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Prüfung Strömungsmechanik und Strömungsmaschinen, 
für die Studienrichtungen  

K und E alle Fragen 
A und V nur die    , entsprechend ohne Turbinen! 

 
 

Themenkomplexe für die Prüfung 
 
 
1. Skizziere die Geschwindigkeitsdreiecke axialer oder radialer Turbinen und Verdichter mit und ohne Vor- und 

Nachleitrad. 
2. Wieviel Gleichungen stehen zur Berechnung von inkompressiblen 3-D Strömungen zur Verfügung, welche 

physikalischen Axiome stecken hinter diesen Gleichungen und welches sind die unbekannten Größen? Erläutere 
folgende Gleichungen hinsichtlich ihrer Gültigkeit: Eulersche Bewegungsgleichung, Navier-Stokes-Gleichung, 
Bernoulli-Gleichung, Kontinuitätsgleichung. Wie berechnet man eine reibungsbehaftete Strömung? 

3. Wie berücksichtigt man die Leistung einer Turbine oder Pumpe in einer Rohrströmung bei Verwendung der 
Bernoulli-Gleichung? 

4. Skizziere eine Drosselkennlinie und eine Anlagenkennline eines Verdichters oder Ventilators? Welche Größen trägt 
man dabei übereinander auf und wie misst man sie? Warum normiert man die Kenngrößen und trägt 
dimensionslose Größen auf? Was versteht man unter einer Anlagenkennlinie? 

5. Welche Problematik tritt bei der Messung des Volumenstroms mittels einer Meßblende auf? 
6. Wie ist die Normierung des Volumenstroms vorzunehmen, wenn für axiale und radiale Strömungsmaschinen die 

Lieferzahl als Quotient der Meridionalgeschwindigkeit dividiert durch die Umfangsgeschwindigkeit gelten soll? 
7. Wie läßt sich der Wirkungsgrad einer Pumpe messen? Welche Größen müssen bestimmt werden, wie lauten die 

Berechnungsformeln für den Wirkungsgrad? 
8. Was unterscheidet eine hydraulische von einer thermischen Strömungsmaschine, wie sind ihre Wirkungsgrade 

definiert, beschreibe die Begriffe aero- oder hydrodynamischer Wirkungsgrad, isentroper Wirkungsgrad und 
polytroper Wirkungsgrad? 

9. Unter welchen Bedingungen ist es bei einer Leistungsvermessung eines Ventilators notwendig, die Änderung der 
Austrittstemperatur zu berücksichtigen; wie geht man prinzipiell vor? 

10. Skizziere eine isentrope und eine polytrope Verdichtung in einem h-s und in einem T-s Diagramm. 
11. Wofür ist die Entropie der Strömung in einer Strömungsmaschine ein Maß? 
12. Welche Strömungsgröße ändert sich beim Durchströmen einer mehrstufigen Strömungsmaschine nicht? 
13. Wie verhalten sich die Kennlinien parallel und hintereinander geschalteter Pumpen? 
14. Was versteht man unter dem Ansaugverhalten einer Pumpe? Führe eine Abschätzung für die Durchströmung von 

Luft statt Wasser bei einer Pumpe durch. 
15. Warum ist es sinnvoll, die Temperaturen eines Turbinenkreisprozesses zu erhöhen? 
16. Berechne den Wirkungsgrad eines Ventilators, der von einem Elektromotor angetrieben wird, welche Größen 

müssen dafür bekannt sein oder gemessen werden? 
17. Wie sieht das Kennfeld eines Hochdruckverdichters schematisch aus? Was ist ein Pumpgrenzabstand (surge 

margin) und was eine Stopfgrenze? 
18. Wie verändern sich Ein- und Austrittsdreieck eines Verdichters (Ventilators) beim Androsseln? 
19. Wie ist ein modernes Flugtriebwerk grundsätzlich aufgebaut? Was ist ein Kerntriebwerk? Wieviel Wellen hat ein 

Triebwerk? Welche Funktion haben variable Leiträder im Verdichter? Wann geben sie Sinn? Was versteht man 
unter einem Verstellgesetz? 

20. Wie unterscheidet sich eine Dampfturbine von einer Gasturbine? (Druck und Temperatur!) 
21. Welche physikalischen Grenzen gibt es bezüglich einer Erhöhung der Strömungsgeschwindigkeit in Gasturbinen? 
22. Wieviel Energie bleibt bei einem Braunkohlekraftwerk mit Dampfturbinen ungenutzt? Welche Möglichkeiten einer 

verbesserten Energieausnutzung gibt es? 
23. Wieviel Prozent der Windenergie können maximal von einem Windkonverter in mechanische Energie umgesetzt 

werden? 
24. Wie funktioniert die aerodynamische Regelung einer Windkraftanlage (Stall- und Pitch-Regelung)?  
25. Welche Konstruktionen von Windkraftanlagen gibt es, welche Vorteile hat eine Windkraftanlage mit drei 

Rotorblättern? 
26. Was versteht man unter Kavitation, wo tritt sie auf? Bei welchen Strömungsmaschinen tritt Kavitation auf, tritt sie 

am Eintritt oder am Austritt auf? 
27. Was versteht man unter rotierender Ablösung, in welchen Strömungsmaschinen tritt sie unter welchen 

Bedingungen auf? 
28. Was versteht man unter einem Stoßverlust? Woher kommt der Name? 
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29. Berechne die Druckerhöhung im Stator und im Rotor einer axialen Strömungsmaschine. 
30. Welche Strömungsmaschine erzeugt unter vergleichbaren Bedingungen einen höheren Druck, eine radiale oder 

eine axiale? 
31. Was versteht man unter den Begriffen statischer, dynamischer, Gesamt-, Total- und Staudruck? Warum gibt es 

Unstimmigkeiten hinsichtlich der Verwendung "Staudruck"? 
32. Welcher Fehler ist bei der Messung mit einem Prandtlschen Staurohrs in einer turbulenten oder einer periodisch 

fluktuierenden Strömung zu berücksichtigen? 
33. Wie läßt sich abschätzen, ob für einen Anwendungsfall besser eine axiale oder eine radiale Strömungsmaschine 

geeignet ist? 
34. Wie berechnet man die notwendige elektrische Antriebsleistung einer Strömungsmaschine bei gegebenem 

Volumenstrom, gegebener Druckerhöhung und bekanntem Wirkungsgrad des Antriebsmotors? 
 
Insbesondere sind die Praktikaversuche „Strömungsmechanik“ und „Strömungsmaschinen“ prüfungsrelevant. 
Grundsätzlich gilt, was ist gemessen worden, gab es Besonderheiten bei der Auswertung, welche Grössen sind in 
welcher Form für die Auswertung aufgetragen worden. 



 

 

Frage 1 
Skizziere die Geschwindigkeitsdreiecke axialer oder radialer Turbinen und Verdichter 
mit und ohne Vor- und Nachleitrad. 
 
Antwort: 
Um die Geschwindigkeitsdreiecke zeichnen zu können benötigt man folgendes 
Grundwissen: 
 
Die Euler�sche Strömungsmaschinenhauptgleichung für 
 

Pumpen: Y = u2c2u � u1c1u  
Turbinen : Y = u1c1u � u2c2u 

 
Die Gleichung zur Transformation der Relativgeschwindigkeiten in 
Absolutgeschwindigkeiten : 
 

c = u + w 
 
die Formen der Laufräder: 
 

 
 
 

Rotor Stator RotorStator

Axialverdichter Axialturbine  
 
Voraussetzungen und Annahmen: 

• unendlich viele Schaufeln 
• unendlich dünne Schaufeln 
• stationäre, verlustlose Strömung ( .constV =&  ) 
• schaufelkongruente Umströmung 



 

 

Geschwindigkeitsdreiecke eines Radialverdichters: 
 
gegeben: 

21 VV && = , n, ρ, b1, b2, Geometrie des Laufrades (Winkel β1 , β2 ) 

u1

u2

n
 

 

Die Umfangsgeschwindigkeiten am Radialverdichter 
verhalten sich gemäß dem Strahlensatz. u1 und u2 können 
aus der Drehzahl bestimmt werden: 
 
u1 = 2 · π · n · r1 = π · n · d1 

u1

c1m

u2  
 

Die Anströmung soll drallfrei sein, d.h. c1 = c1m und steht 
somit senkrecht auf u1.  
 

c1m = 
11 bd

V
⋅π⋅

&
 mit b1 = Höhe der Schaufel 

u1

w1

c1m

u2  
 

Die Strömung soll schaufelkongruent sein: c1 und u1 sind 
dem Betrag und der Richtung nach bekannt !  Der Fuß 
von u1 beginnt an den Fuß von c1m , w1 fußt auf der Spitze 
von u1 und endet an der Spitze von c1m. Der Winkel mit 
dem w1 auf c1m trifft entspricht dem Winkel zwischen dem 
Lot auf die Tangente an den Durchmesser d1 und der 
Tangente an die Schaufelspitze. ( c = u + w ) 

u1

w1

c1m

c2m

u2  
 

Zur Bestimmung des Austrittsdreieckes wird zunächst c2m 
aus dem Volumenstrom bestimmt:  

c2m = 
22 bd

V
⋅π⋅

&
 

c2m steht senkrecht auf u2  und wird so lange 
�verschoben�, bis die Spitze die Tangente an das Laufrad 
berührt und der Fuß auf u2 beginnt. c2m ist aufgrund der 
Geometrie kleiner als c1m (die  durchströmte Fläche wird 
größer !) 

u1

w1

w2

c1m

c2m c2

u2  
 

w2 fußt auf der Spitze von u2 ( c = u + w ) und endet an 
der Spitze von c2m. c2 zeigt in die Richtung von u2 (da per 
Definition Y = u2c2u  positiv sein muß [!] ), beginnt am Fuß 
von u2 und endet an der Spitze von c2m. Der Winkel 
zwischen u2 und w2 ist gleich dem Winkel zwischen der 
Tangente an das Laufradende und der Tangente an den 
Durchmesser d2 

 
 



 

 

Geschwindigkeitsdreiecke einer Radialturbine: 
 
gegeben: 

21 VV && = , n, ρ, b1, b2, Geometrie des Laufrades (Winkel β1 , β2 ) 

u1

β1

β2

u2

n

 
 

Die Umfangsgeschwindigkeiten am der Radialturbine 
verhalten sich gemäß dem Strahlensatz. u1 und u2 können 
aus der Drehzahl bestimmt werden: 
 
u1 = 2 · π · n · r1 = π · n · d1 

 
u2 = 2 · π · n · r2 = π · n · d2 

w1

c = w1m 1m

c = w1m 1m

u1

u2

 
 

Die Anströmung soll drallbehaftet sein. Aus dem 
Volumenstrum wird daher die Meridiangeschwindigkeit c1m 
bestimmt: 

c1m = 
11 bd

V
⋅π⋅

&
  

Wir zeichnen mit dem Abstand c1m ( c1m ┴ u1 ) eine 
Parallele zur Tangente an den Durchmesser d1. u1 wird 
nun so verschoben, dass die Spitze am Schnittpunkt [ 
Parallele & Tangente an die Schaufel ] liegt.  w1 ist 
schaufelkongruent, d.h. fußt an der Spitze von u1 und liegt 
auf der Tangente an die Schaufel ( Winkel β1 )  

 

w1 c1

c1u c1m

u1

u2

 

c1 beginnt am Fußpunkt von u1 und endet an der Spitze 
von w1  ( wegen c = u + w ), das Eintrittsdreieck ist 
geschlossen. 

 

w1 c1

c = c2 2m

c1u c1m

u1

u2

 

Die Abstömung soll drallfrei erfolgen, d.h. c2 = c2m . c2m 
wird aus dem Volumenstrom ermittelt: 

c2m = 
22 bd

V
⋅π⋅

&
  und steht senkrecht auf u2. 

 
Der Fuß von c2m beginnt am Fuß von u2. c2m berührt mit 
der Spitze die Tangente an das Schaufelende. 

 



 

 

 
 

w1

w1

c1

c = c2 2m

c1u c1m

u1

u2

 

w2 ist schaufelkongruent, d.h. w2 liegt auf der Tangente an 
das Schaufelende. w2 fußt auf der Spitze von u2 ( c = u + 
w ) und endet an der Spitze von c2m. Das Austrittsdreieck 
ist geschlossen. 

 



 

 

Geschwindigkeitsdreiecke eines Axialverdichters: 
 
gegeben: 

21 VV && = , n, ρ, Geometrie des Laufrades (Winkel β1 , β2 ) 

u = u1 2

u = u2 1

c = c1 1x

n

β1

β2

 
 

Die Umfangsgeschwindigkeiten u1 und u2 am 
Axialverdichter sind nach Betrag und Richtung 
gleich und können aus der Drehzahl bestimmt 
werden: 
 
u1 = u2 = u = = π · n · d 
 
Die Anströmung soll drallfrei erfolgen, d.h. c1 = 
c1x  (c1 steht senkrecht auf u1). c1x fußt auf der 
Tangente an die Schaufelkante (Winkel β1) und 
endet an der Spitze von u1 

w1 u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2x 1x

n

 
 

Die Relativgeschwindigkeit w1 soll 
schaufelkongruent sein, liegt also auf der 
Tangente an die Schaufelkante. w1 beginnt am 
Fußpunkt von c1x und endet am Fußpunkt von 
u1 ( c = u + w ). 
Wenn sich der Rohrdurchmesser der 
Strömungsmaschine nicht aufweitet dann ist 
c1x = c2x. u2 wird mit dem Fußpunkt auf die 
Tangentente an das Schaufelende 
verschoben, der Abstand zum Fußpunkt von 
w2 ist gleich c2x 

w1

w2

u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2x 1x

n

 
 

w2 soll schaufelkongruent sein, d.h. w2 verläuft 
auf der Tangente an das Schaufelende, 
beginnt am Schaufelende und endet am 
Fußpunkt von u2.  

w1

w2

c2

u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2x 1x

c2u

n

 

Somit ist das Dreieck bestimmt, c2 beginnt am 
Fußpunkt von w2 und endet an der Spitze von 
u2. Die Abstömung eines Axialverdichters 
erfolgt immer drallbehaftet. Für technische 
Anwendungen, bei denen eine drallfreie 
Strömung erforderlich ist, muß ein Stator 
(Nachleitgitter) den Drall wieder entfernen. 

 
 

 

 
 



 

 

Geschwindigkeitsdreiecke einer Axialturbine: 
gegeben: 

21 VV && = , n, ρ, Geometrie des Laufrades (Winkel β1 , β2 ) 

u = u1 2

u = u2 1

c = c2 2x

 
 

Die Umfangsgeschwindigkeiten u1 und u2 an der 
Axialturbine sind nach Betrag und Richtung gleich und 
können aus der Drehzahl bestimmt werden: 
 
u1 = u2 = u = = π · n · d 
 
c2x ergibt sich wenn man u2 so verschiebt, dass die 
Spitze von u2 auf der horizontalen Linie liegt und der 
Fußpunkt die Tangente an das Schaufelende 
berührt. 

w2

u = u1 2

u = u2 1

c = c2 2x

c1x

 
 

w2 soll schaufelkongruent sein, verläuft also auf der 
Tangente an das Schaufelende. w2 beginnt am Fußpunkt 
von c2x und endet am Fußpunkt von u2  ( c = u + w ). 
 
c1x = c2x wird so verschoben, dass der Fußpunkt die 
Tangente an die Schaufelspitze berührt und die Spitze auf 
u1 steht (c1x steht senkrecht auf u1 )  

w1

w2

u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2 2x

 
 

w1 ist schaufelkongruent, verläuft also auf der Tangente an 
die Schaufelspitze. w1 beginnt im Schnittpunkt Tangente & 
c1x und endet am Fußpunkt von u1. 
 
 

w1

w2

u = u1 2

u = u2 1

c1xc1

c = c2 2x

 

c2 beginnt am Fußpunkt von w2 (identisch mit 
Fußpunkt von c1x ) und endet an der Spitze von u1 ( c 
= u + w ). 

 



 

 

Frage 2: 
Wieviel Gleichungen stehen zur Berechnung von inkompressiblen 3-D Strömungen 
zur Verfügung, welche physikalischen Axiome stecken hinter diesen Gleichungen 
und welches sind die unbekannten Größen? Erläutere folgende Gleichungen 
hinsichtlich ihrer Gültigkeit: Eulersche Bewegungsgleichung, Navier-Stokes-
Gleichung, Bernoulli-Gleichung, Kontinuitätsgleichung. Wie berechnet man eine 
reibungsbehaftete Strömung? 
 
 
Antwort: 
 
Zur Berechnung dreidimensionaler ikompressibler Strömungen (newtonsche Fluide) stehen 
vier Gleichungen zur Verfügung: 
Die ersten drei ergeben sich aus der Navier-Stokes-Gleichung, denn für jede 
Koordinatenrichtung existiert eine Gleichung. 
Die vierte Gleichung ist die Kontinuitätsgleichung. 
 
Hinter diesen Gleichungen stecken folgende physikalische Axiome: 
 

Kontinuitätsgleichung: Massenerhaltung 
Navier-Stokes-Gleichung: Impulserhaltung 

 
Es gibt 4 Unbekannte: - 3 Geschwindigkeiten (in jede Koordinatenrichtung s.o.) 
 - der Druck p (er taucht in der Navier-Stokes-Gleichung auf) 
 
 
Gültigkeiten der Gleichungen: 
 

Navier-Stokes-Gleichung: cpgradf
Dt

cD ∆η+−ρ=ρ  (1) 

- newtonsche Fluide 
- 3-D-Strömungen 
- stationäre oder instationäre Strömungen 
- inkompressibele oder kompressible1 Fluide 
- reibungsbehaftete (oder reibungsfreie, s. Eulersche Bewegungsgleichung) Fluide 
-  

1 für kompressible Medien sind zur Lösung des DGL-Systems weitere Gleichungen notwendig 
(Energieerhaltung, Zustandsgleichung) 

 
 

Eulersche Bewegungsgleichung: pgradf
Dt

cD −ρ=ρ  (2) 

- newtonsche Fluide 
- stationäre oder instationäre Strömungen 
- 3-D-Strömungen 
- inkompressibele oder kompressible Fluide 
- reibungsfreie Fluide 

 
 

Bernoulli-Gleichung: 2
2

2
2

1
1

2
1 zgp

2
czgp

2
c ⋅+

ρ
+=⋅+

ρ
+  (3) 

- newtonsche Fluide 
- stationäre Strömungen 
- inkompressibele Fluide 
- reibungsfreie Fluide 



 

 

- für einen Stromfaden (1-D-Strömung) 
Kontiniutätsgleichung:  222111 AcAc ⋅⋅ρ=⋅⋅ρ  (4) 
 

- stationäre Strömungen 
- inkompressibele oder kompressible Fluide 
- reibungsbehaftete oder reibungsfreie Fluide 
- für einen Stromfaden (1-D-Strömung) 
 
Eine andere Form der Kontinuitätsgleichung (in differenzieller Schreibweise) sieht 
folgender Maßen aus: 
 0cdiv =  (5) 
- stationär Strömung 
- inkompressible Fluide 
- reibungsbehaftete oder reibungsfreie Fluide 

 
Zur Berechnung der in der Frage erwähnten Strömung werden wie schon gesagt 4 
Gleichungen benötigt (wenn das Medium inkompressibel ist), dabei werden die  
Gleichungen nicht beliebig miteinander kombiniert, sondern es ergeben sich sinnvolle 
Gleichungskombinationen: 
 
Gleichung (1) und Gleichung (5) 
Gleichung (2) und Gleichung (5) 
 
Gleichung (3) und Gleichung (4)  
 
Zur Lösung der Gleichungen sind Randbedingungen (RB) notwendig: 
Die wichtigsten RB sind: 

1. Die Geschwindigkeit an der Rohrwand ist 0 
2. Es muß das Kräftegleichgewicht an den Grenzflächen erfüllt sein, d.h., die 

Schubspannungen müssen gleich sein: 

τ1 = τ2 und damit: 
Randfläche

2
Randfläche

1 y
u

y
u

∂
∂η=

∂
∂η  

 
 
Eine reibungsbehaftete Strömung berechnet man mit der Navier-Stokes-Gleichung, weil in 
ihr noch der Reibungsterm vertreten ist. Mit dieser Gleichung hat man dann aber auch den 
allgemeinen Fall berücksichtigt (s.o.). 
 
Eine weitere Möglichkeit ist die Berechnung mir der Bernoulli-Gleichung in der obigen 
Form, wenn die dortigen Bedingungen angenommen werden können. Dann muß man aber, 
da diese Form nur für reibungsfreie Strömungen gilt, die Reibung durch einen zusätzlichen 
Term, dem Verlustterm, berücksichtigen (vgl. Antwort zu Frage 3). Die Bernoulli-Gleichung 
sieht dann wie folgt aus (vgl. Skript S. 18): 
 

ρ
∆+⋅+

ρ
+=⋅+

ρ
+ V

2
2

2
2

1
1

2
1 pzgp

2
czgp

2
c

 

 
 

 
 
Im Verlustterm werden Druckverluste der Strömung, die durch Einbauten und die 
Rohreibung (Reibung des Fluides an der Rohrinnenwand) verursacht werden 
berücksichtigt. Im Einzelnen sieht er wie folgt aus: 
 

Verlustterm

ergibt jeweils ein Gleichungssystem 

Berechnung entlang eines Stromfadens 



 

 

2D
cL

2
cp 22

V

⋅
⋅⋅λ+⋅ξ=

ρ
∆  

 
 
 
 
 
 

ξ = Widerstandsbeiwert (ist aus Tabellen zu entnehmen) [dimensionslos] 
λ = Rohrreibungszahl (ist dem Diagramm nach Moody zu entnehmen, wenn keine 

anderen Quellen bereitstehen) [dimensionslos] 
Die Rohrreibungszahl ist abhängig von der Reynoldszahl (Re) und der 
Rauhigkeit (εεεε) der Rohrwand. 

 
 
 
Anmerkung: 
 
Von der Navier-Stokes-Gleichung läßt sich auf die Eulersche Bewegungsgleichung und von 
da aus auf die Bernoulli-Gleichung schließen (s. auch folgende Seite). 
 
Die Werte ξ und λ sind dimensionslose Kennzahlen und damit allgemein und 
problemunabhängig gültig. Sie können auf einfache Weise in tabellarischer Form 
zusammengefaßt werden. 
Würde man den Druckverlust selbst tabellieren wollen, so müßte man jeden erdenklichen 
Fall (bezüglich c, L, D) berücksichtigen, was einen immens großen Umfang an Daten zur 
Folge hätte, der die Behandlung von Strömungsproblemen unnötig erschweren würde. 
 
 
 
Die Navier-Stokes-Gleichung: 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

cpgradf
Dt

cD ∆η+−ρ=ρ  

 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
Die Navier-Stokes-Gleichun
sich 3-D-Strömungen berec

Verluste durch Einbauten

Verluste durch Rohrreibung
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Navier-Stokes-Gleichung 

Eulersche Bewegungsgleichung
Oberflächenräfte
g gilt für inkompressible newtonsche Fluide. Mit ihr lassen 
hnen. Ebenso auch reibungsbehaftete Strömungen. 



 

 

Sie stellt die Impulserhaltung in den drei Koordinatenrichtungen dar, weil c drei 
Komponenten besitzt. 
 
Betrachtet man reibungsfreie Fluide, so ist die Zähigkeit η gleich Null, damit fällt der 
Reibungsterm weg und man erhält die Eulersche Bewegungsgleichung. 
 
Im Falle der Hydrostatik ist keine Bewegung mehr vorhanden, d.h. auch keine 
Geschwindigkeiten. Demnach sind alle Komponenten der Geschwindigkeit c gleich Null, 
womit die grün (      ) eingerahmten Terme wegfallen. 
 
Die Bernoulli-Gleichung: 
 
Transformiert man die Koordinaten der Eulerschen Bewegungsgleichung in Bahnkoordinaten 
und integriert die entstandene Gleichung, so erhält man die Bernoulli-Gleichung. 
Die Bernoulli-Gleichung gilt für einen Stromfaden.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
In der radialen Richtung (eR) ergibt sich die Radiale Druckgleichung: 
  

 
r
p1

R
c2

∂
∂⋅

ρ
=−  

 
In der tangentialen Richtung (eT) ergibt sich die Bernoulli-Gleichung (s. o.).  
 
In diesem Rahmen noch ein Tip, um sich die Radiale Druckgleichung zu merken: 
 
1. Man merkt sich aus dem Namen abgeleitet, daß es eine Druckänderung in radialer 

Richtung gibt, also: 

 
r
p

∂
∂  

 
2. In Anlehnung an die Bernoulli-Gleichung ist der Druck proportional dem Quadrat der 

Geschwindigkeit: 

 
r
p~c2

∂
∂   

 
3. In der Bernoulli-Gleichung wird der Druck auf die Dichte bezogen, d.h. es ist rechts durch 

ρ zu dividieren: 

 
r
p1~c2

∂
∂⋅

ρ
 

 
4. Damit nun links und rechts die gleichen Einheiten stehen wird links durch R [m] dividiert 

und aus Notationsgründen ein Minuszeichen eingeführt: 

 
r
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R
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∂
∂⋅

ρ
−  

 Terence Klitz (08.03.2001) 
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Christian Berger (8.3.2001) 

Frage 3: 
Wie berücksichtigt man die Leistung einer Turbine oder Pumpe in einer 
Rohrströmung bei Verwendung der Bernoulli-Gleichung ? 
 
Antwort: 
Es ist möglich, die Bernoullische Gleichung auf Strömungen zu erweitern, denen 
mechanische Energie z.B. durch Reibung (Dissipation) verloren geht oder denen 
mechanische Energie von außen z.B. durch eine Strömungsmaschine (Verdichter oder 
Pumpe) zugeführt wird. Die Änderung der spezifischen kinetischen Energie c2/2 vom Eintritt 
zum Austritt ist alleine durch die Kontinuitätsgleichung festgelegt, die Änderung der 
spezifischen potentiellen Energie  zg ⋅   allein durch die Lage z des Stromfadens, so daß ein 
Verlust durch Dissipation voll zu Lasten der Druckenergie gehen muß. Durch Einfügen eines 
spezifischen Druckverlusts ∆pV /ρ auf der Austrittsseite 2 läßt sich dieser entsprechend 
berücksichtigen. Wird zwischen Ein- und Austritt Energie durch eine Strömungsmaschine 
zugefügt, ist analog eine spezifische Druckenergie ∆p/ρ auf der Eintrittsseite zu ergänzen: 
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Bernoulli – Gleichung mit Berücksichtigung des Pumpen-Terms: 
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Bernoulli – Gleichung mit Berücksichtigung eines Turbinen-Terms: 
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Bernoulli – Gleichung mit Berücksichtigung eines Turbinen-Terms und eines Pumpen-Terms: 
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Tips & Tricks: 

• Eine Pumpe erhöht den Druck des Fluids. Auf der rechten Seite der Gleichung steht der „Endzustand“, 
daher muss auf der linken Seite die „Druckerhöhung addiert werden“.  

• Analog dazu muss der Turbinenterm auf der rechten Seite addiert werden, anschaulicher ist es jedoch, 
den Turbinenterm auf der linken Seite zu subtrahieren, da der Druck hinter der Turbine kleiner ist als vor 
der Turbine (das Medium wird entspannt und gibt dabei Energie an die Turbine ab).  

• Die Bernoulli-Gleichung wird in der Literatur oft als „Energiegleichung“ bezeichnet. Diese Aussage ist 
nicht korrekt, da in der B.-Gleichung keine Temperaturänderungen vorkommen. Die Bernoulli-Gleichung 
lässt sich aus der Impulserhaltung herleitgen und nicht aus dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik 

(Energieerhaltung) Die Einheit der einzelnen Summanden (die gleich sein muss ) ist 1
²s
²m

, was einer 

spezifischen mechanischen Energie entspricht. 

• Herleitung: 
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• Einfacher: da 
2
²c

 die gleiche Einheit haben muß wie 
ρ
p

 ergibt sich die Einheit aus 
²s
²m

s
m 2
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vgl. Script Seite 17 u. 18 



 

 

Frage 4: 
Skizziere eine Drosselkennlinie und eine Anlagenkennline eines Verdichters oder 
Ventilators? Welche Größen trägt man dabei übereinander auf und wie misst man 
sie? Warum normiert man die Kenngrößen und trägt dimensionslose Größen auf? 
Was versteht man unter einer Anlagenkennlinie? 
 
Antwort: 
 
Nachfolgend sind drei Anlagenkennlinien und eine Drosselkennlinie dargestellt (Skript S. 56): 
 

 
 
Bild 7.5: Drosselkennlinie und Anlagenkennlinie (Bohl(1994)) 
 
Oft wird die totale (gesamte) Druckdifferenz über den Volumenstrom dargestellt, in der 
obigen Darstellung ist auf der Ordinate die spezifische Stufenarbeit Y aufgetragen. 
Die spezifische Stufenarbeit Y entspricht der spezifischen totalen (gesamten) Druckdifferenz 

ρ
∆p . 

 
Messung der Größen: 
 
Bevor man an die Messung der einzelnen Größen herangehen kann, muß zunächst 
festgestellt werden welche Größen jeweils benötigt werden (im folgenden wird von einem 
inkompressiblen Strömungsmedium ausgegangen): 
 
Totale Druckdifferenz: 
 

Die totale (gesamte) Druckdifferenz kann man für den allgemeinen Fall nicht mit 
einer einzigen Druckmessung ermitteln. Zu ihrer Ermittlung ist die Berechnung der 
Bernoulli-Gleichung nötig (Skript S. 25). 
 

Y)zz(gpp
2

ccp
12

12
2
1

2
2 =−⋅+

ρ
−

+
−

=
ρ

∆   

 
Es sind damit folgende Größen gefragt: 
 c1 Geschwindigkeit1 vor der Maschine 
 c2 Geschwindigkeit1 hinter der Maschine 
 p1 statischer Druck vor der Maschine 
 p2 statischer Druck hinter der Maschine 

Drosselkennlinie (vgl. Frage 13) 



 

 

 z1 geodätische Höhe des Stromfadens vor der Maschine 
 z2 geodätische Höher des Stromfadens hinter der Maschin 
 
1 Mit „Geschwindigkeit“ ist die mittlere Strömungsgeschwindigkeit gemeint. 
 
 

 
Volumenstrom: 
 

Der Volumenstrom wird durch eine Blenden- oder Venturirohrmessung ermittelt. 
Zu den einzelnen Meßverfahren gibt es genormte Gleichungen, mit denen dann der 
Volumenstrom berechnet werden kann. 
Bei den oben genannten Verfahren wird die „Wirkdruckdifferenz“ gemessen. 

 
Die Messung: 

 
• Die erforderlichen statischen Drücke p1 und p2 sind mit Hilfe von Manometern zu messen 

(elektronische oder mechanische [z.B. Betz-Manometer], vgl. Laborversuche). 
 

• Wenn es eine Höhendifferenz zwischen Ein- und Austritt der Strömungsmaschine gibt, so 
ist die Höhendifferenz (z2 – z1) zu bestimmen. 

 
• Die Geschwindigkeiten sind nicht direkt zugänglich. Zu ihrer Bestimmung ist die 

Kontinuitätsgleichung (Massenerhaltung) heranzuziehen (Skript S.16): 
 

mAcAc 222111 &=⋅⋅ρ=⋅⋅ρ  
 

Bei inkompressiblen Strömungen ist ρ1 = ρ2, d.h. die Dichte kürzt sich dann heraus. Aus 
dem Massenstrom wird dann der Volumenstrom, der wie oben beschrieben gemessen 
werden kann. Die Geschwindigkeit errechnet sich dann wie folgt: 

 

i
i A

Vc
&

=   

Ai = Rohrquerschnittsfläche an der Stelle i 
i = 1 (Eintritt), 2 (Austritt) 

 
 
Normierung: 
 
Durch die Normierung der Kenngrößen erhält man zwei Kennzahlen, die in diesem 
Zusammenhang wichtig sind: die Druckzahl ψ und die Lieferzahl ϕ. 
Trägt man diese Zahlen übereinander (ψ über ϕ) auf erhält man eine Kennlinie. Von dieser 
Kennlinie kann man dann auf verschiedene Kennlinien zu unterschiedlichen Drehzahlen 
umrechnen. 
Dadurch reduziert sich der Meßaufwand, da man von einer einzigen Meßreihe auf ein 
Kennfeld einer Strömungsmaschine schließen kann. 
Die Gleichungen der Normierung sind im Skript auf der Seite 44 in einer Tabelle 
zusammengefaßt. 
 
 
Anlagenkennlinie: 
 
Die Anlagenkennlinie (s. obige Grafik) erhält man, indem man den Anlagenwiderstand 
konstant hält (z.B. Drossel auf einer Position fest einstellen) und die Drehzahl der Anlage 



 

 

hochfährt. Dabei werden die oben angesprochenen Größen aufgenommen, Y und V&  
berechnet und wie in der Grafik zu sehen übereinander aufgetragen. 
 
 
 
 
 
Anmerkung: 
• Bei sehr vielen technischen Anwendungen liegen inkompressible Strömungen vor. 

Bei Luft sollte man ab einer Geschwindigkeit von 100 m/s die Kompressibilität beachten, 
bei Wasser ab einem Druck von 100 bar und einer Temperatur über 50 °C, da sonst die 
Fehler der Berechnung größer als 10% sind. 
 

• Ist das Medium nicht als inkompressibel zu betrachten, so darf man die oben 
angesprochenen Gleichungen nicht ohne weiteres benutzen. Bei der Beachtung der 
Kompressibilität findet die Temperatur weitere Beachtung, d.h., man muß zwei weitere 
Größen messen, die Temperatur vor und hinter der Strömungsmaschine. 

In der Bernoulli-Gleichung sind dann die spezifischen Drücke 
ρ

ip  durch Enthalpien zu 

ersetzen. Die spezifische Stufenarbeit Y entspricht dann der totalen Änderung der 
Enthalpie des Strömungsmediums. 
 
In der Kontinuitätsgleichung kürzt sich dann die Dichte auch nicht mehr heraus. Die 
Dichte läßt sich mit Hilfe der idealen Gasgleichung berechnen, oder aus Tabellenwerken 
ermitteln: 
 

i

i
i TR

p
⋅

=ρ  [ideale Gasgleichung, vgl. Skript S. 27] 

 
• Wichtig ist noch, daß die ermittelten Größen für den Ein- bzw. Austritt jeweils an der 

gleichen Stelle ermittelt werden. Für die Geschwindigkeiten heißt dies, daß die 
geometrischen Größen der Anlage an diesen Stellen bekannt sein müssen. 

 
 
 
 Terence Klitz (09.03.2001) 
 
 
 
 



 

 

Frage 5: 
Welche Problematik tritt bei der Messung des Volumenstroms mittels einer 
Meßblende auf? 
 
Antwort: 
(s. auch Frage 4) 
Als Kennfeld oder Kennlinie einer Strömungsmaschine wird der Verlauf der Druckerhöhung 
über dem Durchsatz und der dazugehörige Wirkungsgrad über dem Durchsatz aufgetragen. 
Diese Auftragungen erfolgen sowohl dimensionslos als auch dimensionsbehaftet. Bei der 
Berechnung der Kenngrößen ist zu berücksichtigen, ob die Kompressibilität eine Rolle spielt 
oder nicht. 
 

Die Bestimmung des Durchsatzes oder Fördermassenstromes 
•

m  erfolgt mit Hilfe einer 
Ringkammer-Meßblende nach ISO 5167-1. 
 
Für inkompressible Medien gilt: 

ρ⋅∆⋅⋅⋅π⋅
β−

⋅=
•

BL
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4
p2d

41
1Cm  

Das Öffnungsverhältnis β der Blende berechnet sich wie folgt: 

D
d=β  

Der Durchflußkoeffizient C ist durch die sogenannte Stolz-Gleichung nach EN ISO 5167-1 für 
Eck-Druckentnahme gegeben als: 

75,0
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5
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Die Reynoldszahl wird auf den Rohrdurchmesser D bezogen und wie folgt berechnet: 

ν
⋅

=
Dc

Re ngRohrströmu
D  

Werte für die kinematische Viskosität v sind entsprechenden Tabellenwerken zu entnehmen. 
 
Für kompressible Medien ist die Expansionszahl ε entsprechend zu ergänzen: 

1BL
2

4
p2d

41
1Cm ρ⋅∆⋅⋅⋅π⋅

β−
⋅⋅ε=

•
 

Für inkompressible Fluide gilt:  ε = 1  und  ρ1 = ρ 
 
Zur Berechnung von ε wird folgende empirisch ermittelte Gleichung nach EN ISO 5167-1 
angewandt: 









⋅κ

∆⋅β⋅+−=ε
1

BL4

p
p)35,041,0(1  

Zur Bestimmung des Volumenstroms 

ρ
=

•
• mV  

Die Problematik bei der Messung des Volumenstroms besteht darin, dass für die 
Berechnung des Durchflusskoeffizienten C aufgrund der Abhängigkeit von der Reynoldszahl 
eine Iteration notwendig ist. 



 

 

ist die jeweilige Dichte des Fördermediums gemäß idealer Gasgleichung zu berechnen. Legt 
man eine kompressible Strömung zu Grunde, lassen sich verschiedene Dichten berechnen: 
 
- für die Blendendurchströmung 

 
BL
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1BL TR

pp
⋅

∆−=ρ=ρ  

- für die Saugseite des Ventilators 

 
E
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E TR

pp
⋅
∆−=ρ  

- für die Druckseite des Ventilators 
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Berechnung der spezifische Förderarbeit Y oder Druckerhöhung des Ventilators: 
 
Gemäß Bernoulligleichung von (E) → (A) (Ventilator) gilt bei konstanter Dichte für die 
spezifische Arbeit des Ventilators: 
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ccppY ea
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2
aea −⋅+−+

ρ
−=  

Sofern die Rohrquerschnitte an Ein- und Austritt gleich sind, sind die statischen Größen 
(spezifische Arbeit oder Druckerhöhung) gleich den totalen Größen. Die geodätische 
Höhendifferenz kann bei Ventilatoren in der Regel vernachlässigt werden. 
 
Liegt bei einem Ventilator eine Druckerhöhung von > 3000 Pa vor, so muß die 
Kompressibilität des Mediums berücksichtigt werden: 
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Aus der spezifischen Förderarbeit läßt sich eine Druckerhöhung oder Totaldruckerhöhung 
∆pt unter Berücksichtigung einer mittleren Dichte ρ zurück rechnen: 

tmEAt Ypp ⋅ρ=∆=∆  
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(aus Praktikum Strömungsmaschinen 3.Versuch) 
 

Uwe Pietruschinski (11.3.2001) 
 



 

 

Frage 6: 
Wie ist die Normierung des Volumenstroms vorzunehmen, wenn für axiale und 
radiale Strömungsmaschinen die Lieferzahl als Quotient der 
Meridionalgeschwindigkeit dividiert durch die Umfangsgeschwindigkeit gelten soll? 
 
Antwort: 
Um den Volumenstrom zu kennzeichnen, wird er durch das Produkt aus der 
Umfangsgeschwindigkeit und der durchströmten Fläche des Kreises mit dem Durchmesser 
D dimensionslos gemacht. 

.durchst

.durchstm

.durchst
2 Au

Ac
Au
V

Du
V4

⋅
⋅=

⋅
=

⋅⋅π
⋅=ϕ

••

 

 

Einheitenkontrolle: 
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Eine andere Definition bildet den Quotienten aus der Meridian- und der 
Umfangsgeschwindigkeit. 

u
cm=ϕ  

Diese Definition ist mit obiger identisch, wenn als fiktive Meridiangeschwindigkeit der 

Quotient aus Volumenstrom 
•
V  und durchströmter Fläche 

4
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(aus K. Menny Strömungsmaschinen) 
 
 
Achtung: 
 
je nachdem ob eine axiale oder eine radiale Strömungsmaschine untersucht werden soll 
müssen unterschiedliche durchströmte Flächen eingesetzt werden: 
 
axiale Strömungsmaschinen: 

Fall 1) 
4

²DA .durchst
π⋅=  dies gilt für eine vom Laufrad weit entfernt betrachtete Fläche 

Fall 2) π⋅−= )rr(A 2
Nabe

2
außen.durchst  dies gilt für eine nah am Laufrad betrachtete Fläche 

 
radiale Strömungsmaschine: 
 
 LaufradLaufrad.durchst bDA ⋅π⋅=  
 
 
 

Uwe Pietruschinski (16.03.2001) 

•
V  Volumenstrom in m³/s 
u Umfangsgeschwindigkeit in m/s 
cm Meridiangeschwindigkeit in m/s 
Adurchst. durchströmte Fläche in m² 



 

 

Frage 7: 
Wie läßt sich der Wirkungsgrad einer Pumpe messen? Welche Größen müssen 
bestimmt werden, wie lauten die Berechnungsformeln für den Wirkungsgrad? 
 
Antwort: 
Bei hydraulischen Strömungsmaschinen (Pumpe mit ρ = const.) ist der Wirkungsgrad 
definiert als: 
 

Leistungemechanisch
Leistungechanischeströmungsm=η  .  

 
Ein Gesamtwirkungsgrad berücksichtigt alle mechanischen und strömungsmechanischen 
Verluste. Aufspalten läßt er sich auch in bestimmte Teilwirkungsgrade (nach Bohl 1994): 

 mli η⋅η⋅η=η  

mit 
 
ηi = innerer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Strömungs- und  
  Reibungsverlusten, 
ηl = volumetrischer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Spaltverlusten, 
ηm = mechanischer Wirkungsgrad zur Berücksichtigung von Lagerreibung, 
  Verlusten im Getriebe oder des Antriebs. 
 
Der hydraulische Wirkungsgrad der Pumpe (bei ρ = const.) berechnet sich aus dem 
Verhältnis der Nutzleistung der Pumpe und der mechanischen Leistung an der Welle: 
 

mecfhP
P=η  

 
mit der mechanischen Wellenleistung: 
 

n2MMP ddmech ⋅π⋅⋅=ω⋅=  
 
Gemessen wird das Antriebsdrehmoment der Pumpe mit Hilfe einer zwischen Motor- und 
Pumpenwelle befindlichen Drehmomentenmeßstelle, oder über die elektrischen Kenngrößen 
des Motors und dem entsprechenden Motorwirkungsgrad. 
 
 

Uwe Pietruschinski (11.3.2001) 
 



Frage 8: 
Was unterscheidet eine hydraulische von einer thermischen Strömungsmaschine, 
wie sind ihre Wirkungsgrade definiert, beschreibe die Begriffe aero- oder 
hydrodynamischer Wirkungsgrad, isentroper Wirkungsgrad und polytroper 
Wirkungsgrad? 
 
Antwort: 
Das wesentliche Unteerscheidungsmerkmal sind die Zustandsgrößen Temperatur und 
Dichte. Bei einer hydraulischen Strömungsmaschine ist die Veränderung dieser Größen 
zwischen Ein- und Austritt klein bzw. nicht vorhanden, bei thermischen Strömungsmaschinen 
groß. 
 
Der Wirkungsgrad einer hydraulischen Strömungsmaschine ist wie folgt definiert: 
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d.h. die aerodynamische Leistung (des Ventilators) wird ins Verhältnis gesetzt zur benötigten 
Antriebsleistung.1 
 
Der Wirkungsgrad einer thermischen Strömungsmaschine ist als Vergleich von Prozessen  
definiert: 
 

ozessPrrealer
prozessVergleichs

Verdichter,th =η          
prozessVergleichs
ozessPrrealer

Turbine,th =η   

 
Hier ist jedoch die Prozessführung zu berücksichtigen. Nutzen und Aufwand sind hier 
von der Thermodynamik der Zustandsänderungen abhängig. Grundsätzlich gilt: Statt 
Druckänderungen sind Enthalpieänderungen zu verrechnen. Die Definitionen bei 
isentroper oder polytroper  Prozessführung lauten: 
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Hier wird der reale Prozess mit dem idealen, reversiblen Prozess verglichen.  
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Hier wird der reale Prozess mit dem polytropen Prozess verglichen. 
 

Der thermische Wirkungsgrad ist also abhängig von der betrachteten Prozessführung ! 
 

Christian Berger, 19.03.2001 

                                                           
1 ∆pt kann gleichermaßen für Strömungsmaschinen berechnet werden, die z.B. Wasser fördern. Da Wasser 
jedoch als inkompressibles Medium betrachtet wird, erübrigt sich die Frage, ob eine Kreiselpumpe eine 
thermische Strömungsmaschine ist. 

vgl. Frage 10 – Enthalpiedifferenzen
im h,s – Diagramm ! 



Frage 9: 
Unter welchen Bedingungen ist es bei einer Leistungsvermessung eines Ventilators 
notwendig, die Änderung der Austrittstemperatur zu berücksichtigen; wie geht man 
prinzipiell vor? 
 
Antwort: 
Die Austrittstemperaturen müssen nur berücksichtigt werden, wenn der Ventilator als 
thermische Strömungsmaschine betrachet wird. 
 
Bei einer hydraulischen Strömungsmaschine ist die Differenz zwischen Ein- und 
Austrittstemperatur nicht relevant, weil zum einen, die Temperaturerhöhung nicht in die 
Leistungsberechnung mit eingeht und zum anderen, weil mit einer gemittelten Dichte 
gerechnet wird. 
 
 
 
 
Ein Ventilator kann prinzipiell als hydraulische Strömungsmaschine betrachtet werden, wenn 

• sich die Dichte zwischen Ein- und Austritt nur um bis zu 10% ändert und  
• die Strömungsgeschwindigkeiten kleiner als 0.3  · Schallgeschwindigkeit1 ist oder 
• kleine Verdichtungsverhältnisse vorliegen ≈ 1 : 1,1 

 
 
 

Christian Berger, 20.03.2001 
 
 
______________________ 
1 0,3 Mach ≈ 100 m/s für Luft 

vergleiche Aufgabe 8 � Definition der 
Wirkungsgrade ! 
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Ein Ventilator kann prinzipiell als hydraulische Strömungsmaschine betrachtet werden, wenn 

• sich die Dichte zwischen Ein- und Austritt nur um bis zu 10% ändert und  
• die Strömungsgeschwindigkeiten kleiner als 0.3  · Schallgeschwindigkeit1 ist oder 
• kleine Verdichtungsverhältnisse vorliegen ≈ 1 : 1,1 

 
 
 

Christian Berger, 20.03.2001 
 
 
______________________ 
1 0,3 Mach ≈ 100 m/s für Luft 

vergleiche Aufgabe 8 � Definition der 
Wirkungsgrade ! 



 

 

Frage 10: 
Skizziere eine isentrope und eine polytrope Verdichtung in einem h-s und in einem  
T-s Diagramm. 
 
Antwort: 
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Bei der isentropen Verdichtung / Entspannung wird definitionsgemäß keine Entropie erzeugt, 
bei der polytropen  Verdichtung / Entspannung jedoch schon. Der polytrope Prozess kommt 
dem realen Prozess sehr nahe. Das hier dargestellte T-s-Diagramm gilt nur für ideale Gase. 
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Christian Berger, 20.3.2001 

vgl. Baer, Thermodynamik, 9. Auflage S. 119 



 

 

Frage 11: 
Wofür ist die Entropie der Strömung in einer Strömungsmaschine ein Maß ? 
 
Antwort: 
Die Entropie ist ein Maß für die Verluste. Da bei jedem Prozess Entropie erzeugt wird, ist bei 
der Auslegung und Berechnung von Strömungsmaschinen immer darauf zu achten, daß die 
Entropie nicht kleiner null wird. 
 
2. Hauptsatz der Thermodynamik:  

• alle natürlichen Prozesse sind irreversibel  
• alle Prozesse mit Reibung sind irreversibel 
• Wärme kann nie von selbst von einem Körper niederer auf einen Körper höherer 

Temperatur übergehen 
Die mathematische Formulierung des 2. Hauptsatzes gelingt, wenn man davon ausgeht, 
dass eine Zustandsgröße S (Entropie) existiert, die sich ändert, wenn sich die anderen 
Zustandsgrößen des Systems ändern. 
 
Die bekannteste mathematische Formulierung des 2. HS ist die Gibb’sche Gleichung: 
 

dh = T⋅dS + v⋅dp 
 
bzw. die Gibb’sche Fundamentalgleichung: 
 

dU = T⋅dS - p⋅dV  
 
Der Wirkungsgrad thermischer Strömungsmaschinen wird aus dem Vergleich des 
realen Prozesses mit dem isentropen Prozess  gebildet: 
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Tips & Tricks: 
Einheit der „extensiven Zustandsgröße Entropie“ (aus der Gibb’schen Gleichung) : 
 

∆Q = T ⋅ ∆S  ! ∆S = 
T
Q∆   [∆S] = 
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vgl. Frage 10 
vgl. Frage 6 (Enthalpie) 
 
 

Christian Berger (8.3.2001) 

vgl. Script Seite 32 u. 33 
vgl. Dubbel D6 und D7 

vgl. Labor Körnergebläse 



 

 

Frage 12: 
Welche Strömungsgröße ändert sich beim Durchströmen einer mehrstufigen 
Strömungsmaschine nicht ? 
 
Antwort: 
Zur Lösung dieser Fragestellung benötigt man nur die Kontinuitätsgleichung. Diese lautet in 
in der allgemeinsten Form für einen Stromfaden in stationärer Strömung : 
 

21 mm && =    bzw. 
 

222111 AcAc ⋅⋅ρ=⋅⋅ρ   bzw. für inkompressible Medien 
 
c1 ⋅ A1 = c2 ⋅ A2  oder einfacher  21 VV && =    

 
 
Bei der Durchströmung einer mehrstufigen Strömungsmaschine ändert sich nur der 
Massendurchsatz nicht, da davon auszugehen ist, daß sich die Dichte des Fluids ändert und 
somit der Volumenstrom nicht mehr konstant ist. 
 
Tips & Tricks: 

• mehrstufige Verdichter werden in der Regel axial ausgeführt. Ein axialer mehrstufiger Verdichter ist z.B. 
in einem Flugzeugtriebwerk zu finden. Die Nomenklatur kann in diesem Zusammenhang etwas 
verwirrend sein, denn man unterscheidet zum einen zwischen einer Verdichterstufe – sprich einem Paar 
aus Stator und Rotor, aber auch von Niederdruckstufe, Mitteldruckstufe und Hochdruckstufe. Die 
Aufteilung in mehrere Stufen macht nur in Hochdruckverdichtern mit Verdichtungsverhältnissen von 
mehr als 1 : 20  Sinn. Bei diesem Verdichtungsverhältnis ist mit Sicherheit davon auszugehen, dass sich 
die Dichte des Mediums ändert ...  

• in diesem Zusammenhang sollte nun auch offensichtlich sein, dass Hochdruckverdichter stets als 
thermische Strömungsmaschine zu behandeln sind, im Gegensatz zu hydraulischen 
Strömungsmaschinen, bei denen davon ausgegangen wird, dass sich die Dichte des Mediums nicht 
ändert.  

 
vgl. Laborversuch „Körnergebläse“ 
 
nice to know: 
Zur Lösung dieser Fragestellung wurde die Kontinuitätsgleichung in der „bekanntesten Form“ herangezogen. 
Diese Form ist jedoch nicht die allgemeinste Formulierung:  
 

+
∂
ρ∂
t

div (ρ ⋅ v) = 0 ist eine differentielle Form der Massenbilanz,  

die sich für dichtebeständige vereinfacht zu  div c = 0.   da 0
t

=
∂
ρ∂

 

 
Diese differentielle Form der Massenbilanz ist eine der allgemeinsten Formulierungen, 
 
div v ist eine skalare Größe und beschreibt die Volumendehnungsgeschwindigkeit materieller Fluide in einem 
karthesischen Koordinatensystem ( v ist der Geschwindigkeitsvektor ).   
 
 
 

Chrisitan Berger (8.3.2001) 

vgl. Script S. 15 u. 16 



 

 

Frage 13: 
Wie verändern sich die Kennlinien parallel und hintereinander geschalteter Pumpen? 
 
Antwort: 
 
Parallelschaltung 
Unter Parallelschaltung versteht man das Zusammenarbeiten von zwei oder mehr 
Strömungsmaschinen zwischen einer gemeinsamen Saug- und Druckleitung bzw. gemeinsam 
aus einem Raum saugend. Die Drosselkurve des Maschinenaggregats entsteht durch Addition 
der Volumenströme der einzelnen Maschinen bei jeweils gleichen spezifischen 
Förderarbeiten. 
 

 
 
Bild 13.1  Anordnung von parallelgeschalteten Kreiselpumpen 
a) in einem geschlossenem Rohrleitungssystem 
b) in einem auf der Saugseite der Pumpe aufgetrennten Rohrleitungssystem 
1) Zulaufleitung der Anlage; 2) Einlaufbauwerk; 3) Saugleitung der Pumpe; 4) Druckleitung der Pumpe; 
5) Druckleitung der Anlage; P) Kreiselpumpe 
 
 
 

 
 
 
 
 
Kennlinie „Förderhöhe über Volumenstrom“ 
 
 
 
 

Bild 13.2  Parallelschaltung von Kreiselpumpen mit gleicher Kennlinie und gleicher Saugleitung 
1) Pumpe 1; 2) 2 Pumpen parallel 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 

 

Reihenschaltung 
Zur Überwindung relativ großer Anlagenwiderstände werden häufig zwei Pumpen 
hintereinandergeschaltet. Rein theoretisch erhält man die Kennlinien der 
hintereinandergeschalteten Maschinen durch Addition der spezifischen Förderarbeiten bei 
jeweils gleichen Volumenströmen. In Wirklichkeit ist die Erhöhung der spezifischen 
Stutzenarbeit jedoch deutlich geringer, da zwischen den Maschinen Strömungsverluste 
auftreten und die zweite Maschine oft ungünstig angeströmt wird. Bei flach verlaufenden 
Drosselkurven und steilen Anlagenkennlinien kann die Hintereinanderschaltung eine größere 
Volumenstromzunahme ergeben als die Parallelschaltung. 
 

 
 
Bild 13.3  Anordnung von reihengeschalteten Kreiselpumpen 
a) als Kombination von Vor- und Hauptpumpe 
b) bei mehreren Hauptpumpen 
1) Vorderpumpe; 2) Hauptpumpe; 3) Verbindungsleitung; 4) Saugleitung der Pumpe; 5) Hauptpumpe; 
6) Druckleitung der Pumpe; 7) Hauptpumpe 2; 8) Reservepumpe 
 
 
 

 
 
Bild 13.4  Reihenschaltung von Kreiselpumpen 
1) Pumpe 1; 2) 2 Pumpen in Reihe 
 
 
(aus Willi Bohl Strömungsmaschinen 1; Technisches Handbuch Pumpen) 
 
 
 
 

 
Uwe Pietruschinski 14.03.2001 

Kennlinie „Förderhöhe über 
Volumenstrom“ 



 

 

Frage 14: 
Was versteht man unter dem Ansaugverhalten einer Pumpe? Führe eine 
Abschätzung für die Durchströmung von Luft statt Wasser bei einer Pumpe durch. 
 
Antwort: 
 

.constcucupY u11u22 =⋅−⋅=
ρ
∆=  

Sofern Kompressibilität keine Rolle spielt, kann bei idealer Durchströmung trotz 
verschiedener Medien die spezifische Stufenarbeit als konstant angesehen werden. 
Angenommen wird, dass die Umfangsgeschwindigkeit einer Pumpe klein ist, daher kann Luft 
als inkompressibel angesehen werden. 
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für Luft gilt: 
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Die Luftsäule darf 1/833 so groß sein, wie die Wassersäule um eine Selbstansaugung zu 
gewährleisten. 
 
 
 
 

Uwe Pietruschinski (11.3.2001) 
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Frage 15:  
Warum ist es sinnvoll, die Temperaturen eines Turbinenkreisprozesses zu erhöhen? 
 
Antwort: 
Da die Entropiedifferenz bei höheren Temperaturen geringer ist, ist somit auch der Verlust 
geringer. 

 
 
 
Bei gleichen Flächen unter der  Kurve, 
also bei gleicher Wärmemenge, wird 

s∆ bei zunehmenden Temperaturen 
kleiner. 
 

 
 
 
 
 
      
 
 
 
Tips & Tricks: 
 

s∆ kann wie folgt  interpretiert werden: Steigt die Entropie s während der Zustandsänderung, handelt es sich 
     um einen verlustbehafteten, irreversiblen Prozeß. 
 
            
 
 
 
 

 
 
 

vgl. Script S. 33 
s. Skript S. 32
s. Frage 08
 
Stefan Pohl (8.3.2001) 



 

 

Frage 16:  
Berechne den Wirkungsgrad eines Ventilators, der von einem Elektromotor 
angetrieben wird, welche Größen müssen dafür bekannt sein oder gemessen 
werden? 
 
Antwort: 
Der Wirkungsgrad des Ventilators ist definiert als: 
 

eM

tt

eM

t

Antrieb

aero
hhydraulisc P

Vp
M

mY
P

mY
P
P

Aufwand
Nutzen &&& ⋅∆=

ω⋅
⋅=⋅===η  

 
 
Da man Yt und den Massenstrom nicht direkt messen kann gibt es verschiedene 
Vorgehensweisen: 
 
man bestimmt den statischen Druck durch Druckbohrungen (z.B. 4 Bohrungen in der 
Rohrwand, die verbunden sind ! Mittelung des statischen Druckes) und bestimmt mittels 
Blendenmessung oder Venturirohr den Volumenstrom. Daraus kann man die mittlere 
Strömungsgeschwindigkeit errechnen, die zusammen mit dem statischen Druck den totalen 
Druck ∆pt ergibt. Somit ist der „Nutzen“ – die Leistung des Ventilators bekannt. 
 
Zur Messung der Antriebsleistung kann man entweder die elektrische Leistung des Motors 
(=mit dem Messkoffer gemessene el. Leistung mal Motorwirkungsgrad) bestimmen, oder 
aber die Winkelgeschwindigkeit und das Moment der Antriebswelle messen. 
 
 
 

Christian Berger, 27.03.2001 



 

Frage 17: 
Wie sieht das Kennfeld eines Hochdruckverdichters schematisch aus? Was ist ein 
Pumpgrenzabstand (surge margin) und was eine Stopfgrenze? 
 
Antwort: 
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Terence Kli

umpgrenze wird dadurch gekennzeichnet, daß die kinetische Energie der F
ausreicht, um die Druckerhöhung im Rotor oder Stator zu überwinden.  
Androsseln (man bewegt sich auf der Kennlinie nach links), nimmt der Volu
adurch wird auch die kinetische Energie des Fluids verringert, die dann u.U
ichen kann, um den steigenden Druck im Rotor (oder Stator) zu überwinden
ckströmungen kommen. 
Rückströmen nimmt der Druck im Rotor (oder Stator) wieder ab, so daß da
r in Strömungsrichtung gefördert werden kann. Da der Volumenstrom aber
elung nicht über das eingestellt Maß hinaus steigen kann, fällt er wieder zu
t wieder zur Rückströmung. Dieses periodische Verhalten wird Pumpen ge

umpgrenzabstand ist der Abstand in Richtung der Ordinate zwischen Betr
umpgrenze (s. Grafik). Der Pumpgrenzabstand wird auch surge margin (e
, Woge (hier mehr in der Bedeutung von Strömungs~); margin: Rand, Gren
r Abstand wird durch die Auslegung der Strömungsmaschine vorgegeben. 
bstand ist, desto besser ist die Maschine gegen das Pumpen gesichert, jed
ich dadurch immer weiter vom idealen Betriebspunkt. Um wirkungsvollere 

gen zu können, ist es demnach ein Ziel, die Arbeitslinie so weit wie möglich
grenze zu verlegen, ohne jedoch eine erhöhte Pumpgefahr in Kauf nehmen
en. (vgl. Skript S. 55) 

topfgrenze begrenzt das Kennfeld zur anderen Seite. Sie stellt praktisch d
aximalen Volumenstromes dar. Mit zunehmendem Volumenstrom steigt di
ungsgeschwindigkeit an. Gerade in engen Querschnitten des Laufgitters ka
Überschallgeschwindigkeit erreichen, fällt sie dann in die Unterschallgeschw
k entsteht ein Verdichtungsstoß, der den gesamten Querschnitt blockieren 
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Möglichkeit durch ηmax) 

Stopfgrenze 
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Frage 18: 
Wie verändern sich Ein- und Austrittsdreieck eines Verdichters (Ventilators) beim 
Androsseln? 
 
Antwort: 
Die Gleichung der spezifischen Stufenarbeit sowohl für kompressible als auch für 
inkompressible Strömungen für Pumpen oder Verdichter lautet: 
 

Y = u2c2u – u1c1u 
 
Drosseln bedeutet, dass der druckseitige Strömungswiderstand erhöht wird (dies wurde z.B. 
im Versuch „Körnergebläse“ durchgeführt ) und sich dadurch der Volumenstrom durch die 
Maschine verringert. Die kennzeichnende Größe für den Durchsatz ist die Geschwindigkeit 
c1x die aufgrund der Kontinuitätsbedingung gleich der Geschwindigkeit c2x sein muß. (wenn 
sich der Durchmesser des Verdichters nicht aufweitet !! ) 
 
Da die Umdrehungsgeschwindigkeit u gleich bleibt und die vektorielle Gleichung  
 

c = u + w  
 

weiterhin gelten muß, ergibt sich beim Androsseln folgender Zusammenhang: 
 
mit c1x verringert sich auch w1 und somit auch w2. Dies hat eine Abnahme von c1 und c2 zur 
Folge. Im Fall der totalen Drosselung (c1x = 0) ist c2 = c1 = u (theoretisch) und es findet keine 
Durchströmung mehr in axialer Richtung statt. Das Geschwindigkeitsdreieck wird bei der 
Drosselung „flacher“, da c1x bzw. c2x die Höhe des Dreieckes bestimmen. 
 
Verdeutlichung am Geschwindigkeitsdreieck eines Axialverdichters: 
 
 

Axialverdichter
gedrosselt

w1

w2

c2

u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2x 1x

Axialverdichter
ungedrosselt

w1

w2

c2

u = u1 2

u = u2 1

c1x

c = c2x 1x

Fehlanströmung !

 
 
Tips & Tricks: 

• Die oben stehenden Aussagen sind nur insofern gültig, als dass man auch im Zustand der totalen 
Drosselung noch davon ausgeht, dass eine schaufelkongruente Umströmung stattfindet. Dies wird aber 
nicht der Fall sein, statt dessen wird sich ab einem bestimmten Drosselzustand die Strömung auf der 
Saugseite ablösen, so dass keine klare Aussage mehr über den Strömungszustand gemacht werden 
kann. 

• Beim Erstellen von Geschwindigkeitsdreiecken geht man immer von unendlich dünnen Schaufeln und 
einer unendlichen Anzahl von Schaufeln aus. Nur mit dieser Annahme kann man „sicherstellen“, dass 
tatsächlich eine optimale Kraftübertragung stattfindet.  

 
 

Christian Berger (13.3.2001) 

vgl. Script S. 23 - 26 

vgl. Script S. 22 

vgl. Script S. 26 

siehe auch: Frage 1, sowie Übung Geschwindigkeitsdreiecke



 

 

Frage 19: 
Wie ist ein modernes Flugtriebwerk grundsätzlich aufgebaut? Was ist ein 
Kerntriebwerk? Wie viel Wellen hat ein Triebwerk? Welche Funktion haben variable 
Leiträder im Verdichter? Wann geben sie Sinn? Was versteht man unter einem 
Verstellgesetz? 
 
Antwort: 
Ein modernes Flugtriebwerk ist folgendermaßen aufgebaut: 
 

Fan

Bypass

Bypass

Kerntriebwerk

Verdichter

Turbine

Brenn-

kammer
Welle 1

Welle 2

Welle 3

 
 
Am Eintritt befindet sich der Fan. Dieser große Ventilator fördert die Luft in den Bypass und 
das Kerntriebwerk. Das Kerntriebwerk besteht aus Verdichter, Brennkammer und Turbine. In 
der Regel haben moderne Triebwerke 3 Wellen mit folgenden Aufgaben: 
 

 angetrieben von  treibt an Drehzahl 
Welle 1 Niederdruckturbine Fan + 

Niederdruckverdichter
8000 1/min 

Welle 2 Mitteldruckturbine Mitteldruckverdichter 11000 1/min 
Welle 3 Hochdruckturbine Hochdruckverdichter 16000 1/min 
 

Der größte Teil der Luft, die vom Fan angesaugt wird, geht durch den Bypass und wird 
hinten ausgestoßen ohne in das Kerntriebwerk zu gelangen. Diese Maßnahme sorgt vor 
allem für eine Reduzierung des Lärms. 
 
Da ein Flugtriebwerk sehr unterschiedliche Betriebszustände abdecken muß (Vollast & hohe 
Luftdichte beim Start – Niedrige Last und niedrige Luftdichte beim Flug), wird der Verdichter 
über variable Leiträder diesen Betriebszuständen angepasst. Die Statoren des Verdichters 
sind drehbar gelagert und werden über eine Hebelmechanik um ihre Längenachse gedreht. 
Die kinematischen Zusammenhänge des Hebelmechanismuses nennt man „Verstellgesetz“. 
 
 

 
 
 

Christian Berger, 20.3.2001 



 

 

Frage 20: 
Wie unterscheidet sich eine Dampfturbine von einer Gasturbine? (Druck und 
Temperatur!) 
 
Antwort: 
 
Die Entspannung in Dampfturbinen findet im Heißdampfgebiet in relativer Nähe zur Taulinie 
statt. Der Dampf gelangt mit hohen Drücken in die Turbine. 
 
Der Gasturbinenprozeß findet bei weit höheren Temperaturen, aber niedrigeren Drücken im 
Vergleich zum Dampfturbinenprozeß statt. 
 
Ein paar Zahlen zur Verdeutlichung: 
 

 TEintritt [°C] TAustritt [°C] pEintritt [bar] pAustritt [bar] 
Dampfturbine 500 – 600 200 - 300 ca. 200 1 – 50 
Gasturbine 1000 – 1200 ca. 500 ca. 20 ca. 1 
Die aufgeführten Werte können und sollen nur eine ungefähre Richtung angeben, da sie sehr stark 
von der jeweiligen Anlage und der Form des Prozesses abhängen. Sie stammen z.T. aus dem Dubbel 
und z.T. aus Aufgaben der Thermodynamik. 
 
Die Zahlen machen aber den oben beschriebenen Unterschied deutlich. 
 
Die Dampfturbine arbeitet bei hohen Drücken mit relativ niedrigen Temperaturen. 
Die Gasturbine arbeitet bei hohen Temperaturen mit relativ niedrigen Drücken. 
 
 
Anmerkung: 
 
Die obige Tatsache macht man sich im Kraftwerksbau zu Nutze, indem man sogenannte 
GuD-Kraftwerke1 baut. Bei ihnen wird dem Dampfturbinenprozeß ein Gasturbinenprozeß 
vorgeschaltet. D.h. in einer Gasturbinenanlage wird Strom in einem separaten Generator 
erzeugt. Die noch sehr heißen Abgase der Gasturbine werden dann dem Kessel der 
Dampfturbinenanlage, die einen eigenen Generator speist, zugeführt. Dadurch muß zur 
Dampferzeugung weniger Brennstoff von außen zugeführt werden. 
 
 
1 GuD-Kraftwerke = Gas- und Dampfturbinen-Kraftwerke 
 
 
 
 Terence Klitz, 13.03.2001 
 
 
 
 



 

 

Frage 21:  
Welche physikalischen Grenzen gibt es bezüglich einer Erhöhung der 
Strömungsgeschwindigkeit in Gasturbinen? 
 
Antwort: 
Grundsätzlich ist es nicht sinnvoll die Strömungsgeschwindigkeiten in einer bereits gebauten 
Gasturbine zu erhöhen oder zu erniedrigen, da diese Strömungsmaschine für den jeweiligen 
Betriebspunkt ausgelegt wurde und idealerweise an diesem Betriebspunkt mit dem best 
möglichen Wirkungsgrad arbeitet. Eine Erhöhung der Strömungsgeschwindigkeiten führt in 
diesem Fall zu Fehlanströmungen und Ablösungen und ggf. wird die Stopfgrenze erreicht. 
 
Bei der Auslegung und Berechnung gibt es folgende physikalische Grenzen für die 
Strömungsgeschwindigkeit: 

a) die mechanische Festigkeit der Schaufeln (mehr Geschwindigkeit bedeutet mehr 
Impuls) 

b) die Strömungsgeschwindigkeit sollte auf keinen Fall nahe an die 
Schallgeschwindigkeit reichen oder sogar darüber liegen, da es dadurch zu 
Verdichtungsstößen kommen kann. (Ausnahme: transsonisch ausgelegte 
Strömungsmaschinen, bei denen lokal Überschallgeschwindigkeit auftreten kann.) 

 
 
 

Christian Berger, 27.03.2001 



 

 

Frage 22: 
Wieviel Energie bleibt bei einem Braunkohlekraftwerk mit Dampfturbinen ungenutzt? 
Welche Möglichkeiten einer verbesserten Energieausnutzung gibt es? 
 
Antwort: 
Braunkohlekraftwerke mit Dampfturbinen weisen einen ungefähren Wirkungsgrad von 35 – 
43 % auf. Das bedeutet, daß etwa 65 – 57 % der hineingegebenen Energie verloren gehen. 
 
Verbesserungsmöglichkeiten werden auf verschiedene Weise versucht zu verwirklichen. 
 
Zunächst ist es möglich dem Dampfturbinenprozeß einen Gasturbinenprozeß vorzuschalten 
(vgl. Aufg. 20), damit kann der Wirkungsgrad auf ca. 65 % angehoben werden. Auf diese 
Weise wird versucht, so viel Energie wie möglich für die Stromerzeugung umzusetzen. 
 
Eine andere Möglichkeit ist es die abgeführte Energie nicht einfach in die Atmosphäre zu 
geben, sondern dezentral für weitere Zwecke zu gebrauchen, wie z.B. für 
Beheizungszwecke (Wohnungen, Schwimmbäder, Hallen, ...). 
 
 
 Terence Klitz, 26.03.2001 
 
 



 

 

Frage 23: 
 
Wieviel Prozent der Windenergie können maximal von einem Windkonverter in 
mechanische Energie umgesetzt werden? 
 
Antwort: 
 

Es können maximal 59 % (genau 
27
16 ) der Windenergie durch einen Windkonverter in 

mechanische Energie umgewandelt werden. 
Anders als bei Strömungsmaschinen in einer Rohrleitung wird die Energie bei der 
Freistrahlturbine rein aus der kinetischen Energie des Mediums gewonnen. Der statische 
Druck ist vor und hinter der Turbine konstant (da Umgebungsdruck).  Die 

Strömungsgeschwindigkeit verringert sich hinter der Turbine um 
3
2  der 

Anströmgeschwindigkeit c1. 
Diese Erkenntnis geht auf den Physiker Albert Betz zurück, die er 1919 veröffentlichte. 
Eine ausführlichere Betrachtung dieses Themas ist dem Referat „Windkraftanlagen“ zu 
entnehmen. 
Hier nur der kurze Anriß. 
 
Man benötigt zur Betrachtung die Kontinuitätsgleichung, Bernoulli-Gleichung, und den 
Impulssatz. 
Der Wind wird als strömende Masse betrachtet und ist daher mit kinetischer Energie 
„beladen“: 

 2
lLLL,kin cV

2
1E ⋅⋅ρ⋅=  

 
 
 
 
Dem Wind wird durch einen idealen Rotor Energie entzogen. Ein idealer Rotor besteht aus 
unendlich vielen, unendlich dünnen Schaufel, demnach kann man ihn sich als eine Scheibe 
vorstellen. Nach dem Energieentzug ist die kinetische Energie des Windes geringer als vor 
dem Rotor, d.h., die Energiedifferenz wurde dem Wind am Rotor entzogen: 
 

 ( )2
2

2
1RRLLT cccA

2
1P −⋅⋅⋅ρ⋅=  entzogene Leistung 

 
 
 
 
Die Leistungsdifferenz drückt sich in der Differenz der Geschwindigkeitsquadrate aus. In der 
obigen Gleichung wird auf die Leistung eingegangen, sie ist allerdings proportional zur 
Energie, so daß die Erläuterungen am Anfang übernommen werden können. 
Um an die Geschwindigkeit cR (Strömungsgeschwindigkeit in der Rotorebene) zu kommen, 
muß man den Impulssatz und die Bernoulli-Gleichung bemühen (s. Referat) und erhält 
schließlich folgende Formulierung für cR: 
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Luftmassenstrom durch 
die Rotorebene 

 

 

, entspricht also dem arithmetischen Mittel der
Windgeschwindigkeiten vor und hinter dem 
Windkonverter 
Zu beachten ist, daß der Druck an den
Stellen 1 und 2 gleich ist. 



 

 

Diese Formulierung für cR kann in die Gleichung für die entzogene Leistung (s.o.) eingesetzt 
werden und man erhält nach ein paar kleinen Umformungen: 
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Für 
1

2

c
c  schreibt man ξ (sprich: Ksi). Eine Extremwert-Betrach

PLT,th für  

ξ = 
3
1   einen maximalen Wert annimmt. Mit diesem Wert ergi

multipliziert mit dem 
2
1  aus dem vorstehenden 

4
1  den Bruch 

noch in der Gleichung übrig bleibt ist nichts weiter als die im W
 

Damit:  
27
16PP Windmax,th,LT ⋅=  

 
 
 
Quellen: 
 
- „Technische Strömungslehre <Lehr- und Übungsbuch>“ (

Auflage., 1995] 
- „Technische Fluidmechanik“ (Herbert Sigloch), [VDI Verla
- „Windkraftanlagen“ (Robert Gasch), [B.G. Teubner Stuttg
 
 
   

 

 
die, dem Wind theoretisch „entziehbare“
Leistung 
tung liefert das Ergebnis, daß 

bt die eckige Klammer 

27
16 . Der Ausdruck, der dann 

ind enthaltene Leistung. 

Leopold Böswirth) [Vieweg, 2.  

g, 3. Aufl., 1996] 
art, 3. Aufl., 1996] 

Terence Klitz, 13.03.2001 



 

 

 Frage 24: 
Wie funktioniert die aerodynamische Regelung einer Windkraftanlage (Stall- und 
Pitch-Regelung)?  
 
Antwort: 
 
Aus Sicherheitsgründen ist es notwendig, das Windkraftanlagen zwei von einander 
unabhängig funktionierende Bremssysteme haben. Neben einer mechanischen 
Scheibenbremse findet man bei größeren Anlagen die sogenannte Pitch-Regelung, bei der 
das Schaufelblatt aus dem Wind gedreht wird [..]. Kleinere Anlagen, abhängig vom Hersteller 
bis ca 300 kW, haben eine Stall-Regelung, bei der die Profilumströmung gemäß der 
aerodynamischen Auslegung abreißt und somit keine beliebig hohen Leistungen erreicht 
werden.  
(aus dem Skript S. 107) 
 
Beide Varianten, die Pitch- und die Stall-Regelung sollen, wie oben gesagt, die Drehzahl 
der Rotoren begrenzen. Die Rotoren arbeiten nach dem Auftrieb-Prinzip, das bedeutet, daß 
sie bei fehlendem Auftrieb langsamer bzw. gar nicht mehr drehen. Um nun einen Rotor 
aerodynamisch zu bremsen, muß der Auftrieb gestört werden, was man durch Erzeugen von 
Ablösungen auf der Saugseite des Rotorblattes zustande bekommt. 
Die Wirkung ist also bei beiden Varianten die gleiche, aber sie unterscheiden sich in ihrer 
Ursache. 
 
Bei der Pitch-Regelung werden die Rotorblätter, wie oben 
gesagt, aus dem Wind gedreht, d.h., es wird aktiv an der 
Anlage eine Einstellung der Blätter vorgenommen. Die 
Pitch-Regelung reagiert auf die Windgeschwindigkeit, die zu 
diesem Zweck gemessen werden muß. 
Es muß also auf jeden Fall eine Meß-, Auswerte- und 
Einstell-Einheit installiert werden. Bild 3.30 (Skript S. 107) 
macht die Verstellung des Blattes deutlich, hier allerdings, 
um die schaufelkongruente Anströmung zu erhalten. 
 
 
 
 
 
 
Bei der Stall-Regelung findet kein aktiver Eingriff statt. Die 
Rotorblätter sind von Werk aus für ein bestimmtes 
Betriebsfeld ausgelegt. Bei zunehmender 
Windgeschwindigkeit verändert sich die relative Anströmung 
des Rotorblattes, bis sie schließlich auf der Saugseite 
Ablösungen erzeugt, wodurch der Auftrieb nicht mehr zur 
Bewegung des Rotors ausreicht (s. Bild 3.29 (Skript S. 
107)). 
 
 
 
 
 
Aus der obigen Darstellung wird ersichtlich, daß die Pitch-Regelung wesentlich flexibler auf 
sich ändernde Windverhältnisse reagieren kann als die Stall-Regelung. Dafür ist sie 
allerdings mit wesentlich höheren Kosten verbunden. 
 
 Terence Klitz, 13.03.2001 



 

 

Frage 25: 
Welche Konstruktionen von Windkraftanlagen gibt es, welche Vorteile hat eine 
Windkraftanlage mit drei Rotorblättern? 

Antwort: 
Es gibt zwei grundlegend verschiedene Bauweisen von Windkraftanlagen, die Sorte A hat 
eine horizontale Achse, die Sorte B eine vertikale Achse (vgl. Skript S. 12). 
 
Unter der Sorte A finden sich verschiedene Ausführungen (vgl.Skript S. 104):  
 

Bei der Sorte A unterscheidet man noch zwischen Luv- und Lee-Läufern. Bei Luv-Läufern 
(heutzutage die Regel) ist der Rotor auf der dem Wind zugewandten Seite der Gondel 
montiert, bei Lee-Läufern auf der „Rückseite“ der Gondel. 
 
 
Bei der Sorte B unterscheidet man u.a. zwischen Savonius-Rotor und Darrieus-Rotor. 
Den Savonius-Rotor findet man häufig auf kleineren Transportfahrzeugen, als Antrieb für 
einen Belüftungsventilator. 
Der Savonius-Rotor ist ein sogenannter Widerstandsläufer der Darrieus-Rotor gehört zu 
den Auftriebsläufern. Widerstandsläufer weisen eine geringere Energieausbeute auf, sind 
aber aufgrund ihrer einfachen Konstruktion preiswerter. 

 
(vgl. Skript S. 12) 
 
 
Eine Windkraftanlage mit drei Rotoren liegt nach der Be
etwa dem Wert 6 im Mittelfeld. Die Schnellaufzahl von W
aus Umfangsgeschwinsigkeit des Rotor und Windgesch
schneller dreht sich der Rotor. Westermills beispielswei
Der Darrieus-Rotor läuft nicht von 
alleine an. Als „Anlaufhilfe“ wird 
manchmal ein Savonius-Rotor 
auf die Achse des Darrieus-
Rotors montiert.  
trachtung ihrer Schnellaufzahl λλλλ mit 
indkraftanlagen ist das Verhältnis 

eindigkeit. Je größer λ ist, desto 
se (oberstes Bild ganz li.) drehen sich 



 

 

recht langsam, geben dafür ein großes Drehmoment ab, welches vorzugsweise zum direkten 
Antrieb von Wasserpumpen verwendet wird. Bei niedrigen λ wirkt sich zudem der Einfluß des 
Nachdralls negativ auf die Energieausbeute aus. 
Große λ-Werte sind somit in Bezug auf die Energieausbeute positiv, können aber aufgrund 
des kleinen Drehmomentes Probleme beim Anlaufen aufweisen. 
Dreiblättrige Rotoren nehmen somit eine Mittelstellung ein, um möglichst von beiden 
Extrema zu profitieren. 
 
Ein weiterer Vorteil von dreiblättrigen Rotoren ist die aufgrund ihrer 120°-Geometrie besser 
verteilte Belastung des Rotors. Beim Vorbeiziehen am Turm erhält das Rotorblatt jedes mal 
einen Schlag, bedingt durch die Luftströmung zwischen Blatt und Turm. Die übrigen beiden 
Blätter stabilisieren den Rotor diesbezüglich, so daß die Lager, die Welle, die Kupplung und 
der Gerator entlastet werden. Zudem können die Lager und die Welle kleiner dimensioniert 
werden. 
Rotoren mit mehr Blättern (z.B. 4 oder 5) wären natürlich besser geeignet, sie wären dann 
jedoch zu teuer und zu schwer. 
 
 
 
Anmerkung: 
 
Die Begriffe Luv- und Lee-Läufer kann man sich vielleicht folgender Maßen etwas leichter 
merken: 
 
 Luv 
 
 
 
 Lee 
 
 
 
 
 
 
  Terence Klitz, 13.03.2001 

„v“, wie vor dem Hindernis / der Anlage 

„e“, wie Ende, sprich hinter dem Hindernis / der Anlage  



 

 

Frage 26: 
Was versteht man unter Kavitation, wo tritt sie auf? Bei welchen 
Strömungsmaschinen tritt Kavitation auf, tritt sie am Eintritt oder am Austritt auf? 
 
Antwort: 
Kavitation tritt nur bei Flüssigkeiten auf. Sinkt der Druck in der Flüssigkeit unterhalb des 
Dampfdruckes, so bilden sich Gasblasen in der Flüssigkeit aus. Dieser physikalische 
Vorgang wird als Kavitation bezeichnet. Es handelt sich um eine lokale Verdampfung 
innerhalb der Flüssigkeit. Unter technischen Gesichtspunkten verursacht Kavitation 
mechanische Schäden und Lärm, sobald der Druck wieder oberhalb des Dampfdruckes 
angestiegen ist. Da die Gasblasen implosionsartig zusammenfallen, werden große 
instationäre Kräfte frei. 
Bei Pumpen tritt Kavitation nur am Eintritt auf, bei Turbinen am Austritt. 
 

Bild 12.1: Bernoulli-Diagramm, aus Schad
 
p/ρ ist für den Ort s2 am kleinsten, do
sinkt.  
 
 
(s. Skript S.47) 
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e/Kunz (1989) 

rt ist zu prüfen, ob der Druck p unter den Dampfdruck 

Uwe Pietruschinski (11.3.2001) 



 

 

Frage 27:  
Was versteht man unter rotierender Ablösung, in welchen Strömungsmaschinen tritt 
sie unter welchen Bedingungen auf? 
 
Antwort: 
Typische Kennlinien von Radialventilatoren zeigen die folgenden beiden Bilder.  
 

  
Bild 7.6: Drosselkennlinie (a)     Drosselkennlinie (b) 
 
Bild 7.6a zeigt eine Drosselkennlinie, die ihr Maximum erst bei dem Volumenstrom 

0V =&  erreicht. In diesem Fall tritt weder rotierende Ablösung noch Pumpen auf. 
Stabile Kennlinien dieser Art werden von Radialmaschinen erreicht, deren Laufräder 
ein kleines Durchmesserverhältnis 21 d/d , eine kleine Schnellaufzahl σ und kleine 
Schaufelwinkel oder 12 β<β haben. Bild 7.6b zeigt eine typische Kennlinie einer 
optimal gestalteten Radialmaschine. Der Druck steigt auf dem stabilen Kennlinienast 
bis zu einem ausgeprägten Maximum an. Auf dem instabilen Ast, ganz allgemein 
schon links vom Optimalpunkt kann Ablösung in einzelnen Schaufelkanälen des 
Laufrades auftreten. Die Ablösung formiert sich zu sogenannten Zellen, die abhängig 
vom Betriebspunkt mit etwa 40 bis 60 % der Rotordrehzahl rotieren. 
 

 
Bild 7.7: Rotierende Ablösezelle im Laufradgitter einer Radialmaschine (Bohl(1994)). 
 

vgl. Script S. 57



 

 

Die Rotation der Ablösezelle lässt sich am einfachsten am Gitter einer axialen Maschine 
erklären: 
 
Im Gegensatz zum Pumpen wird nur ein Schaufelkanal mit seinen beiden 
Nachbarpaarungen betrachtet. Die Ablösung tritt an einer beliebigen Schaufel auf (hier in der 
Mitte) . Dieser Kanal blockiert somit die Strömung, es findet eine Umlenkung zu den 
Nachbarpaarungen statt, die sich sowohl stabilisierend als auch destabilisierend auf die 
Strömung auswirkt. Die Rotationsrichtung der Ablösung entspricht der Richtung der 
Destabilisierung. 
 
 

blockierte
Zelle

DestabilisierungStabilisierung

n

 
 

Christian Berger, 27.03.2001 



 

 

Frage 28:  
Was versteht man unter einem Stoßverlust? Woher kommt der Name? 
 
Antwort: 
Für den Begriff „Stoßverlust“ existieren mehrere Definitionen, die miteinander nicht in 
Einklang stehen: 
 

a)  Stoßverluste an den Eintrittskanten von bewegten und stehenden Schaufelgittern 
auf. (nach Bohl) 
 
  
 

b) Druckverlust bei unstetigen Querschnittänderungen. Dieser Druckverlust, der z.B. bei 
einem scharfen Übergang eines kleineren Rohrquerschnittes in einen größeren 
entsteht ist unter dem Namen „Borda-Carnot’scher Stoßverlust“ bekannt. 

 
 
 

c) Verluste in Strömungsmaschinen, die durch Verdichtungsstöße entstehen.  
Starke Druckstörungen in Gasen breiten sich mit Überschallgeschwindigkeit auf 
Stoßwellen = Verdichtungsstößen aus. Charakteristisch dabei ist die stoßartige 
Änderung von Druck, Temperatur, Geschwindigkeit, Dichte und Entropie. 

 
 
 
 
 
 
 
 

Christian Berger, 27.03.2001 

(Bohl, Strömungsmaschinen 1, 7. Auflage 1998 S. 274) 

(Käppeli, Strömungslehre u. -maschinen, 7. Auflage 1987 S. 129 f.) 

(Käppeli, Strömungslehre u. -maschinen, 7. Auflage 1987 S. 247 f.) 



Frage 29: 
Berechne die Druckerhöhung im Stator und im Rotor einer axialen Strömungsmaschine. 
 
Antwort: 
Für einen Axialverdichter gilt im Rotor und Stator 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Annahme: u 30 m/s (Umfangsgeschwindigkeit) 
 c2u 20 m/s (Strömungsgeschwindigkeit in Umfangsrichtung ) 
 c1x = c2x 15 m/s (axiale Anströmgeschwindigkeit) 
 
 
 

Rotor: 2

2

u1u2 s
m600

s
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 (Euler´sche Strömungsmaschinen-Hauptgleichung) 
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Die Druckerhöhung im Rotor ist in unserem Beispiel 3 mal so groß wie im Stator. 
 
(s. auch Frage 1) 
 
 
 

Uwe Pietruschinski 14.03.2001 
Frank Kameier 05.10.2004 

0, da drallfreier Eintritt 

0, da drallfreier Austritt 

drallfreie 
Anströmung 

Rotor Stator

c1x

u =u1 2
w1

c =c2x 1x

u =u2 1
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Frage 30: 
Welche Strömungsmaschine erzeugt unter vergleichbaren Bedingungen einen 
höheren Druck, eine radiale oder eine axiale? 
 
Antwort: 
Da in einem einstufigen Radialrad eine wesentlich 
größere Drucksteigerung als in einem Axialrad erzielt 
werden kann, müssen mehrstufige Axialverdichter bei 
gleichen Druckwerten eine wesentlich größere 
Stufenzahl aufweisen als Radialverdichter. Da aber 
Radialverdichter mit ihren Umlenkkanälen meistens 
größere Gewichte und Abmessungen haben als 
vergleichbare Axialverdichter, sind sie auch ab einem 
gewissen Ansaugvolumenstrom teurer als 
Axialverdichter. 
Die Einsatzbereiche der verschiedenen 
Verdichterbauarten, d.h. radial - gekühlt oder  
ungekühlt – ( wobei hiermit nicht die Kühlung der 
Beschaufelung wie bei Gasturbinenstufen gemeint ist) 
und axial überschneiden sich stark (Bild 30.1). 
Im allgemeinen lässt sich jedoch sagen, dass 
Radialverdichter für kleinere Massenströme und 
größere spez. Stutzenarbeiten, Axialverdichter für 
größere Massenströme und kleinere spez. 
Stutzenarbeiten eingesetzt werden, da bei radialen 
Maschinen die Zentrifugalkräfte eine größere 
Druckerhöhung d.h. u1 ≠ u2 bewirken. 
(vgl. Euler´sche Strömungsmaschinenhauptgleichung) 
 
 
nice to know: 
 
In Bild 30.2 sind die Turboverdichter verschiedener Bauarten 
aus dem Fertigungsprogramm der Fa. DEMAG dargestellt. 
Man sieht daraus, dass Radialverdichter bis zu Drücken von 
600 bar, Axialverdichter bis zu 50 bar gebaut werden. Die 
Ansaugvolumenströme reichen beim Radialverdichter bis 
etwa 60 m³/s, beim Axialverdichter über 300 m³/s. Im 
Axialverdichter hingegen wird die Druckerhöhung durch 
Verzögerung der in axialer Richtung verlaufenden Strömung 
in den eng hintereinander angeordneten Lauf- und 
Leitschaufeln durchgeführt, so dass sich wesentlich kleinere 
radiale Abmessungen ergeben als beim Radialverdichter 
gleicher Betriebsdaten. Im Gegensatz zum Radialverdichter 
werden im Axialverdichter lange Wege zur Umlenkung des 
Gasstromes von Stufe zu Stufe vermieden. Deshalb treten in 
ihm Strömungsverluste durch Umlenkungen in weit 
geringerem Maße auf. Bei richtiger Auslegung und 
ausreichender Baugröße erreichen Axialverdichter 
Wirkungsgrade, die bis zu 10 % über denen von 
Radialverdichtern gleicher Betriebsdaten liegen. Je kleiner 
der Förderstrom wird, desto kürzer werden die Schaufeln 
und desto höher die Strömungsverluste an den 
Kanalwänden, so dass sich die Wirkungsgrade des 
Axialverdichters mit abnehmender Baugröße jenen des 
Radialverdichters annähern. Axialverdichter werden  
deshalb normalerweise bei Ansaugvolumenströmen  
unter 60 000 m³/h nicht eingesetzt. 
(s. auch Frage 33 „Cordier-Diagramm) 
 
(aus Willi Bohl Strömungsmaschinen 1) 

Bild 30.1  Einsatzbereiche der Verdichter 

Bild 30.2  Einsatzbereiche der Verdichter (nach Fa. Demag) 



 

 

Frage 31: 
Was versteht man unter den Begriffen statischer, dynamischer, Gesamt-, Total- und 
Staudruck? Warum gibt es Unstimmigkeiten hinsichtlich der Verwendung 
"Staudruck"? 
 
Antwort: 
 

Bernoulli-Gleichung: .constpzg²c
2
1p ges ==⋅⋅ρ+⋅ρ⋅+  

• :p  statischer Druck 
• :pges  Gesamtdruck 

• :²c
2
1 ⋅ρ⋅  dynamischer Druck 

• bei der Unterscheidung statischer, dynamischer und Gesamtdruck wird der 
geodätische Anteil immer wie selbstverständlich weggelassen, da er bei der 
Betrachtung am Prandtlschen Staurohr keine Rolle spielt 

 
 
Totaldruck = Gesamtdruck 
 
Als statischer Druck pst wird der Druck bezeichnet, den ein parallel zur Rohrwand 
strömendes Medium auf diese ausübt. Durch eine geeignete Bohrung in der Rohrwand oder 
durch den ringförmigen Schlitz eines Staurohres kann er als absoluter Druck pst oder als 
Druckdifferenz stbst ppp −=∆ , gegenüber dem barometrischem Druck pb gemessen werden. 
 
Als Gesamtdruck pg wird der Druck bezeichnet, der an der Spitze eines Staurohres 
gemessen wird. Er kann als absoluter Druck pg oder als Druckdifferenz zum barometrischem 
Druck gemessen werden gbg ppp −=∆ . Der Gesamtdruck wird auch als Totaldruck 
bezeichnet. 
 
Als dynamischer Druck pdy oder q wird die Differenz aus Gesamtdruck und statischem Druck 
bezeichnet, die gemäß Bernoullischer Gleichung ein Maß für die Strömungsgeschwindigkeit 
darstellt. Historisch bedingt wird der dynamische Druck auch als Staudruck bezeichnet 
(Staudruck stammt aus Staurohr; wobei man mit einem Prandtlschen Staurohr nicht den 
Druck, sondern die Geschwindigkeit misst). Diese Benennung führt jedoch zu einer 
Fehlinterpretation, da in diesem Fall gerade nicht der Druck an einem Staupunkt mit der 
Strömungsgeschwindigkeit null gemeint ist. Von der Verwendung Staudruck zur Berechnung 
der Geschwindigkeit wird daher abgeraten. 
 
(aus Praktikum Strömungsmechanik Versuch 1) 
 
 
 

Uwe Pietruschinski 14.3.2001 



 

 

Frage 32: 
Welcher Fehler ist bei der Messung mit einem Prandtlschen Staurohrs in einer 
turbulenten oder einer periodisch fluktuierenden Strömung zu berücksichtigen? 
 
Antwort: 
Die Geschwindigkeit c1 im Staupunkt (an der Spitze des Prandtl´schen Staurohres) ist gleich 
Null, zudem wird an dieser Stelle der Gesamtdruck p1 gemessen. Damit ergibt sich für die 
Bernoulli-Gleichung die folgende Form: 
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Bei einer turbulenten oder periodisch fluktuierenden Strömung schwankt die jeweilige 
Meßgröße (hier c und p) um einen Mittelwert c , bzw. p . Der Wert der Schwankung, sprich 
die Abweichung von diesem Mittelwert ist c′ , bzw. p′ . 
Der jeweilige Momentanwert ergibt sich demnach aus der Addition beider Werte: 
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negativen Anteile nach oben in den positiv
Funktion, bei der man alle negativen Welle
bei der Addition nicht mehr auf. 
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Löst man die Gleichung (4) dann nach 1c  auf: 
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Aus Gleichung (5) ist leicht zu ersehen, daß bei vorhandenen Schwankungen (z.B. in Form 
von Turbulenzen in der Strömung), für die mittlere Geschwindigkeit ein zu kleiner Wert 

ermittelt wird, weil der Term 
2

c 2
2′  unter der Wurzel noch subtrahiert wird. 

 
 
 
 Terence Klitz, 28.03.2001 

 
 

 



 

 

Frage 33: 
Wie läßt sich abschätzen, ob für einen Anwendungsfall besser eine axiale oder eine 
radiale Strömungsmaschine geeignet ist? 
 
Antwort: 
 
Für die Auslegung von Strömungsmaschinen kann das 
nach seinem Erfinder benannte Cordier-Diagramm 
benutzt werden. In diesem Diagramm ist die 
Durchmesserzahl über der Schnellläufigkeit 
aufgetragen, womit sich für die Kraft- und 
Arbeitsmaschinen je eine Kurve einzeichnen läßt. Ist 
z.B. für eine Pumpe der Volumenstrom und die 
Förderhöhe gegeben, so kann man nach Wahl einer 
geeigneten Drehzahl die Schnellläufigkeit berechnen. 
Man entnimmt dann dem Cordier-Diagramm die 
zugehörige Durchmesserzahl, und kann damit den 
Laufraddurchmesser festlegen. 
 
(aus K. Menny) 
(s.Skript S.45) 
 
 
 
Beispiel 
 
für eine Pumpe ist gegeben: 

s
³m10V =

•
   m146H =    

s
1142,7n =  

 
mit HgY ⋅=  
 Bild 19.1: Cordier-Diagramm 

2045,0
)Y2(

Vn2

4
3 =

⋅

⋅π=σ
•

 

 
Hierzu wird aus dem oberen Kurvenzug abgelesen: 5,4=δ  
 

m195,2
m146

²s
m81,92

s
³m105,42

Hg2
V2

Y2
V2D

4
44

=
⋅⋅

⋅
π

⋅=
⋅⋅

⋅
π
δ⋅=

⋅
⋅

π
δ⋅=

••

 

 
 
 
 
 
 

Uwe Pietruschinski (11.3.2001) 



 

 

Frage 34: 
Wie berechnet man die notwendige elektrische Antriebsleistung einer 
Strömungsmaschine bei gegebenem Volumenstrom, gegebener Druckerhöhung und 
bekanntem Wirkungsgrad des Antriebsmotors? 
 
Antwort: 
 

M
el

YmP
η
⋅=

•

 mit: ρ⋅=
••
Vm  

ρ
∆= pY  

 
daraus folgt: 
 

M
el

pV
P

η
ρ
∆⋅ρ⋅

=

•

 
M

el
pVP

η
∆⋅=

•

 

 
 
 
 
 
 
 

Uwe Pietruschinski 14.03.2001 
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