotating stall (RS) be-
schreibt den Eintritt in den Strömungsabriss einzelner
oder aller Schaufeln des Laufrads.
Die Strömung löst zuerst an einzelnen Schaufeln ab.
Dort bilden sich lokale Zellen, die in Umfangsrichtung
rotieren.
Die Störung der Strömung erfolgt in tangentialer Rich-
tung. Rotationsinstabilität (RI) ist eine Vorform des
Rotationsstalls. Rotationsinstabilität tritt vor der Sta-
bilitätsgrenze des Verdichters auf. Diese Art der In-
stabilität hat eine sehr charakteristische spektrale und
modale Signatur (siehe beispielsweise [5]). Der Ur-
sprung dieser Instabilität ist nach wie vor unklar, aber
sie scheint gut vom rotierenden Strömungsabriss ab-
gegrenzt zu sein und ist gut dokumentiert (siehe [4]).
Rotierende Instabilität scheinen nicht bei jedem Ver-
dichter aufzutreten. Das Pumpen (Surge) ist charak-

terisiert durch eine zyklische, schlagartige Rückströ-
mung von der Druck- auf die Saugseite des Kompres-
sors.
Die axiale Komponente der Strömungsgeschwindig-
keit ändert sich periodisch über den gesamten Um-
fang des Laufrads. Die Störung der Strömung erfolgt
in axialer Richtung, es wird ein Rückgang des Mas-
senstroms beobachtet, dieses Phänomen kann den
Verdichter bei andauerndem Betrieb in diesem Fahr-
punkt schwer beschädigen.

BILD 4. Vereinfachte Darstellung des Auftretens von In-
stabilitäten in einem Kompressor: Eine Kennli-
nie ist bei konstanter Drehzahl [rpm] als Funkti-
on des Druckverhältnisses über dem Massen-
strom aufgetragen. Nimmt Androsselung zu,
treten nacheinander die Phänomene Rotieren-
de Instabilität (RI), Rotierendem Strömungsa-
briss (RS) und Pumpen (surge) auf

Es sind vor allem die spektralen Signaturen dieser
Instabilitäten in den Daten von hochaufgelösten
Druckaufnehmer-Messungen interessant. Wenn die
Wechseldrücke nahe genug am Laufrad gemessen
werden, zeigen die Daten klare spektrale Signaturen
von RI und RS. Die Rotationsinstabilität ist typischer-
weise durch einen Buckel mit mehrfachen Frequenz-
spitzen, sogenannte “Finger“, in Frequenzbereich
unterhalb der ersten BPF, jedoch oberhalb der SRF
gekennzeichnet. In Ref. [5] wurde festgestellt, dass
jeder “Finger“ einer Mode über den Umfang des
Einlasses entspricht. Die Wechselwirkung zwischen
der BPF-Frequenz und der rotierenden Instabilität ist
manchmal in der Spektraldichte sichtbar. Beim Eintritt
in den Rotating Stall erscheinen einige Spitzen im
sehr niedrigen Frequenzbereich, oft unterhalb der
SRF. Je stärker der Massenstrom reduziert wird,
desto stärker werden diese Spitzen. Als typisches
Beispiel für die spektrale Signatur von RI und RS ist
der spektrale Leistungspegel eines Axialkompressors
ist in Bild 5 dargestellt, der in [5] untersucht wurde.

3.4. Indikatoren für Strömungsinstabilitäten in
Turbomaschinen zur Erkennung der Pump-
grenze

Um die Effizienz eines bestimmten Radialkompres-
sors bei einer bestimmten Drehzahl zu verbessern,
ist es zwingend erforderlich, sich der Pumpgrenze zu
nähern.
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BILD 5. Spektralcharakteristik eines Axialverdichters
mit Rotierender Instabilität RI und Rotierender
Ablösung RS bei konstanter Drehzahl, Φ ist
proportional zum Massenstrom aus [5]

Die Aufgabe im Projekt AdPG ist, den Fahrbereich
des Kompressors zu erweitern, ohne den Maschinen-
schutz zu umgehen. Dazu soll die im Pumpschutz
hinterlegte Pumpgrenze in stabilen Fahrpunkten an-
gepasst beziehungsweise zu geringeren Massenströ-
men hin verschoben werden. Der Maschinenschutz
findet in Echtzeit statt, wohingegen das Nachführen
der Koordinaten der dafür genutzten Pumpgrenze in
größeren Intervallen stattfinden. Es soll dafür ein Indi-
kator entwickelt werden, der auf Grundlage von insta-
tionären vibroakustischer Messungen in Echtzeit dar-
über informiert, dass der Massenstrom erhöht werden
muss um das Pumpen zu vermeiden. Dieser Indika-
tor soll so einfach wie möglich sein und ein lineares
Verhalten bis zum Pumpen aufweisen.

3.5. Andere Arbeiten aus der Literatur

Frühe Arbeiten über vibroakustische Messungen an
Kompressoren wurden in den 90er Jahren veröffent-
licht und zeigen den Wert solcher Messungen zur
Diagnose des Betriebszustandes von Kompressoren
[6] [7]. Ab dem Jahr 2000 wurden erste Vorschläge für
Indikatoren für das nahe Einsetzen von Verdichter-
Pumpen auf der Grundlage von vibroakustischen
Messungen veröffentlicht, wobei die Autokorrelation
mit einem Trigger-Wert [8] oder der RMS-Wert eines
subharmonischen Frequenzbereichs [9] verwendet
wurde.
In den Arbeiten von Morini et al. [10] und Munari et
al. [11] wurde das spektrale Verhalten eines mehr-
stufigen Zentrifugalkompressors in der Nähe der
Druckwelle analysiert und die Erkennung von Druck-
wellen diskutiert. Von der Thermochemical Power
Group (TPG) der Universität Genua wurden wegwei-
sende Fortschritte erzielt [12] [13] [14] [15] [16] [17]:
Unter Verwendung einer Mikroturbine haben sie
erfolgreich eine Software entwickelt, die in der
Lage ist, das einsetzende Pumpen zu erkennen
und den Betreiber zu warnen. Diese Software,
die in [16] detailliert beschrieben wird, verwendet
RMS-Werte, Varianzberechnungen und Winkelbe-
reichsanalysen zur Diagnose des Kompressors.
Außerdem wurden noch andere Methoden wie die
Wavelet-Transformation [13] und das Wigner-Ville-
Spektrum [14] untersucht.

In den hier zitierten Arbeiten wird die Rotationsinstabi-
lität (RI) als Vorinstabilität vor dem Rotierendem Strö-
mungsabriß (RS) oder dem Pumpen allerdings nicht
erwähnt.

4. MESSDATEN ZUR ENTWICKLUNG UND TEST
VON STABILITÄTSKRITERIEN

Da zum aktuellen Zeitpunkt noch keine Daten aus
dem AdPG-Prüfstand vorliegen, wird für die Entwick-
ling von Stabilitätskriterien zur Bestimmung der An-
näherung an die Pumpgrenze auf Auswertungen von
Messdaten aus dem EU Projekt ROSSINI zurückge-
griffen.
Die Annäherung an die Pumpgrenze von Zentrifugal-
kompressoren soll in Echtzeit mit einem einfachen,
auf jeden Kompressor anwendbaren System zu
erkennen sein. Vibroakustische Messungen mit
Mikrofonen und Beschleunigungsaufnehmern sind
eine attraktive Lösung für ein solches Werkzeug,
da diese Sensoren kostengünstig und nicht-invasiv
sind. Die beste Lösung wären allerdings Sensoren,
die zur Standardinstrumentierung von Industrie-
kompressoren gehören. Dies sind beispielsweise
Wellenabstands-Sensoren, die zur Maschinen-
überwachung bei dem im Projekt verwendeten
NextTurbo-Kompressor verwendet werden.

4.1. ROSSINI-Projekt

Ein von Liebherr Aerospace Toulouse SAS konzi-
pierter Radialverdichter wurde in der Anlage des
Deutschen Zentrums für Luft und Raumfahrt (DLR)
in Köln im Rahmen des EU-Projekts Radial cOm-
presSor Surge INception Investigation (ROSSINI)
untersucht. Das Projekt, an dem auch das Nieder-
ländische Zentrum für Luft- und Raumfahrt beteiligt
ist, konzentriert sich auf die Untersuchung von
Strömungsabriss- und Druckstoßphänomenen in
Zentrifugalkompressoren [18]. Bei dem im ROSSINI-
Projekt verwendeten Versuchsaufbau handelt es sich
um einen einstufigen Radialkompressor, der aus
einem Laufrad, einem schaufellosen Diffusor und
einem Spiralgehäuse besteht. Das Laufrad hat 15
rückwärtsgekrümmte, offene Hauptschaufeln und
besitzt kein Splitter-Blades (wie in Bild 6 gezeigt). Ein
Auslassventil steuert den Massenstrom. Die genauen
Abmessungen des Kompressors befindet sich in [18].

Mit den vom experimentellen Daten aus dem
ROSSINI-Projekt wurden Pumpgrenz-Indikatoren
auf der Grundlage von vibroakustischen Messungen
und Spektralanalysen entwickelt, um den Betrieb
von Kompressors in Echtzeit auf das Auftreten von
Instabilitäten hin zu überwachen.
Akustische Sensoren und Beschleunigungsmesser
wurden am Kompressor angebracht und Daten an
mehreren Betriebspunkten gesammelt, darunter auch
in Bereichen nahe der Pumpgrenze des Kompres-
sors. Die Daten der vibroakustischen Messungen
werden genutzt, um Indikatoren zu entwickeln, die
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BILD 6. Geometrie des Radialverdichters die für nume-
rische Simulation im ROSSINI-Projekt verwen-
det wurde [18]

den sich nähernden Pumpvorgang anzeigen, wenn
der Massenstrom durch Drosselung reduziert wird.
Der Kompressor ist mit 19 instationären Miniatur-
Drucksensoren (Kulite, XCE-062) ausgestattet, die
zeitaufgelöste Druck Messungen bei 200 kHz liefern.
Die Kulite-Sensoren wurden bündig in das Laufradge-
häuse eingebaut und waren in einer asymmetrischen
Verteilung an unregelmäßigen Umfangspositionen
angeordnet. Drei externe Beschleunigungssensoren
(PCB) wurden außen auf der Spirale montiert, wobei
jeder von ihnen in eine andere Richtung zeigte. Die
Instrumentierung ist schematisch in Bild 7 gezeigt.
Die Abtastfrequenz der Beschleunigungsmesser
betrug ebenfalls 200kHz.

BILD 7. Instrumentierung des ROSSINI-Radial-
verdichters, schematisch sind instationäre
Druckaufnehmer (Kulite) und Beschleuni-
gungsaufnehmer dargestellt

4.1.1. Vibroakustische Messungen

Während der Messkampagne wurden drei Wellen-
drehzahlen getestet: 60 % N1, 100 % N1 und 110 %
N1, wobei 100 % N1 einer Wellendrehzahl von 25.000
U/min entspricht. Für jede Wellendrehzahl wurde die
Drossel in vier verschiedene Positionen gebracht,
um vier spezifische Zustände zu erhalten. Für jede
dieser Konigurationen wurden die vibroakustischen
Daten während 40 bis 120 Sekunden aufgezeichnet.

Der erste Zustand wird bei vollständig geöffneter
Drossel erreicht und wird als “reproduzierbarer“
Zustand (“repro“) bezeichnet. Der zweite Zustand
wird erreicht, wenn das Ventil leicht geschlossen
ist, um das beste Druckverhältnis ohne Instabilität
zu erhalten. Dieser Fall wird als “clean“ bezeichnet.
Wird das Ventil weiter geschlossen, erscheinen
auf dem Spektrogramm die ersten Anzeichen einer
Rotationsinstabilität (RI). Diese leichte Instabilität
wird als “hump“, also als Buckel bezeichnet. Bei
weiterer Androsselung wurde die Rotationsinstabilität
(RI )gemessen (“ri“). Für jede Wellendrehzahl und
jeden Zustand wurden die vibroakustischen Daten
während 40 bis 120 Sekunden aufgezeichnet. Die
unterschiedlichen Instabilitäten sind in Abhängigkeit
der Drehzahl und Drosselzustände in den Bildern 8
bis 10 zu sehen.

Die charakteristische fingerförmige spektrale Signa-
tur der Rotationsinstabilität (RI) ist bei besonders
niedrigen Drehzahlen beziehungsweise SRF kleiner
als 6 und bei geringen Massenstrom deutlich sichtbar.

Die Kohärenz und die Phase zwischen den verschie-
denen Sensoren wurden im “ri“-Fall bei RPM=100%
N1 bewertet. Die Kulite-Sensoren, die nahe beieinan-
der liegen, zeigen hohe Kohärenzwerte bei der BPF
und bei den RI-Spitzen, siehe Bild 11 . Die Beschleu-
nigungssensoren weisen jedoch nicht die gleiche Ko-
härenz zwischen ihren Signalen auf siehe Bild 12.

BILD 8. Leistungsspektraldichte eines Kulite-Sensors
bei Drehzahl 60% N1 mit unterschiedlichem
Massendurchfluss
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BILD 9. Leistungsspektraldichte eines Kulite-Sensors
bei Drehzahl 100% N1 mit unterschiedlichem
Massendurchfluss

BILD 10. Leistungsspektraldichte eines Kulite-Sensors
bei Drehzahl 110% N1 mit unterschiedlichem
Massendurchfluss

4.2. Entwicklung der Pumpgrenz-Indikatoren

Zunächst wurden die folgenden mathematischen
Werkzeuge im Frequenzbereich definiert: RMS-Wert
des Leistungsspektrums eines Signals, zwischen den
Frequenzen F und F‘:

σF,F ′ [Pa] =√
1√

F ′ − F

∫ F ′

F

Sxx(f)df =√√√√√ 1

N ′ −N

N ′,fN′=F ′∑
i=N,fN=F

Sxx(fi)

(1)

Die im Frequenzband zwischen F und F‘ enthaltene
Leistung:

BILD 11. PSD, Kohärenz und Phase für die drei ver-
schiedenen Kulite Sensoren (B6.2,B.3,B6.4)
bei RPM=60% im “ri“ Zustand

BILD 12. PSD, Kohärenz und Phase für die X,Y,Z-
Beschleunigungssensoren bei RPM=60% im
“ri“ Zustand

ΣF,F ′ [Pa2Hz] =

∫ F ′

F

Sxx(f)df =

∆f

N ′,fN′=F ′∑
i=N,fN=F

Sxx(fi)

(2)

Spitzenwert des Leistungsspektrums, zwischen den
Frequenzen F und F‘:

(3) MF,F ′ [Pa2] = max(Sxx(f), F < f < F ′)

4.3. Bewertung von Pumpgrenz-Indikatoren aus
der Literatur

Die in der Literatur aufgeführten entwickelten
Pumpgrenz-Indikatoren auf die ROSSINI-Daten
angewandt, insbesondere die in [12] und [16] vor-

7

Deutscher Luft- und Raumfahrtkongress 2024

CC BY-NC-ND 4.0

https://creativecommons.org/licenses/by-nc-nd/4.0


gestellten Indikatoren wurden ausgewertet. Es wurde
die RMS-Wert-Analyse für die Beschleunigungssen-
soren und Kulite-Sensoren sowie für die Varianzen
dieser Sensoren reproduziert. Weiterhin wurde die in
[16] vorgeschlagene Winkelbereichsanalyse durch-
geführt. Diese Pumpgrenz-Indikatoren wurden auf die
Kulite-Messungen und die Beschleunigungsmesser-
Messungen angewendet. Nur ein in [16] vorge-
schlagener Pumpgrenz-Indikatoren war bei den
vibroakustischen Datensätzen erfolgreich. Dies ist
der RMS-Wert zwischen 0,08 und 0,8 SRF des Kulite-
Sensors. Dieser Pumpgrenz-Indikator steigt an, wenn
der Kompressor bei jeder getesteten Motordrehzahl
Instabilitäten aufweist.
Die Verwendung der in [16] vorgestellten Pumpgrenz-
Indikatoren lieferte nicht die gewünschten Ergebnis-
se, war aber eine Quelle der Inspiration für die
Entwicklung eigener Indikatoren. Der in ihrem Al-
gorithmus verwendete Frequenzbereich liegt immer
zwischen 0 und 0,9 SRF. Dieser Frequenzbereich
scheint relevant zu sein, wenn ein Rotating Stall
oder ein frühes Pumpen auftritt. Wie oben erläutert,
liegt die spektrale Signatur des Rotating Stall, die
der Signatur des Pumpens ähnelt, im Allgemeinen
unterhalb der SRF. In den Datensätzen aus dem
ROSSINI-Projekt gibt es noch keinen Rotating Stall
(RS), sondern lediglich Rotationsinstabilitäten (RI),
die früher auftreten und im Allgemeinen durch einen
Anstieg der spektralen Leistung zwischen 1 SRF und
der BPF gekennzeichnet sind.

4.4. Bewertung der neuen Pumpgrenz-Indikatoren

Diese Beobachtung war die Veranlassung, neue
Pumpgrenz-Indikatoren zu testen, die an die Ro-
tationsinstabilität angepasst sind. Es wurden die
folgenden Parameter als Pumpgrenz-Indikatoren
getestet:

(4) σ0,13SRF ; Σ0,13SRF ;M14,7SRF ;15,3SRF ;M0,13SRF

µ =

∑
0, 13SRF∑
0, 16SRF

;

ν =

∑
0, 13SRF

M14,7SRF,15,3SRF
;

γ =
M0,13SRF

M14,7SRF,15,3SRF

(5)

Diese Pumpgrenz-Indikatoren wurden anhand der
gemittelten Leistungsspektren berechnet, die aus
den 40- bis 120-sekündigen Messungen bei konstan-
ter Drehzahl und konstanter Auslassventilöffnung
gewonnen wurden.
Um die Instabilität zu erkennen, kann es nützlich sein,
einen bestimmten Wert eines Indikatoren für das Er-
reichen der Pumggrenze mit einem Referenzwert zu
vergleichen. Deshalb wurden Pumpgrenz-Indikatoren
durch den entsprechenden Wert im “clean“- Fall bei

der gleichen Drehzahl geteilt. Die mit dieser Opera-
tion transformierten Vorläufer werden als “kalibriert“
bezeichnet. Der “clean“-Fall wurde als Referenzwert
gewählt, weil er als der häufigste Fall bei der Verwen-
dung von Kompressoren gesehen werden kann. Um
diese Kalibrierung durchzuführen, muss die Drehzahl
bekannt sein. Dies ist bei einer Echtzeitanwendung
Pumpgrenz-Indikatoren zu beachten.

BILD 13. Berechnete Indikatoren σ für instationäre
Druckdaten bei verschiedenen Drehzahlen
und verschiedenen Zuständen

BILD 14. Berechnete Indikatoren Σ für instationäre
Druckdaten bei verschiedenen Drehzahlen
und verschiedenen Zuständen

Die Indikatoren µ, ν und γ zeigen auffällige Verläufe,
wenn sie sich der RI nähern, die für eine Detektion
begenutzt werden können.
Vor allem auf dem Kulite-Sensor erreichen die-
se Pumpgrenz-Indikatoren im Zustand “ri“ hohe
Werte. Die gleiche Entwicklung ist den Signalen
der Beschleunigungssensor sichtbar, aber weni-
ger offensichtlich. Nach der Kalibrierung zeigen σ
0,13SRF und Σ 0,13SRF auf Kulite- und auf den
Beschleunigungsmesser-Daten ein ähnliches Ver-
halten. Sie steigen deutlich an, wenn sie sich der
Instabilität nähern, und die Werte bei verschiedenen
Motorgeschwindigkeiten liegen dank der Kalibrierung
nahe beieinander.
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BILD 15. Berechnete Indikatoren σ für einen Beschleu-
nigungsaufnehmer bei verschiedenen Dreh-
zahlen und verschiedenen Zuständen

BILD 16. Berechnete Indikatoren Σ für einen Beschleu-
nigungsaufnehmer bei verschiedenen Dreh-
zahlen und verschiedenen Zuständen

Es zeigt sich, dass der Frequenzbereich von 0 bis
13 SRF für die Erkennung von Rotationsinstabilität
in dem im ROSSINI-Projekt verwendeten Kompres-
sor besser geeignet scheint. Die RMS-bezogenen
Pumpgrenz-Indikatoren σ 0,13SRF und Σ 0,13SRF,
mit einer Kalibrierung auf den “clean“-Fall, sind sehr
gute Kandidaten für Pumpgrenz-Indikatoren wie in
den Abbildungen 13 bis 16 gezeigt.

4.4.1. Auswertung in Echtzeit

Bei den oben vorgestellten Ergebnissen wurde das
gemittelte Leistungsspektrum bei einer Messung
über einen längeren Zeitraum verwendet. Für eine
industrielle Anwendung möchte man jedoch, dass die
Pumpgrenz-Indikatoren in Echtzeit berechnet werden
können. Um dies zu testen, wurde eine Messung
mit verschieden Drosselstellungen bei konstanter
Drehzahl gewählt. Bei dieser Messung beträgt die
Motordrehzahl 100 % N1 und das Auslassventil wird
im Laufe der Zeit schrittweise geschlossen, was
bedeutet, dass der Kompressor im Zustand “repro“
beginnt und im Zustand “ri“ endet.
Dann wurden dieselben Pumpgrenz-Indikatoren wie
oben berechnet, aber in Messfenstern von 0,33 s

Länge. So kann die Entwicklung der berechneten
Pumpgrenz-Indikatoren durch die verschiedenen
Betriebszustände des Kompressors bei konstanter
Motordrehzahl in kurzen Zeitfenstern beobachtet
werden. Die Ergebnisse sind schlüssig. Als Bei-
spiel zeigen in Bild 17 die Indikatoren σ 0,13SRF
und Σ 0,13SRF eine hinreichend klare Entwicklung
über die Zeit, die es uns ermöglichte, die Zustände
“clean“und “repro“ von den Zuständen “hump“ und
“ri“ zu unterscheiden.

5. OFFENE FRAGEN UND AUSBLICK

Einige Fragen bleiben offen. Die erste Frage bezieht
sich auf das Auftreten von Rotationsinstabilität: Es
ist unklar, für welche Kompressoren die Rotierende
Instabilität sichtbar ist und für welche nicht. Falls RI
in der spektralen Leistung sichtbar ist, sollten die hier
entwickelten Pumpgrenz-Indikatoren nützlich sein. Im
gegenteiligen Fall ist es jedoch sicherlich die beste
Option, sich auf den Frequenzbereich unterhalb
der SRF zu verlassen, auch wenn der Pumpgrenz-
Indikator, der auf Instabilität hinweist, den Bediener
vielleicht etwas später über das Einsetzen der Rotie-
rende Ablösung warnt als im Fall des Auftetens der
Rotierenden Instabilität.

Der nächste Schritt wäre dann die Festlegung von
Schwellenwerten für die Indikatoren, um einen klaren
Wechsel zwischen stabilem und instabilem Zustand
des Kompressors zu ermöglichen. Dieser Schwel-
lenwert könnte für den hier betrachteten Kompressor
leicht gewählt werden, aber die für diese Maschine
bestimmten Werte sind möglicherweise für andere
Kompressoren nicht relevant. Der Schwellenwert
könnte entweder manuell nach einigen Tests für
jeden Kompressor gewählt werden, oder es könnte
ein adaptiver Schwellenwertalgorithmus entwickelt
werden, um automatisch einen geeigneten Schwel-
lenwert zu finden, wenn man das bisherige Verhalten
des Kompressors kennt. Ein solcher Algorithmus
wurde in [16] implementiert, wurde aber in dieser
Studie nicht reproduziert.

Der Test und die Anwendung der hier beschriebe-
nen Pumpgrenz-Indikatoren auf die oben beschrie-
bene Radial-Kompressor-Anlage des Projekts AdPG
steht noch aus.

Kontaktadresse:

wolfram.hage@dlr.de
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