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Vorwort des Verfassers. 
Vorliegelldes Buch soIl ein Handbul'h fiir Berechnungl:5ingenieure. 

Konstrukteure und Studierende sein. Es behandelt in del' Haupt­
sache, werm auch nicht ausschliei3lich, die Dberdruek-Dampfturbine. 
In den meisten Biichern iiber Dampfturbinen ist del' Leser ge­
zwungen, sieh mit del: etwas schwiel'igen Theor-ie del' Dampfstl'omung 
dul'ch Dusen zu befassen, ehe er zu den speziell die Uberdruck­
turbine behandelnden Kapiteln kommt. In diesem Buche wird die 
Konstruktion del' Dtisen im 20. Kapitel behandelt, und bis dahin 
hat del' Leser im Gebrauch des Entropie-Diagramm und anderer 
Tafcln t"bung bekommen. 

Bei einer erst kiirzlich entstandenen Maschinenart bestehcn stets 
groile Meinungsverschiedenheiten tiber die relative Bedeutung ihre1' 
einzelnen Entwicklungsstadien. Dem Titel dieses Buches entsprechend 
ist nul' alIes das darin aufgenommen worden, was iiir den Kon­
strukteur besonders wertvoll ist; nichtsdestoweniger sind hierin die 
e1ementaren wissenschaft1ichen Grund1agen einbegriffen, auf denen 
sich ein systematisches Konstruieren aufbaut. 

Eine geschieht1iche Einleitung wurde wegge1assen; den Verfahren 
del' Werksticittenbearbeitung sowie untergeordneten Konstruktions­
einze1heiten wurde nur wenig Beachtung geschenkt. Del' Verfasser 
hofft, daB die von Entropie und Warme1ehre handelnden Kapite1 
fiir praktische Ingenieure besonders verstandlich geschrieben sind. 
Die einze1nen Abschnitten vorgesetzten Sternehen sollen andeuten, 
daB man diese beim erstmaligen Lesen weg1assen kann. Desg1eiehen 
konnen diese1ben von solchen Lesern wegge1assen werden, die, ohne 
den Faden fiir das Folgende zu verlieren, das Bueh nicht bis in 
seine Einze1heiten verfolgen wollen. 

Besondere Kapitel iiber Zwisehengetriebe, Warmespeicher in Ver­
hindung mit Abdampfturbinen, Kondensatoren und Propeller sind 
eingefiigt worden, und auBerdem wurde die Konstruktion von Druck­
stufen fiir die Hoehdruckteile von Dberdruckturbinen besonders be­
riicksichtigt. 

Del' Abschnitt iiber Propeller h~absiehtigt keineswegs eine e1'­
schopfende Behandlung dieses Gegenstandes zu geben. Klarheit und 
Einfachheit wu1'de in jedem FaIle angestrebt. 

1* 



IV Vorwort. 

Die Konstruktionsmethode del' Kondensatoren wurde von Prof. 
R. L. vVeighton empfohlen, und Kapitel 1 B ist fast ganzlieh auf 
Grund von diesbeziigliehen Unterlagen entstal1den, die clem Vedasser 
giltigst zur Verfiigung gest,ellt wurden. 

Die Kapitel Libel' Reanspruehungen bilden vermutlieh cinen 
niitzliehen Teil dieses Ruehes. Die versehiedenen Resultate, die er­
halten wurden, habel1 sieIl dureh Vergleieh mit ansgefiihrten Tnr­
binen neuester Konl:ltruktion als riehtig erwiesen. 

Diejenigen Leser, die Vorkenntnisse in Warmelehre haben, will 
ieh dureh folgende Erklarung del' Rehandlung nicht umkehl'barer 
Prozesse VOl' etwaiger Verwi1'rung bewahren. In del' Literatur sind 
zwei verscbiedene Erklal'ungsweisen dieses Gegem;tandes gebraueh­
lich. Sie sind so einfach, daB man h;e1' nur auf die Cntersehiede 
zwisehen beiden einzugehen braucht. 

1. N ach del' erst en Methode ist ein adiabatisehel' V ol'gang ein 
solchel', bei dem keine Warme von auDen zugefiihrt wird. Wenn 
vVarme inne1'halb eines odeI' mehrel'e1' Karpel' erzeugt wird (z. B. durch 
Reibung) unter del' V ol'aussetzung, daD del' Vorgang adiabatiseh ver­
liiuft, dann haben wir es mit einem "nieht umkehrbaren adiab,L­
tisehen" Vorgang zu tun. Ist 6 Q eine unendlich kleine Warme­
menge, die einem System (bei del' Temperatur T) von auBen zuge­
flihrt wird, dann gilt in einem gesehlossenen umkehrbal'en Kreis-

proze13: f-~g = 0 fUr den ganzen Kl'eisproze13. Ist hingegen irgend 
T 

einer del' aufeinanderfolgenden Vorgange nieht umkehrbar, so gilt f d'I~ .< O. Die Entropiezunahme wil'd dann gewahnlieh definiert als 

Zuwaehs an verlorener (nicht nutzbarel') Arbeit, dividiert durch die 
niedrigste nutzbare (verfiigbare) Temperatur, die durch die Um­
gebung bedingt ist. Die Entropiezunahme wahrend einer nicht um­
kehrbal'en Zustandsanderung von dem Zustand A nach B wird aus­
gedriickt als Zunahme, die stattgefunden haben wii1'de, wenn die 
Zustandsanderung von A nach B in einer Anzahl aufeinanderfolgendel' 
umkehrbarer Zustandsanderungen stattgefunden hatte. 

2. Nach del' zweiten Methode stellt dQ die Warmemenge dar, 
die von einem Karpel' entweder von auDen (z. B. durch die Wan­
dungen) aufgenommen odeI' innerhalb des Karpel'S selbst (z. B. durch 
Reibung usw.) erzeugt wurde. Wenn keine solehe Warmezufnhr (odeI' 
Abfuhr) stattfindet, so ist del' Vol'gang ein adiabatiseher. Del' Aus­
druck ,~nicht umkehrbarer Proze13" wird dann nicht gebraucht. Mit 
anderen Worten, adiabatisch und isentropisch ist gleichbedeutend. 
Die l)Jntropiezunahme infolge del' Zufuhr einer Warmemenge 6 Q 
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wi]'(1 dHlm definiert als L~c;Q, und die totale Entropiezunahme wahrend 

eineR Vorganges ist J~?, indel1l die Integration dcm wirkliehen 

Vorgange genau enb;pricht. In diesem 1"a11e gilt 

. fdQ=O 
T 

hir cinen in sich geschlossenen KreisprozeB. gleichgiiltig ob er 11l1l­
kehrbal' ist oder nicht. Diese ErkHirungsmethoden sind gleich ratio­
nell und exakt und fiihren zu denselben SchluBfolgerungen; in den 
obigen Darlegnngen sind ehemisehe odeI' elektrisehe Vorgange nicpt 
herueksiehtigt worden. Zwischen beiden Erklarungen del' Entropie 
besteht kein UnterRehied. 

Die zweite Methode hat sieh als besonders geeigllet fUr die Vor­
giinge in del' Dampfturbine ergeben. 

Ein anderer crw~ihnenswerter Punkt ist die Energie des Dal1lpfes. 
In einer Turbineni\nlage ist die Dampfstromung vom Dampfkessel 
durch die Turbine bis zum Kondensator eine kontinuierliehe. Kein 
Teil des Dampfes ist deshalb zu irgend einer Zeit von dem ubrigen 
Dampf getrennt. Del' Dampf leistet fortgesetzt Arbeit vermoge del' 
Arbeit. die i11m dureh dandige neue Dampfbildung im Kessel zu­
gefilhrt wird. Man ist iibereingekommen, diese Fahigkeit Arbeit zu 
leisten (Kapazitat) als eine Art von Energie anzusehen. Damit ist 
ein hetraehtlieher Vorteil erreicht; denn somit ist die tot ale Arbeit 
des Dall1pfes sehlie!.llieh seinem Wiirmeinlmlt gleich, vorausgesetzt 
nul', daB beide in den gleiehen MaBeinheiten ausgedruekt werden. 

DerVel'faeser heabsiehtigt an diesel' Stelle allen denen zu dank en, 
die ihn hinRiehtlieh del' Vorhereitung dieses Buehes untel'stiitzt haben 
und bewnders denen, die 8ieh die groBe Miihe ll1aehten, eine Menge 
von Konstruktionszeielmungen und Diagl'ammen anzufertigen, die fur 
die Herstellung del' Figu1'en ve1'wendet wurden. Er ist aueh den­
jenigen Firmen zu groBem Danke verpfiichtet, die ihn mit Einzel­
heiten ih1'er Konstruktionen unterstiitzten; die Herkunft derselben 
wurde jeweilig im Text vermerkt. Ausgiebiger Gebraueh wurde von 
den ersten teehnisehen Zeitsehriften gemacht, und del' Verfasser 
ell1pfiehlt besonders ein Studiull1 del' Aufsatze uber "Dampfturbinen" 
in den Zeitschriften "Engineering" und "The Engineer". Die Kon­
struktionsmethode von Mr. H. M. Martin ist besonders interessant. 1 ) 

Zuletzt bleiht mil' noeh uhrig Herrn Prof. W. MeF. Orr, M. A., 
F. R. S., fiir seine groHe Unterstiitzung beim Lesen del' Korrektur-

') Siehe eine Reihe von Veroffentlichungen im "Engineering", beginnend 
25. August 1\)11 S. 24,)' 
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hogen sowie fliT' manchc wertvolle Anregung zur Verbessenmg des 
Textes zu danken. 

DeI' Verfasser weiB, daB in einem Werke. das erst kiirzlich in 
del' Technik Entstandenes behandelt, Irrtiimer in bezug ituf Ansicht 
und fehlerhafteEinzelheiten gefunden werden konnen, und eT' wird 
deshalb irgendwelche Verbesserungen odeI' Anregungen seiner I~esel' 

stebs willkommen heWell. 

N e,,'castl e- upon -Ty II e, Septelll bel' 1 !l11. 
J. ~r. 

V orwort des Ubersetzers. 
Gegelliiber dem staunensw"erten Aufschwung, den die Entwiek­

lung del' Dampfturbinen aller Systeme innerhalb del' letzten Jahre 
aufzuweisen hat. ist die einsehHigige Literatur entschieien im Hiick­
stand geblieben. Um hier einem Bediirfnis naeh del' konstruktiv­
praktisehen Seite abzuhelfen, habe ieh auf Anregung des Verlages 
von Julius Springer diese Dbersetzung unternommen. Ieh will hoffen, 
daB besonders dem praktischen 1ngenieur dieses Buch eine will­
kommene Hilfe bieten wird, und allen denen, die sich ohne groBe 
Vorkenntnisse del' technischen Warmelehre schnell in das Gebiet del' 
Berechnung und Projektierung von stationarell odeI' Schiffs-Turbinen­
anlagen einarbeiten wollen. 

1m groBen und ganzen 'war ieh bemiiht, mich streng an das 
englische Original zu halten. Einige KapiteL wie die iiber Turbinen 
fiir Sonderzwecke, Warmespeieher, Labyrinthdichtungen, Hegler, Schiffs­
anlagen, Dbersetzullgsgetriebe und Gleichdrnckturbinen erfuhren eine 
geringe Erweiterung entsprechend den neuesten Fortschritten auf diesen 
Gebieten. Fiir jegliche Verbesserungsvorschlage, Berichtigungen von 
Irrtiimern, sowie Ansichten iiber verschiedene neuartige Berechnungen 
werde ich jedem, den dieses Buch interessiert, dankbar sein. Moge 
es seillen Zweck voll und ganz erfiillell, 

Kattowitz O.-Sch1.. im Dezember HI.!:). 

Kisker. 
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1. Kapitel. 

Allgemeine Beschreibung von Oberdruckturbinen. 

1. Einleitung. 
Die Dampfturbine kann von verschiedenen Gesichtspunkten aus 

betrachtet werden, je nachdem man diese entweder von der kauf­
mannischen Seite oder beziiglich der eigentlichen Konstruktions­
einzelheiten, wie sie in diesem Werke den Gegenstand der Erorte­
rung bilden, beurteilt. 

Der geschichtliche Riickblick ist sehr interessant, und besonders 
wertvoll ist, zu verfolgen, wie sich die Dampfturbine aus der Wasser­
turbine entwickelt hat; jedoch muB man dazu auf andere Abhand­
lungen zuriickgreifen. 

Selbst ein kurzer Bericht iiber das friiher erschienene Werk von 
Sir Charles A. Parsons kann hier nicht gegeben werden. Wir 
miissen uns mit der bloB en Tatsache zufrieden geben, daB er ange­
sichts der groBten Schwierigkeiten eine groBe Umwalzung in die 
Konstruktion der Dampfschnellaufer gebracht und damit der Technik 
einen Dienst erwiesen hat, der alles, was seit Watts Zeiten in Ver­
bindung mit Dampfverwertung gebracht werden kann, an Bedeutung 
ii bertrifft. 

Die erste Dampfturbine von Parsons hat zusammen mit der 
"Rocket" und anderen historischen Maschinen einen Ehrenplatz im 
Kensington Museum in London erhalten. 

2. Erklarung einer Dampfturbine. 
Die Parsonsturbine besteht im wesentlichen aus einer Reihe mit 

Schaufeln besetzter Rader, von denen abwechselnd das eine feststeht 
und das andere beweglich ist. Die allgemeine Anordnung ist hier­
nach bekannt und bedarf nur noch kurzer Beschreibung. Die be­
weglichen Schaufeln oder "Laufschaufeln" sind auf der Trommel 
oder dem "Laufer" befestigt, der wiederum mit der Turbinenwelle 
fest verbunden ist. Die feststehenden oder "Leitschaufeln" sind an 
dem Gehause befestigt. Fig. 1 gibt einen Schnitt durch die Achse 
der Turbine und Fig. 2 ein Schema der Schaufelanordnung. 

Bei genauer Betrachtung der zweiten Figur sehen wir, daB die 
Geschwindigkeit des Dampfes beim Durchstromen jedes einzelnen 

M orrow·Risker, Dampfturbinen. 1 
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Schaufelkranzes nach Richtung und GroBe Veranderungen erleidet. 
Diese Geschwindigkeitsanderung iibt eine Kraft auf die Laufschaufeln 

Stromungsrichfung 
des OomP.fos 

Sfromllllgsrichfllng 
ties OampjBs 

uehiiuse 

7rommel 

Fig. 1. Teilweiser Schnitt durch eine 
Dampfturbine. 

aus und bringt so die Drehung del' 
Welle hervor. 

Fig. 2. Schema der Schaufelanordnung. 

Wir konnen somit die Turbine als eine Kraftmaschine bezeich­
nen, in del' die treibende Kraft durch bestandige stufenweise Ge­
schwindigkeitsanderung des arbeitenden Mittels in bezug auf GroBe 
und Richtung erzeugt wird. 

3. Axiale und radiale Dampfstromung. 
In dem in Fig. 1 veranschaulichten Teil einer Turbine ist die 

Hauptrichtung des Dampfstromes axial odeI' parallel zur Wellen­
achse und deshalb wird die Turbine "Axialturbine" genannt. Kurze 
Zeit wurden auch "RadialturbineR" gebaut. Die beweglichen Schaufeln 
wurden auf einer Seite del' auf del' Welle sitzenden Rader odeI' 
Scheiben befestigt. Funf bis sieben solcher Scheib en wurden angeordnet, 
und del' Dampf ging beim Durchstromen del' Schaufeln von del' 
Mitte del' Turbine nach ihrem Umfang; war er bis zum Rande del' 
Scheibe gekommen, so wurde er nach del' Mitte geleitet, von wo aus 
er auf die Schaufeln eines anderen Rades in gleicher Weise wirkte. 
Diese Turbine wurde Radialturbine genannt, weil die Hauptrichtung 
des Dampfes beim Durchstromen del' Schaufeln eine radiale war. 
Feste und bewegliche SchaufeIreihen in steter Abwechsiung kamen 
bei diesel' Type weniger VOl'; eine gewisse Schwierigkeit besteht 
abel' bei einer solchen Maschine darin, daB man auf die durch die 
Ausdehnung des Metalles entstandenen Veranderungen und die da­
durch bedingten SchaufeJspiele Rucksicht nehmen muB. In dem 
MaBe wie die Parsonsturbinen aufgenommen wurden, wurden die 
Radialturbinen verlassen. 

4. N otwendigkeit zunehmender Durchmesser. 
Liefert del' Kessel geniigend Dampf, urn den Eintrittsdruck an 

del' Hochdruckseite del' Turbine konstant zu halten, und ist del' 



Die Turbine fur elektrischen Antrieh. 

Kondensator in gleicher "\Veise imstande, ein konstantes Vakuum an 
der Xiederdruckseite zu erzeugen, so haben wir einen ganz bestimm­
ten Druckabfall des Dampfes, wiihrend er durch die Maschine hin­
durchstromt. Die Form del' Schaufeln odeI' die AnzahI der Stu fen 
haben keinen EinfluB auf die Begrenzung dieses totalen Druck­
gefalles. Andrerseits wird das selmndlich hindurchgehende Dampf­
gewieht direkt von del' Schaufelhohe, Schaufelform, Anzahl del' Stufen 
usw. beeinfluBt. GemaB dem Abfallen del' Spannung expandiert der 
Dampf, und deshalb muB in einer Turbine von gleichbleibendem 
Durchmesser und gleicher Schaufellange die Gesehwindigkeit des 
Dampfes in dem MaBe anwachsen, wie der Druck faIlt. 

Axialturbinen sind nach diesem Prinzip gebaut, arbeiten abel' 
infolge des groBen Geschwindigkeitsunterschiedes des Dampfes un­
wirtschaft1ich. Da die Geschwindigkeit dem spezifischen Vo1umen 
direkt proportional ist, so wurden wir leieht im Auspuffrohr eine 
Gesehwindigkeit erha1ten, die das Hundertfache von del' im Eintritt­
stutz en betragt. Bei einer 1eistungsfahigen Turbine muB das Verhaltnis 
der Dampfgesehwindigkeit zur Geschwindigkeit der Laufschaufeln 
innerhalb zuverlassiger Grenzen gehalten werden; und es ist ge­
brauchlieh, dieses Verhaltnis die ganze Lange der Turbine hindurch 
nahezu so konstant wie mog1ich zu halten. 

Durch VergroBerung del' Schaufelhohen gegen das Niederdruck­
en de hin wird man die Dampfgeschwind.igkeit etwas verringern 
konnen, was jedoeh nieht ausreieht. Dureh aufeinanderfo1gende Ver­
groBerung del' Trommeldurehmesser wird nieht nur die yom Dampf 
durchstromte Ringflache vergroBert, wir erhalten auch eine hohere 
Schaufe1gesehwindigkeit und konnen so eine groBere Dampfgeschwin­
digkeit erzielen, ohne von dem Verhaltnis der Gesehwindigkeiten ab­
gehen zu mussen. 

Die theoretisch verlust10se Turbine wurde ganz allmahlich an­
wachsende Durehmesser und Schaufelhohen besitzen. Eine solche 
Turbine ist abel' unpraktiseh und verbietet sieh infolge ihrer hohen 
Herstellungskosten. Als diesen Anforderungen am ehesten ent­
spreehende Maschine ist diejenige aufgenommen worden, bei der die 
Durehmesser und Schaufelhohen naeheinander stufenweise anwachsen. 

o. Die Turbine fiir elektrischen Antrieb. 
Fig. 3 zeigt, wie die Trommeldurchmesser und Schaufelhohen 

gegen die Niederdruckseite hin zunehmen, in einer Turbine, wie sie 
zum Antrieb elektrischer Generatoren verwendet wird. 

D ist das Gehause und E der Laufer. Der Dampf tritt durch 
den Eintrittsstutzen ein und stromt zwischen den Schaufeln die 
ganze Turbine entlang bis zum Auspuff. 

Man kann bei diesel' Maschine drei verschiedene Trommeldurch­
messer unterscheiden; diese werden zuweilen als Hoch-, Mittel- und 
Niederdruckteile del' Turbine bezeiehnet. Jede diesel' Stufen ist 

1* 
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ferner in zwei Abteilungen von verschiedenen Schaufelhohen ein­
geteilt; diese werden "Expansionsstufen'· odeI' auch "Stufengruppen" 
genannt. 

'Vir konnen deshalb sagen, daB die Turhine in Fig. 3 im ganzen 
sechs Expansionsstufen hesitzt. 

11.0. 

- - - - - - - - - - - - - - -H - - --- - - - - - - - - - - - - - -"QZZZ;~~~ 

Fig. 3. Dllmpftllrbine fiir clektrischen Antrioh. 

Zwecks Berechnung del' Schaufelgeschwindigkeiten setze man 
einen mittleren, auf Schaufelmitte bezogenen Rotordurchmesser ein. 

Naeh einer haufig angewandten Regel maeht man jeden Durch-
messer ungefahr"\l2 mal so groB wie den vorhergehenden. So stehen 
z. B. in nebenstehender Figur die Hochdruck-, l\1itteldruck- und 
Niederdruckdurchmesser annahernd im Verhaltnis 

1: 1,414: 2. 

Da die mittleren Sehaufelgeschwindigkeiten auch in diesem 
Verhaltnis stehen, so wird die Dampfgeschwindigkeit proportional 
zunehmen und sich unausgesetzt ein konstantes Verhaltnis zwischen 
Dampf- und Schaufelgeschwindigkeit einstellen. Wiederum mit Bezug 
auf Fig. 3 sind A, B und C "Ausgleieh- oder Entlastungskolben". 
Sie dienen dazu, den vom Dampf auf den Laufer ausgeiibten Druck 
a uszugleichen. 

Augenscheinlich dient del' Kolben C zum Ausgleich del' Ein­
trittsspannung. B und A stehen mit del' Mitteldruck- bzw. mit del' 
Niederdruckstufe durch Druckausgleichkanale in Verbindung, wie die 
gestrichelten Linien G und H in del' Figur andeuten. Auf diese 
Weise wird ein guter Ausgleich erreicht und ein andernfalls be­
notigtes groBes Drucklager umgangen. Die Durchmesser der Aus­
gleichkolben A, B, C miissen sorgfaltig berechnet werden. 



Schiftsturhinen. 

6. Schiffsturbinen. 
Turbinen, die zum Antrieb von Sehiffen verwendet werden, 

teilt man zuweilen in Hoeh-, Mittel- und Niederdruekturbinen oder 
"Teile" ein; haufig jedoeh wird die Mitteldruckturbine weggelassen. 
J ede dieser Turhinen wird auf einer besonderen WeUe angeordnet und 
bildet so eine getrennte, in sieh ahgesehlossene Masehine. Auf diese 
Weise wi I'd nicht nur die Liinge des Maschinenraumes vermindert, 
sondern zum Antrieb jeder Welle ist in wirtsehaftJiehster Weise eine 
eigene Masehine vorgesehen. 

D[L die Wirtsehaftliehkeit der Turbine sieh mit waehsender 
Leistung verbessert, so wird man leieht verstehen, daB es weniger 
wirtsehaftlieh sein wii.rde, dieEe geteilte Anordnung dureh je eine 
vollstii,ndige Turbine mit Hoeh- und Niederdruckteil (wie in :Fig. il) 
zum Antrieb jeder Welle zu ersetzen. Fig. 4 (a) und (b) zeigen 
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schematisehe Halbschnitte del' Hoch- und Niederdruckturbinen eines 
Ozeansehnelldampfers. 

Bei diesel' Ausfiihrung sind eine Hochdruck- und zwei Nieder­
druekturbinen auf drei Wellen angeordnet. Del' Dampf wird nach 
Verlassen del' Hochdruckturbine geteilt und arheitet gleichzeitig in 
beiden Niederdruckturhinen, In Linienschiffen, Kreuzern und den 
groBten Ozeandampfern werden gewohnlich vier Wellen durch zwei 
Hochdruck- und zwei Niederdruckturhinen angetriehen. Jede Hoch­
druckturbine und die ihr zugehorige Niederdruckturbine hilden dann 
ein vollstandiges Aggregat. 

Hoch- und Niederdruckturhinen, die auf verschiedene Wellen 
arbeiten, konnen mit verschiedenen Umdrehungszahlen laufen. Dies 
ist jedoch flir gro13e Sehiffe nicht vorteilhaft, wahrend es hei kleineren 
Schiffen vorkommt, worauf spateI' noch eingegangen wird. 

Fig. 4 (b) zeigt die Riickwartsturhine. Dieselhe ist im Nieder­
druckgehause und zwar im Auspuff angeordnet. Del' Dampf tritt 
von links ein und stromt durch die Turbine nach rechts, wo er 
durch das AuspuffrohI' hindurch den Kondensator erreicht. Bei 
Vorwartsfahrt des Schiffes lauft die Riickwartsturhine natiirlich im 
Vakuum. 
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7. Einzelheiten del' Schi:ffstw'bine. 
Bei Schiffsantrieb wirkt del' durch die Welle iibertragene Pro­

pellerschub dem axialen Dampfdruck auf die Turbincnschaufeln und 
den Rotor entgegen. Diese beiden Driicke gleichen uahezu einander 
aus, und deshalb wird hier die Notwendigkeit groBer Ausgleich­
kolben, wie sie IiiI' Landturbinen besteht, hinfallig. Hingegen werden 
hier Entlastungskolben notwendig, die verhindern sollen, daB del' 
Frischdampfdruck auf die gauze Rotorfiache beim Eintritt wirkt 
und somit die Auwendung einer offenen Trommel gestatten. Diese 
Entlastungskolben sind in Fig. 4 (a) und (b) rechts zu sehen. Die 
Durchmesser derselben miissen sorgfaltig berechnet werden, um einen 
vollstandigen Ausgleich zwischen Dampfdruck und Propellerschub zu 
bcwirken. In den Figuren sind die Gehause mit A und die Trommeln 
mit B bezeichnet worden. 0 sind die Wellensterne, welche die 
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Trommeln mit del' Welle verbinden. D sind die Zylinder del' Ent­
lastungskolben E, die Welle Fist nul' in del' Hochdruckturbine zu 
sehen, ebenso die Stoffbiichsen G. H sind die Dampfeintritts- und 
J die Austrittsringraume. In Fig. 4 (a) ist K ein Umfiihrungsrohr, 
urn Dampf von H in die zweite Stufe del' Turbine iiberzufiihren; die 
erste Stufe wird dann iibergangen. In del' Figur sind L die Wellen­
zapfen, Jf Druckringe, N die Schnecke zum Antrieb des Tachometers, 
P del' Kuppelfiansch zur Verbindung mit del' Propellerwelle und Q 
das Schneekenrad, vermittels dessen man die Welle drehen kann. 
wenn die Turbine nicht arbeitet. 

In Fig. 4 (b)bedeutet R das Gehause del' Riickwartsturbine, S 
ihren Dampfeintrittsraum und T den Entlastungskolben del' Riick­
wartsturbine. U ist del' Verbindungsring zwischen Vorwartstrommel B 
und Riickwartstrommel W, Y del' Eintrittsstutzen del' Riickwarts­
turbine und X ein Auge zur Aufnahme des Sicherheitsventils. 

8. Genauere Beschreibung del' Landturbine: Parsons Turbine. 
Ein Schnitt durch eine Parsonsturbine del' stationaren odeI' 

Landtype ist in Fig. 5 dargestellt. 



Genauel'e Beschreibung del' Landturbine : Parsons Turbine. 7 

-
~ 

-
7 

-

-
0 ~ 

-
I 

-;:: 

I 7. 

I I ~ 

~l~:-~_-L -

T-rr --
I I 
I 

I 
I L 

I -:: 
I 
J -

-:¥' '1. 
...- 1-: 

~-



8 Allgemeine Beschreibullg von tJberdruckturbinell. 

Das zylindrische Gehause a besteht aus GuBeisen und ist zwei­
teilig ausgefiihrt; die obere Ha1fte ist abnehmbar zwecks Besichtigung 
des Inneren, ohne den Laufer zu demontieren. Bei diesel' Maschine 
sind dic TragfuBe fur die Lager und das Drucklager mit del' unteren 
Gehausehalfte aus einem Stuck gegossen. Das ganze Gehause wird 
von zwei Grundplatten ww getragen, und diese sind wiederum auf 
dem Fundament befestigt. Die Turbine selbst ist nur auf einer del' 
beiden Grund platten starr mit Bolzen befestigt; auf del' anderen 
Seite kann sie auf del' Oberflache del' Grundplatte gleiten, wenn 
ihre Lange sich infolge Temperaturveranderung andert. 

Befestigt man den rechten TragfuB und laBt den Hochdruckteil 
del' Turbine sich mehr odeI' weniger frei bewegen, so wird die Be­
wegung des Wellenendes b auf ein MindestmaB gebracht. Dies wird 
man leicht verstehen, wenn man bedenkt, daI3 die relative Lage del' 
Welle zum Gehause (in axialer Richtung nach hinten) von dem Um­
stan de abhangt, daB beide nm Drucklager tntsachlich miteinander 
verbunden sind. In Fig. 6 delmt sich deshalb das Gehause nach 
links nus und nimmt dnbei das Drucklnger mit sich; die WelIe 
dehnt sich yom Drucklager nach rechts nus. Diese beiden Ver­
schiebungen suchen einnnder nuszugleichen, so daB die absolute Be­
wegung del' Kupplung bei "b" somit nuf einen sehr kleinen Betrag 
gebracht wird. Man knnn das ganze Gehause in diesel' Lnge als 
einen Balken ansehen, del' an jedem Ende auf den Grundplatten 
aufliegt; das Gehause muI3 deshalb sehr starr sein, urn ein Durch­
biegen in del' Mitte zu verhindern. 

9. Der Weg des Dampfes in der Parsons-Landturbine. 
Nachdem del' Dampf durch das Hauptabsperr- und Regulier­

ventil hindurchgegangen ist, tritt er in das Gehause bei p ein. Er 
kann dann vollstandig rund urn den Rotor herumstromen durch die 
ringformigen Dampfkanale, die man in Fig. 5 im Gehause sehen kann. 
Nachdem del' Dampf den durch Gehausewand und Trommel gebil­
deten zylindrischen Hohlraum (del' radial von den Leit- und Lauf­
schaufeln durchbrochen wird) del' ganzen Lange nach durchstri:imt 
hat, hat er seine Arbeit geleistet und stri:imt durch den Auspuff q 
aus und durch das Auspuffrohr q2 nach dem Kondensator, del' ge­
wohnlich unter del' Turbine aufgestellt ist. In diesem Ji'alle besitzt 
die Turbine drei verschiedene Rotordurchmesser. Jede del' ersten 
beiden Abstufungen hat drei verschiedene Schaufelhohen, die letzte 
odeI' Niederdruckstufe deren vier. Die Ausgleichkolben und Druck­
ausgleichkanale sind im wesentlichen so ausgebildet, wie schon be­
schrieben; in del' Figur ist nul' einer del' letzteren zu sehen. Diesel' 
eine ist del' Mitteldruckausgleichkanal, und wie man sieht, ist er im 
GuBstiick des Gehauses angeordnet. Ein dritter Ausgleichkanal f 
verbindet das Auspuffrohr mit dem Raum x, so daB in beiden del' 
gleiche Druck herrscht. Del' zweite Dampfeintrittsraum bei m wird 
hei Uberlastung del' Turbine gebraucht. Er stehl; durch ein Um-
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gehungs- oder t!berlastungsventil mit dem Eintrittsraum p in Ver­
bindung. 1st dieses Venti1 geoffnet, so tritt der Frischdampf in die 
zweite Expansionstufe unter Umgehung del' erst en ein. Die Turbine 
kann dann bis etwa 500/0 iiberlastet werden, obgleich nicht mit 
derselben vVirtschaftlichkeit, als wenn sie bei geschlossenem Um­
gehungskana,l mit norm aIel' Konstruktionsleistung Hiuft. Die Lager zz 
besitzen exzentrische Biichsen, deren gegenseitige Verdrehung eine 
genaue Einstellung des Laufers ermoglicht. Die elastische Kupplung 
zur Verbindung del' Dynamo mit del' Turbinenwelle ist bei j zu 
sehen. 

10. Stopfbiichsen und Ausgleichkolben. 
Die beiden Stopfbiichsen befinden sieh bei g. Die auf der 

Niederdruckseite befindliche ist im Schnitt zu sehen (Fig. 5). Auf 
del' inneren Seite jeder Stopfbiichse haben wir Dampf yom Kon­
densatordruck, auf del' andern Seite Atmospharendruck. Bei Gn­
dichtigkeit wiirde daher Luft in den Kondensator dringen. Dieses 
Eindringen von Luft muB sorgfaltig verhiitet werden; es wiirde die 
Wirtschaft1ichkeit des Kondensators und damit auch, da das Vakuum 
verringert wird, den Wirkungsgrad der Turbine se1bst bedeutend 
heruntersetzen. Die Stopfbiichsen werden desha1b mit Dampf ab­
gedichtet. Del' Dampf tritt in den die Stopfbiichsen umgebenden 
Raum ein und geht durch Locher, wie sie an del' Hochdruckseite 
in del' Figur zu sehen sind, in das Innere del' Stopfbiichse hinein. 
Wenn also hier del' Dampf nach auBen tritt, so wird selbstverstand-
1ich keine Luft durch Undichtigkeit del' Stopfbiichse in die Turbine 
gelangen konnen. 

Die verschiedenen Arten von Labyrinth- und Ringpackungen 
sollen spaterhin in den Kapiteln XII und XIII beschrieben werden. 

Was die Ausgleichkolben betrifft, so sind diese in drei Abstu­
fungen hintereinander angeordnet. Wir bezeichnen sie als Hoch­
druck-, Mitte1druck- und Niederdruckkolben. Del' Hochdruckausgleich­
kolben hat Hochdruckdampf auf del' Innenseite und Mitteldruckdampf 
auf seiner AuBenseite. Del' Mitteldruckkolben hat Mitteldruckdampf 
auf del' Innenseite und Niederdruckdampf auf del' AuBenseite. Del' 
Niederdruckkolben hat Niederdruckdampf auf del' Innenseite und 
Unterdruck (Auspuffspannung) auf del' AuBenseite. Dampf, del' etwa 
durch die Niederdruckstopfbiichse odeI' durch Undichtigkeit des 
Niederdruckausgleichkolbens ausstromt, wird durch f in den Kon­
densator gefiihrt. Dampf, del' durch die Dichtung des Hochdruck­
ausgleichkolbens tritt, ist nicht ganz verloren, sondern gelangt durch 
den Ausgleichkanal zu den Mitteldruckschaufeln. Ahnliches geschieht 
bei Undichtigkeit des Mitteldruckausgleichkolbens. 

11. Schmierung. 
Die Lager und Drucklager werden durch Druckol geschmiert. 

Das 01 wird gewohnlich von einer kleinen Turbinenpumpe odeI' 
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Zahnradpumpe angesaugt und durch einen Kiihler hindurch in die 
Lager gedrlickt (Fig. 6). Es fIieDt von den Lagern zurlick dul'ch 
01rlick1eitungsrohre in einen Beha1ter, von dem aus es wieder im 
Kl'eise herumgepumpt wil'd. 

Das 01 erwarmt sich in den Lagern sowoh1 info1ge del' durch 
die Welle iibertragenen Wal'me, als auch durch Reibung. 1m KuhleI' 
wird diese Wal'me wieder abgefiihrt. Der Kiihler ist mit R6hren 
durchzogen, die Kiihlwasser vom Kondensator oder von einer anderen 
QueUe erhalten, derart, daD in 1etzterem Falle ein besonderer Wasser-

~~---"-
KJlIlIb-
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Fig. 6. Anordnung der Lagerdruckschmierung. 

behalter auDeI'halb der Maschinenhalle aufgestellt wird. In Fig. 5 
stelltm. die Olpumpe und G den Behalter dar, aus welchem erstere 
pumpt. Die Pumpe wird von der Reglerspindel aus angetrieben, 
die wiederum von der auf der Turbinenwelle sichtbaren Schnecke 
angetrieben wird. 

12. Brown-Boveri-Turbine. 
Ein Langsschnitt einer iihnlich konstruierten Turbine ist durch 

die in Fig. 7 abgebi1dete Turbine der Firma Brown-Boveri wieder­
gegeben. Die Maschine besteht aus drei Hauptteilen, die durch drei 
vel'schiedene Rotordurchmesser gekennzeichnet sind. Die Anzahl der 
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innerhalb jeder derselben befindlichen Stu fen ist abel' bedeutend vel'­
gl'o8ert worden. Dies wird durch allmahliche Abstufung del' Tl'ommel-

2 

und GehausedurchmeEsel' erreicht. In del' Hochdruckstufe z. B. ist 
das Gehause in vier verschiedenen Durchmessern gebohrt, die Trommel 
entsprechend flinf Durchmessern abgedreht, und die einzelnen Stufen 
in solche Lagen gebracht, daB sieben verschiedene Schaufelhohen 



12 Allgemeine Beschreibung von Uberdruckturbinen. 

vorgesehen werden konnten. :Man sieht, daB in del' erst en Expan­
sionstufe des Niederdruckteils del' Gehausedurchmesser allmahlich zu­
nimmt, und diesel' Teil des Gehiiuses tatsachlich konisch gedreht ist. 
Meines vVissens kann nieht hinreichend nachgewiesen werden, Db cler 
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zusiitzliche Aufwand durch groBere Dreharbeit durch eine beachtens­
werte Leistungssteigerung gerechtfertigt wird. Del' Gesamtwirkungs­
gra,d diesel' Maschinen ist jedoeh bemel'kenswert hoeh. Das Nieder­
druckausgleiehrohr befindet sieh unter dem Gehause, und das Mittel­
druekausgleiehrohr ist libel' demselben gestriehelt zu sehen. Das 
automatisehe 'Dberlastungsventil ist aueh zu sehen; es wird vom 
Dampf gesteuert und offnet sieh, sobald del' volle Dampfdruck VOl' 

del' erst en Schaufelreihe erreicht wird. 
Es gestattet dem Dampf direkt in die vierte Expansionstufe 

einzutreten unter Umgehung del' ersten drei. Andere Konstruktions­
einzelheiten diesel' Maschinen sollen spateI' besproehen werden. Die 
abgebildete Turbine besitzt eine Normalleistung von ungefiihr 
3000 KW. 

13. Zweizylinder -Verbundturbinen. 
Fur elektrische Anlagen von 4000 KW und mehr ist es vorzu­

ziehen, die Turbine in Hoch- und Niederdruekturbine zu teilen und 
jede in einem besonderen Gehause unterzubringen. 

Die Gehause werdea hintereinander (in Tandemanordnung) auf­
gestellt, so daB beide Turbinent0ile mit ein und derselben Drehzahl 
laufen. 

Eine Turbine diesel' Art, gebaut von del' Firma Riehardsons 
'Vest garth & Co., Ltd., die del' Brown-Boveri-Turbine ahnlieh ist, 
wurde in Fig. 8 a wiedergegeben, und ebenfalls ein Schnitt in kleinerem 
MaBstabe in Fig. 8. 

1m AufriB Fig. 8a ist A das Dampfzuleitungsrohr VOl' dem Ein­
tritt in die, Hochdruckturbine. Das Handrad B dient zur Betatigung 
des Hauptabsperrventils von Hand aus. Del' Dampf geht von diesem 
Ventil aus durch ein Sieb nach dem Gehause C, wo er mehr odeI' 
weniger durch ein vom RegIer betatigtes Ventil gedrosselt wird. 
Dann tritt er in die Dampfkammer ein, die die Hochdruckseite del' 
Turbine umgibt und die im Sehnitt bei D zu sehen ist. Von diesel' 
Kammer aus stromt del' Dampf in die erste Sehaufelreihe ein, odeI' 
wenn sein Druck (infolge del' Beeinflussung durch den RegIer) ge­
nugend hoch ist, geht ein Teil des Dampfes durch die Umgehungs­
lei tung direkt in die dritte Stufe. In letzterem FaIle stromt del' Dampf 
durch das federbelastete Ventil E in den Raum F. 

Del' Austritt aus del' Hochdruckturbine geschieht durch das 
Rohr G, das in den Eintritt del' Niederdruckturbine bei H fiihrt. 
Nachdem del' Dampf in del' Niederdruckturbine Arbeit geleistet hat, 
tritt er durch den Auspufistutzen ,J in den darunterliegenden Kon­
densator. Die Turbinenwellen sind durch eine elastische Ausdehnungs­
kupplung K verbunden, und wie ersichtlich, besitzt jede Turbine 
ihr eigenes Drucklager. Eine zweite elastische Kupplung L ver­
bindet die Turbine mit dem elektrischen Generator. Die vier Tur­
binenlager sind Kugelschalenlager. Mist del' RegIer und N seine 
Antriebsschnecke. 
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In dem Schnitt durch das Ventilgehause Fig_ 8 c ist A das 
Dampfzuleitungsrohr, B das Handrad und C das Absperr- und Schnell­
schluBventil. D ist das Dampfsieb, in dessen Inneres del' Dampf 
eintritt. Nachdem del' Dampf das Sieb verlassen hat, kommt ,er 

I 

durch den Kanal 0 zu dem schon erwahnten Regulator-Drosselventil. 
Wie ersichtlich, wird das Ventil C gegen den Druck einer Feder 
offengehalten, die automatisch durch einen Sicherheitsregler frei­
gegeben wird. Durch diesen Vorgang wird jegliche Dampfzufuhr zur 
Turbine abgesperrt, was nul' dann eintritt, wenn die Drehzahl del' 
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Maschine ihren normalen Wert um etwa 10 % iiberschritten hat. 
Das vom Hauptregler dureh Zwischensehaltung eines Olkraftein­
sehalters odeI' Kraftgetriebes beeinfiuBte EinlaBventil, das auBerdem 
in steter Vibration gehalten wird, reguliert den Druck des in die 

u 
Schnltt durch das AbsperrventH·GehAllBc. 

Fig. c. Zweizylinder·Verbundturbine (Richardsons, We tgarth & Co., Ltd.). 

Sehaufeln eintretenden Dampfes und halt selbst bei groBen Belastungs­
anderungen die Drehzahl del' Turbine auf einer gleichbleibenden 
Hohe. Ein Schnitt dureh dieses Ventil und den Olkrafteinsehalter 
ist in Fig. 8 a rechts zu sehen, und ebenfalls del' Dampfringkanal im 
Querschnitt. 

14. Einzelbeschreibung der Parsons-Schiffsturbine. 
Fig. 9 und 10 geben Querschnitte und Ansichten einer Hoch­

und Niederdruckturbine flir ein Dreiwellenschiff von betrachtlicher 
GroBe. Das Gehause besteht hier aus drei Teilen und ist mit den 
LagerfliBen zusammengegossen; man sieht, daB das Gehause an jedern 
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Ende geteilt und mit dem MitteIstiick durch zahIreiche Schrauben 
verbunden ist. Diese Gehi:tuseenden tragen auch die horizontal en FiiHe, 
die zur Befestigung auf den Grundplatten dienen. 

Die Hochdruckturbine besitzt vier Expansionstufen, wahrend 
die RotortrommeJ auf ihre ganze Lange gleichen Durchmesser behalt. 
Die Niederdruckturbine besteht aus acht Expansionstufen, von den en 
die drei Ietzten gleiche Schaufelhohe, abel' verschiedene Schaufel­
winkel besitzell. Die HochdrucktrommeI hat ebellfalls auf ihrer 
ganzell Lange gleichen Durchmesser, abel' sie ist groHer als die del' 
Hochdruckturbine, ungefahr im Verhaltnis von V2 zu 1. Es mag 
hier noch erwahnt werden, daB das Gehiiuse del' Niederdruckturbine 
durch einen herumgehenden ]'lansch zwischen del' fiinften und sechsten 
Expansionstufe in zwei Teile geteiIt wird. 

Die Riiekwartsturbine ist wiederum in den AuspufI del' Nieder­
druckturbine gelegt worden, und dies wird im allgemeinen, wenn 
auch nicht immel', getan. Die TragIager sind von del' festen bei 
Schiffsmaschinen iiblichen Konstruktion, und mit WeiHmetall aus­
gegossen. Die Drucklager sind jedesmal am vorderen Ende del' 
Turbinen angebracht. Sie nehmen jeden unausgeglichenen Unter­
schied zwischen Dampfdruck und Propellerschub auf und dienen 
auBerdem dazu, die relative Lage des I"iiufers gegen das Gehiiuse 
genau zu fixieren. 

15. Einzelheiten der Parsons·Schiffsturbinen. 
I ist del' Dampfeintritt in die Hochdruckturbine, ].I die Ulll­

gehungsleitung (gestrichelt) und H del' Auspuffstutzen. Da wir es 
mit einer Anlage fUr ein Dreiwellenschiff zu tun haben, stromt 
del' Auspuffdampf del' Hochdruckturbine zur Halfte in jede del' 
beiden Niederdruckturbinen. Das Trommelinnere del' Hochdruck­
turbine steht mit dem Auspuff in Verbindung und ist infolgedessen 
mit Damp£ von Auspuffspannung angefiillt. Del' Auspuffdampf dehnt 
sich deshalb durch die Arme del' Wellensterne hindurch bis zum 
auBersten Ende del' Trommel aus. Del' HochdruckentlastungskoIben 
hat somit Hochdruckeintrittsdampf auf seiner Illnenseite und Hoch­
druckauspuffdampf auf seiner AuBenseite. Del' am Eintritt befind­
liche Wellenstern besitzt hohIe Arme; del' Frischdampf tritt durch 
diese Arme hindurch und durch kleine Bohrungen, von denen eine 
in del' Figur zu sehen ist, in den Hohlzapfen del' Welle. Del' Zweck 
diesel' Konstruktioll ist, Ausdehnungsunterschiede, die von ungleichen 
Temperaturen herriihren, zwischen Welle und Gehause auszugIeichen. 
Ungleiche Ausdehnung wiirde natiirlich einen schlechten EinfluB auf 
das Spiel del' Dichtungsstreifen del' EntlastungskoIben zur Folge haben. 
F sind die mit Dampf abgedichteten Stopfbiichsen, G die Schnecke 
zum Antrieb des Tachometers, K del' Oleintritt in die Lager und J 
Entwasserungsstutzen del' Turbine. Bei del' in Fig. 10 dargestellten 
Niederdruckturbine befindet sich derDampfeinIaB (gestricheIt) bei J. 
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Da hier der Dampf in zwei Niederdruekturbinen geht, so braueht 
der Quersehnitt dieses Eintrittrohres nur die Hiilfte des Hoehdl'uek­
auspuffrohres zu betragen. Bei lrf sitzt das :ManovriereinlaBventil, 
auf das wir hier nieht niiher eingehen wollen. Dureh den Stutzen K 
gelangt del' Dampf in die Riickwiil'tstul'bine. Ferner sei nul' noeh 
del' Ring el'wiihnt, del' die Vorw~irts- und Riichviirtstrommeln mit­
einander verbindet, und die in diesem befindlichen Durchbrechungen, 
um den Auspuffraum L mit dem Inneren del' Trommel zu vel'binden. 
Del' Innenraum del' Tl'ommeln, del' sieh bis zu beiden Enden des 
Zylinders erstl'eekt, wird somit auf Auspuffspannung erhalten, also 
auf einem sehr llOhen Untel'druek. 

In del' Niederdruckturbine sind C und D zwei Entlastungskolben. 
Del' Entlastungskolben del' Vorwiirtstul'bine C hat den Vortell, daB 
er sich naher am Drucldager befindet. 

Del' Druck auf seiner Innenseite ist del' des Niederdruckeintritt­
dampfes und auf seiner AuBenseite del' des Niederdruekauspuff­
dampfes. 

Bei den mit Dampf abgedichteten Stopfbiichsen G befindet sich 
Atmospharendruck auBen und Unterdruck innen, so daB wie bei den 
Landturbinen bei irgendwelcher Undichtigkeit Luft in die Turbine 
gelangen wurde. Hier befinden sich die hohlen Arme in demjenigen 
Wel1enstern, del' dem Drucklager zunachst liegt. E sind die Lager, 
F das Drucklager, N die Turbinenentwasserung und P die Stutz en 
fur die Glableitung. 

16. Turbinen fiir Kriegsschiffe. 

In Fig. 11 und 12 sind die Hoch- und Niederdruekturbinen fUr 
ein Vierwellenschiff abgebildet. Sie geben eine haufig fiir Kriegs­
schiffe (Liniensehiffe und Kreuzer) angewandte Ausfiihrung wieder, 
bei denen das Vierwellensystem iiblieh ist. 

Je eine Hoehdruekturbine ist auf jeder auBeren Propellerwelle 
und je eine Niederdruckturbine auf jeder inneren Propellerwelle an­
geOI·dnet. Die Wellen laufen nahezu mit derselben Drehzahl. Wie 
ersichtlich, ist hier die Niederdruekturbine relativ kiirzer als bei del' 
Dreiwellenanordnung. Die Anlage besteht aus zwei getrennten Satzen, 
von den en jeder wiederum aus einer H.-D.-Turbine, einer N.-D.-Turbine 
und einem Kondensator besteht. Die H.-D.-Turbine besitzt sieben 
Expansionstufen und die N.-D.-Turbine deren fiin£. In ]'ig. 11 ist A 
ein Dampfeintrittstutzen fUr die Einfuhrung von Hilfsmasehinen­
abdampf. 

Die Turbinenanlage fiir ein Torpedoboot ist in Fig. 13 veran­
schaulicht. Die H.-D.-Turbine befindet sich auf del' Steuerbordseite 
(a,uf del' Photographie links); eine M.-D.-Turbine treibt die Baekbord­
sehraubenwelle an, und auf del' mittleren Welle sind die Marsch­
und die N.-D.-Turbine, erstere VOl' del' N.-D.-Turbine, angeordnet. 
Del' Kondensator befindet sieh auf del' Backbordseite des Sehiffes. 

2* 
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Der Dampfeintritt der H.-D.-Turbine ist auf dem Bilde nicht 
zu sehen. Das groBe auf dem H.-D.-Gehause befindliche Ventil dient 
zum Absperren der Marschturbine , wenn letztere aul3er Tatigkeit 

gesetzt wird. Die Hauptdampfrohre und die Auspuffrohre sind, wie 
die Figur zeigt, nicht angeschlossen, dagegen ist del' Stutzen am 
hinteren Ende der Marschturbine zu sehen. Wenn diese Turbine 
arbeitet, so tritt der Dampf aus diesem Stutz en aus und wird zu 
dem auf der H.-D.-Turbine befindlichen Ventil gefiihrt, durch das er 
in die H.-D.-Turbine eintritt. 
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Der Auspuffstutzen der H.-D.-Turbine steht in Verbindung mit 
dem am vorderen Ende der M.-D.-Turbine sichtbaren Dampfstutzen. 
Die anderen Stutz en sind in ahnlicher Weise verbunden; namlich 
del' Auspuff der M.-D.-Turbine mit dem Eintritt del' N.-D.-Turbine 
und del' Auspuff del' N.-D.-Turbine mit dem Kondensator. AIle diese 
Stutzen sind sichtbar. 

Das Drucklager und die Lagerdeckel mit N achstellschrauben, 
die Stopfbiichsenvel'bindungsrohre, die Vorrichtung zum Messen des 
Spiels der Labyrinthdichtungen, die Hubosen und die Bolzen, um 
die obere Gehausehalfte beim Abheben zu fiihren, sind deutlich zu 
sehen. Die Trager, auf denen die Tul'binen aufgestellt sind, werden 
natiirlich nicht beim Einbau in das Schiff verwendet. 

17. Material. 
Die Materialiell, aus denen die verschiedenen Teile del' in Fig. 11 

und 12 abgebildeten Kriegsschiffsturbinen bestehen, sind folgellde: 

Gehause . . GuBeisen 
Trommeln . Siemells-Mal'tin-Stahl 
Wellensterne GuBstahl odeI' S.-M.-Stahl 
Wellen S.-M.- odeI' Nickelstahl 
Schaufeln Spezial-Bronze 
Dichtungsringe Weiche Bronze 
Zylinder del' Entlastungskolben GuBeisen 
Entlastungskolben Siemens-Martin-Stahl 
Verbindungsringe Siemens-Martin-Stahl 
Lagerschalen . . Geschiitzbronze 
Dl'ucklagerschalell Siemens-Martin-Stahl 
Ringe in den Drucklagerschalen Bronze 
Stopfbiichsen . . . . . . . . GuBeisen 
Stopfbiichsendeckel . . . . . . GuBeisen 
Dichtungsringe del' Entlastungskolben. Bronze 
Stopfbiichsenringe . . . . . . . . . Stahl 
Dichtungsstreifen . . . . . . . . . Bronze 

Bei Landturbillen und bei solchen fiir Passagierdampfer bestehen 
die Lager gewohnlich aus GuBeisen, das mit WeiBmetall ausgegossell 
ist. Bei Allwendullg iiberhitzten Dampfes ist es gebrauchlich, die 
Hochdruckschaufeln aus Stahl odeI' Kupfer anstatt aus Bronze her­
zustellen. 

18. Hauptunterschiede zwischen Land- und Schiffsturbinen. 
Urn die Unterschiede zwischen Lalld- und Schiffsturbinen zu­

sammenzufassen, seien die folgenden nachstehenden Punkte auf­
gefiihrt: 

1. Turbinen zum Antrieb elektrischer Generatoren laufen mit 
weit hoheren Umdl'ehungszahlen, und ihre Langenabmessungen sind 
weit geringer als die von Schiffsturbinell gleicher Leistung. 
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2. Die groBten Landturbinen, die man gebaut hat, haben un­
gefiihr dieselbe Leistung "\yie die gewolmlich gebrauchlichen kleineren 
Schiffsturbinen. 

3. Die verschiedenen Teile einer Schiffsturbinenanlage, wie die 
Hoch- und Niederdruckturbine, treiben verschiedene Wellen an. 

4. Die groBen Ausgleichkolben bei Landturbinen treten an Stelle 
der Entlastungskolben bei Schiffsturbinen. 

5. Bei Landturbinen tritt del' Dampf in den Hochdruckteil 
unter Kontrolle des Reglers meist stoBweise ein. Fiir Schiffsturbinen 
werden zur Kontrolle der Geschwindigkeit RegIer in diesel' Weise 
nicht gebraucht, und somit ist hier der Eintritt des Dampfstromes 
in die Turbine stets ein fortlaufend stetiger. 

6. Fiir Landturbinen kommt, gewohnlich stark iiberhitzter Dampf 
zur Verwendung. 

2. Kapitel. 

Theoretische Grundlagen. 

1. Die Energie des Dampfes. 
Ein Korper kann Energie, d. h. die Fiihigkeit Arbeit zu leisten 

in sehr verschiedener Weise besitzen. Man versteht hierunter "ver­
schiedene Arten del' Energie". So gibt es z. B. Wiirmeenergie, 
potentielle Energie, die einer gewissen Hohe liber einen gegebenen 
N ormalniveau zuzuschreiben ist, Energie, die einem gewissen Druck 
entspricht, kinetische odeI' Geschwindigkeitsenergie, Energie, die auf 
elastische Spannung zuriickzuflihren ist, Energie der Verbrennung 
oder anderer chemischer V organge usw. In den verschiedenen Ge­
bieten der Mechanik haben wir es selten gleichzeitig mit allen ver­
schiedenen Energiearten zu tun. Die jeweilig in Frage kommenden 
Arten von Arbeitsvermogen sind solche, die wiihrend der Vorgiinge, 
die das betreffende wissenschaftliche. Gebiet behandelt, Anderungen 
unterworfen sind. So bleibt z. B. in del' Hydraulik die Wiirmeenergie 
gewohnlich unbel'iicksichtigt, oder wir behandeln dort einen Zuwachs 
an Wiil'meenergie als einen gleichgroBen Energieverlust. Es ist auch 
klar, daB in del' Hydraulik keine Verbrennungs- odeI' andere chemische 
Vorgange in Betracht kommen konnen. Die Energiearten, mit denen 
man es dort zu tun hat, sind zurlickzufiihren 

1. auf die Hohenlage des arbeitenden Korpers iiber einem ge­
gebenen Niveau, 

2. auf den der Fliissigkeit innewohnenden Druck, 
3. auf die dem Korper anhaftende Geschwindigkeit, 

und somit kommen wir auf den bekannten Satz von Bernouilli. 
Haben wir es mit Gasen oder Diimpfen zu tun, wie z. B. mit 

Wassel'dampf, so liegt die Sache einfacher als bei Wasser. Der 
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Unterschied besteht darin, daB wir erst ens die Energie eines Gases, 
d. h. eines kompressiblen Korpers, welche einer gewissen Hohenlage 
entspricht, vernachlassigen konnen, da sie im Vergleich zu anderen 
Energieformen sehr klein ist, und daB zweitens das Gas bei seiner 
Ausdehnung Arbeit leisten kann. 

2. Die treibende Kraft in der Turbine. 

In den gewohnlichen Kolbendampfmaschinen wird die Energie 
des Dampfes in mechanische Energie odeI' Arbeit durch statischen 
Druck auf den sich bewegenden Kolben umgesetzt. Es ist nicht 
iiblich, sowohl die GroBe als auch die Richtung del' Geschwindigkeit 
des in den Zylinder eintretenden Dampfes in Betracht zu ziehen. 
In der Turbine ist die Wirkungsweise eine andere. Die Energie des 
Dampfes wird dort teilweise in kinetische Energie umgesetzt, und 
diese ist es lediglich, die hier durch Einwirkung auf die Schaufeln 
und durch Drehung del' Welle mechanische Arbeit lei stet. Diesel' 
Unterschied muB genau festgehalten werden. In einer Dampfturbine 
ist die treibende Kraft nicht der statische Druck des Dampfes, 
sondern der Druck, den der Dampf auf die Laufschaufeln vermoge 
seiner Geschwindigkeit oder seiner Geschwindigkeitsanderung ausiibt. 
Diesel' Druck soIl als "kinetischer Druck" oder "kinetische Riick­
wirkung" zwischen Schaufeln und Dampf bezeichnet werden. DaB 
derartige kinetische Riickwirkungen auftreten, ist eine Tatsache all­
taglicher Erfahrung. Ein Wasserstrahl kann z. B. nicht aus seiner 
Richtung abgelenkt, oder seine Geschwindigkeit auf irgendeine Weise 
verandert werden, ohne einen Druck auf den diese Anderung her­
vorrufenden Widerstand auszuiiben. Der statische Druck des Dampfes 
treibt nicht unmittelbar die Turbine, sondern er erzeugt Geschwindig­
keit innerhalb des Dampfes, und del' mit groBer Geschwindigkeit 
stromende Dampf iibt einen Druck auf die Schaufeln aus und ver­
ursacht auf diese Weise die Umdrehung del' Turbinenwelle. Ma­
schinen, bei denen die Drehung direkt durch den statischen Druck 
des arbeitenden Mittels hervorgerufen wird, bezeichnet man im Gegen­
satz zu del' hier besprochenen Gattung der Turbinen odeI' Kreisel­
radmaschinen als "rotierende Maschinen" .. 

3. MaGnahmen zur Erreichung einer Geschwindigkeitszunahme. 

Wenn del' Dampf durch eine Schaufelreihe hindurchgeht, so 
vergroBert sich sein Volumen bei gleichzeitiger geringer Druck­
abnahme, die naturgemaB ein Anwachsen del' Dampfgeschwindig­
keit verursacht. Diesel' durch die V olumenvergroBerung hervor­
gerufene Geschwindigkeitszuwachs ist abel' zwischen den Innen- und 
AuBenkanten del' Schaufeln einer einzelnen Reihe sehr gering. Wir 
miissen uns hiiten, dies als hauptsachlichste Quelle einer Geschwin­
digkeitszunahme anzusehen. In der Tat vernachlassigen wir ge-
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wohnlich den auf diese Drs ache zuruckzufiihrenden geringen Zuwachs 
und behandeln dann den Dampf (innerhalb einer einzelnen Reihe) als 

Fig. 14. Dnrchgang 
des Dampfes durch die 

Laufschaufeln. 

einen nicht ausdehnbaren und nicht zusammen­
druekbaren Korper. 

Die Gesehwindigkeitszunahme wird somit 
nieht der Expansion des Dampfes, sondern der 
Quersehnittsverengung zugeschrieben. Ein Blick 
auf Fig. 14 wird dies klar machen. Die Ein­
trittsbreite des Kanals zwischen zwei Schau­
feln ist a und die des Austrittes b. Da nun 
die Sehaufellange konstant ist, verhalten sich 
diese Breiten am Eintritt und Austritt in 
das Laufrad wie die rechtwinklig zur Stro­

mungsrichtung des Dampfes stehenden DurehfluBquersehnitte. Zwi­
schen Ein- und Austritt wachst mithin die DampfgeschwindigJieit 

im Verhaltnis ~. Der Austrittswinkel fJ2 fUr normale Schaufeln von 

Dberdruckturbinen betragt ungefahr 20°, fur welchen Fall bei einem 

Eintrittswinkel fJI = 90 0 ~ = sin 20 0, und demnach die Austritts-
a 

geschwindigkeit etwa dreimal so groB als die Eintrittsgeschwindigkeit 
sein wurde, naturlich unter der Voraussetzung gleicher Schaufel­
teilung an der Ein- und Austrittskante (d = a). 

Die GroBe der Geschwindigkeit an jeder Stelle erhalt man aus 
der sogenannten "Kontinuitatsgleichung" oder "Stetigkeitsbedingung". 

Ist ca die Eintrittsgeschwindigkeit und A der Dampfquerschnitt 
bei a, cb die Austrittsgeschwindigkeit und B der Querschnitt bei b, 
so besteht, da durch jeden Querschnitt sekundlich dasselbe Dampf­
volumen hindurchgeht, die folgende Stetigkeitsbedingung: 

oder 
a 

cb =[; ,ca ' 

Wir mussen hier zwischen der Geschwindigkeit beirn Eintritt 
in die Schaufeln und der Geschwindigkeit, mit der Darnpf auf die 
Schaufeln auftrifft, unterscheiden. Diese letztere Geschwindigkeit 
des Dampfes beim Auftreffen auf die Lauf- oder Leitschaufeln (selbst 
wenn sie relativ zur Schaufelbewegung genom men wird) ist gewohn­
lieh nicht senkrecht zur Strecke a gerichtet, sondern' zu derselben 
geneigt, wie man an WI in Fig. 15 sehen kann. 

4. Der Satz vom Antrieb. 
Der Dampf verandert beirn Durchstrornen der Turbinenschaufeln 

seine Geschwindigkeit, und wir haben bereits gesehen, daB diese 
Geschwindigkeitsanderung notwendigerweise mit einer DruckauBerung 
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des Dampfes auf die Schaufeln verbunden ist. Es besteht natiirlich 
eine Riickwirkung der Schaufeln auf die einzelnen Dampfteilchen, 
d. h. der Druck zwischen Dampf und Schaufeln ist ein wechsel­
seitiger. Da dieser Druck die treibende Kraft in der Turbine ist, 
so ist es wichtig, daB wir seine GroBe genau und zuverlassig be­
rechnen konnen. Dies kann durch Anwendung des zweiten N ewton­
schen Gesetzes geschehen. Wir wollen mit der Definition des so­
genannten "Antriebes" odeI' der "BewegungsgroBe" beginnen, und 
dem gewohnlichen Gange folgend, wollen wir die BewegungsgroBe 
eines in Bewegung befindlichen Korpers als proportional seiner Ge­
schwindigkeit und MaBe betrachten. 1st somit G das Gewicht des 
Korpers in kg und c seine Geschwindigkeit III m!sk, so ist die Be­
wegungsgroBe: 

G 
~·c in sk-kg, 
g 

worin g die Erdbeschleunigung = 9,81 m!sk2 bedeutet. 
Die BewegungsgroBe von 50 kg Dampf, der mit einer Geschwin­

digkeit von 100 m!sk stromt, betriigt z. B.: 
50 

---.100 - 510 sk-kg 9,81 - , 

d. h. eine Kraft von 510 kg, die eine Sekunde lang wirkt. Das 
wiirde die BewegungsgroBc des Dampfes in Richtung seiner Be­
wegung sein. Wollen wir die BewegungsgroBe in irgend einer an­
deren gegebenen Richtung finden, so verfahren wir in gleicher 'Weise, 
legen jedoch die in der gegebenen Richtung liegende Geschwindig­
keitskomponente des Korpers zugrunde. 1st die Dampfgeschwindig­
keit, die einen Winkel [(1 mit der Bewegungsrichtung der Turbinen­
schaufeln bildet c1 ' so erzeugen G kg Dampf eine totale Bewegungs-

G 
groBe --. c1 • Die Kraft in Richtung der Schaufelbewegung wiirde 

g 

dann ~. c1 . cos [(1' und die parallel zur Turbinenachse gerichtete 

Kraft 0- . c1 • sin a1 sein (siehe Fig. 14). Wi!' konnen sagen, daB der 
g 

Dampf G . c1 sk-kg auf das Laufrad iibertriigt, oder wiederum, daB 
g 

~ .. c1 • cos [(1 sk-kg in Richtung der Schaufelbewegung iibertragen 
g 
werden. Es sei besonders hervorgehoben, daB diese GroBen weder 
davon abhangen, ob das Dampfgewicht G in einer oder zehn Sekunden 
odeI' auch wahrend eines anderen Zeitintervalles durch die Schaufeln 
hindurchstromt; noch hangen sie von der Geschwindigkeit des Lauf­
rades abo 

Ein Blick auf die Figur zeigt, daB der Dampf das Laufrad mit 
einer anderen Geschwindigkeit c2 und unter dem WinkellX..J verlaBt. 
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Er nimmt mit sich G ,c2 sk-kg, die sich zel'legen 
g 

G 
in -·c 'cosa g .] . 2 

del' Schaufelbewegung entgegengesetzt gel'ichtet und ~. c., . sin ce, 
g" " 

senkl'echt zul' Schaufelbewegung. 
Das N ewtonsehe Gesetz mag fiir unsere Zweeke in folgende 

\Vorte gefaBt werden: 
Wenn die Geschwindigkeit eines Karpel's sieh irgendwie andert, 

so tritt eine Kraft auf. Die Komponente diesel' Kraft in irgend 
einer Richtung ist gleich del' sekundlichen Zunahme del' Bewegungs­
graBe in diesel' Richtung; odeI' kurz: 

Kraft = sekundlicher Zuwachs del' BewegungsgroBe in Richtung 
del' Kraft. 

5. Druck auf die Schaufeln und geleistete Arbeit. 

Nehmen wir wiederum Fig. 1~ als Beispiel, so sehen wir, daB 

Ci. c1 sk" kg in t Sekunden auf das Laufrad ubertragen werden. 
g " 
Das heiBt, G kg Dampf treten in das Laufrad in t Sekunden ein, 

und in derselben Zeit verlassen G. c2 sk-kg mit dem Dampfe das 
g 

Laufrad. Urn die parallel zur Aehse auf die Schaufeln wirkende 
Kraft zu berechnen, sehen wi 1', daB eine totale Anderung del' Be­
wegungsgraBe in diesel' Richtung von: 

G . 
- (c1 sin a1 - Co sin ao ) 
g \ "" 

stattfindet. VoIlzieht sich diese Anderung in einer Sekunde, so ist 
die wirksame Kraft: 

~. (c1 sin at-=- c~~~in f(2) kg. 
g t 

Diese Kraft ist, nebenbei bemerkt, negativ. Die keibende Kraft 
odeI' del' Druck auf die Schaufeln, d. h. die Kraft in Richtung del' 
Schaufelbewegung ist in iihnlicher Weise: 

~ . {~l~().~~'j,~t~LCOS C{2) kg. 

Das Pluszeichen wurde hier gesetzt, weil die beiden Gesehwindig­
keitskomponenten einandel' entgegengesetzt gel'ichtet sind, und des­
halb die Summe del' Absolutbetl'age del' einzelnen Geschwindigkeiten 
zu nehmen ist. Die Bewegungsgl'aBe in del' in Fl'age kommenden 

Riehtung geht von G. c1 . cos a1 durch Null hindurch und el'l'ei~ht 
g 

dann den Betrag G. CO • cos ((2 in entgegengesetzter Richtung. 
g " 
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Bedeutet u die Geschwindigkeit del' Turbinenschaufeln in m!sk, 
so erhiilt man die sekundlich geleistete Arbeit durch den auf die 
Schaufeln ausgeiibten Druck multipliziert mit dem pro Sekunde zu­
riickgelegten Weg, und letzterer ist tt. Somit betriigt, wenn G kg 
Dampf in t Sekunden zugefiihrt werden, die sekundlich geleistete 
Arbeit: 

G . ~ cos alj- C0?~_C(~ . u mkg! sk; 
g t 

die von G kg Dampf insgesamt geleistete Arbeit: 

: . (c1 cos al + c2 cos ((2)' u mkg; 

und die Arbeit von 1 kg Dampf: 
1 
_. (c cos a - '- c cos a) . u mkg. g 1 1 I 2 2, 

6. Spezifische Arbeit des Dampfes. 
Zwecks Berechnung von Dampfturbinen miissen wir drei Energie-

art en betrachten; namlich die Arbeit, die der Dampf leisten kann durch: 
1. Geschwindigkeit. 
2. Statischen Druck odeI' auBere Arbeit. 
3. Expansion verbunden mit Temperaturabfall. 

1. Fiir die auf die Geschwindigkeit zuriickzufiihrende odeI' kine­
tische Energie ist die gebrauchliche Formel fiir die Arbeit von G kg 
Dampf, del' mit einer Geschwindigkeit von c mjsk stromt: 

odeI' 

.!... ~"C2 mkg 
2 g 
c2 

- mkg fUr 1 kg Dampf. 
2g 

Dies ist die Arbeit, die del' Dampf bei vollkommener Ausniitzung 
seiner Geschwindigkeit leisten kann. 

2. Die durch statischen Druck geleistete Energie ist die Arbeit, 
die in einem Zylinder geleistet werden kann, wenn del' Dampf ohne 
zu expandieren, verwendet wiirde. Bezeichnet F die Kolbenflache 
in qcm, s den Kolbenhub in m und p den absoluten Druck in kgjqcm 
Kolbenfliiche, so betragt del' totale Druck auf den Kolben p. F kg 
und die pro Hub geleistete Arbeit p. F· s mkg. Das zugehorige 
Dampfvolumen betragt 0,0001 F- s cbm und sein Gewicht 0,0001 F· s· r 

0,0001 F s 
odeI' -----, wenn r das Gewicht von 1 cbm in kg, und v das 

v 
spezifische Volumen (Volumen von 1 kg in cbm) bedeuten. Somit 
betragt die von 1 kg Dampf geleistete Arbeit: 

p F s = ------.!!._ = _~_ mk . 
0,0001 F s r 0,0001 r 0,0001 g 
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Wenn Dampf in einem Kessel erzeugt wird, so muB Warme 
(durch Verbrennung eines Brennstoffes) zugefiihrt werden, die nieht 
allein dazu dient, die Temperatur des Speisewassers auf die Siede­
temperatur zu bringen und ihm Energie in Form von Expansions-

arbeit zu geben, sondern auch, um ihm den Betrag~~-P-~- mkg 
U,0001 . 

auBere Arbeit fiir jedes Kilogramm erzeugten Dampfes zuzufiihren. 
Deshalb besitzt eine in einem gesehlossenen GefaB befindliche 

Dampfmenge, die von ihrel' Zufiihl'ungsquelle abgeschnitten ist, diese 
Druckenergie nicht. Nur wenn eine direkte Verb in dung mit del' 
Dampfquelle besteht, und del' Dampfdruek (wahl'end Arbeit geleistet 
wird) infolge neuer Dampfbildung konstant bleibt, konnen wir jedes 

Kilogramm Dampf als Trager einer Druckenergie von _lLv_ mkg 
0,0001 

ansehen. 
Diese Arbeit ist tatsachlich nicht im Dampf selbst vorhanden 

und nicht darin mit einbegriffen, was wir die inn ere Enel'gie des 
Dampfes nennen. 

3. Die dritte Enel'gieart ist die dureh Expansion erzeugte, 
d. h. diejenige Al'beit, die geleistet wird, wenn del' Dampf von seiner 
Dampfquelle abgeschnitten ist, und jegliehe Warmeabgabe nach auBen 
hin verhindert wird. Eine derartige Expansion ist als "adiabatische" 
bekannt. 

Um diese innere Energie in del' fiir Warmemengen gebl'iiuch­
liehen MaBeinheit bozogen auf Wasser von 0 0 C auszudrlieken, konnen 
wir ihre GroBe erkliiren als die vom Dampf wahrend del' Expansion 
geleistete Arbeit plus del' Wal'memenge, die dem Dampf wiihrend 
seiner Kondensierung entzogen werden muB, um ihn auf dies en 
N ormalzustand von 0 0 C zu bringen. 

In Abschnitt 12 wird hingegen gezeigt werden, daB es eine 
einfachere Methode gibt, diese innere Energie des Dampfes zu be­
stimmen, die wir fiir gewohnlich mit dem Buchstaben u bezeichnen 
werden. 

7. Beziehung zwischen Warmeeinheit und ~IeterkiIogramm. 
Es ist hier nieht notig, die Untersuchungen von Joule odeI' die­

jenigen spaterer Forscher libel' den Wert einer Wal'meeinheit in Meter­
kilogramm anzufiihren. Diese Zahl ist als das mechanische Warmeaqui­
valent odeI' kurz als Joulsches Aquivalent bekannt und wurde nach 
neueren Ermittlungen von Rowland zu 427 mkg festgesetzt, d. h. 

1 Warmeeinheit (WE) = 427 mkg. 

Del' reziproke Wert A = :d7 dient als Faktor, wenn Energie­

mengen aus mechanischem :MaBe in WE umgerechnet werden. 
Diesel' Wert fiir das meehanische Warmeaquivalent wurde den 

spaterhin verwendeten Dampftabellen von Moll i e I' zugrunde gelt3gt. 
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8. Die Energieumsetzung in der Turbine. 
Wir sind jetzt in der Lage, die wiehtigen Grundsatze III Ab­

sehnitt 2 in einer knapper gefaBten Form wiederzugeben. In der 
Dampfmasehine wird also die von dem statisehen Druc:k herriihrende 
Energie (2) oder die innere Energie (3) oder beide direkt in mec:ha­
nisehe Energie verwandelt; in gleieher Weise geht in der Dampf­
turbine die Energieumsetzung vor sieh, nUl' daB hier noeh das 
Zwisc:henglied einer teilweisen Umsetzung in kinetisehe Energie und 
weiterhin einer Gesehwindigkeitsanderung des Dampfes in GroBe 
oder Riehtung hinzukommt. 

Die Summe von (2) und (3) wird haufig als potentielle Energie 
des Dampfes im Gegensatz zu (1) seiner kinetisehen Energie an­
gesproehen. Auf Grund der kinetisehen Gastheorie kann man beide 
(2) und (3) sehlie1.llic:h auc:h als kinetisc:he Energieformen anspreehen; 
auf diese Frage braucht aber der praktisehe Ingenieur nicht naher 
einzugehen, weshalb hier beide Energieformen als potentielle an­
gesehen werden mogen. 

9. Der Satz von der Erhaltung der Energie. 
Der Satz von der Erhaltung del' Energie kann fiir unsere 

Zwecke wie folgt ausgedriiekt werden: 
Wenn eine (z. B. durch ihr Gewicht) bestimmte Dampfmenge 

Anderungen in bezug auf Geschwindigkeit, Druck, Volumen, Tempe­
ratur, Sattigung usw. erfahrt, ohne Verluste durch Warmeleitung 
oder Strahlung und ohne Energieumsetzung infolge mechanischer 
Arbeit, so bleibt die Summe der drei im vorigen Abschnitte ge­
nannten Energiearten dieselbe. 

Fur die Menge von 1 kg Dampf konnen wir obigen Satz durch 
die Gleichung ausdriicken: 

S2 ~2 
A----1-A·p v +u =A··---+A·p v + u 2g I 1 1 1 2g 2 2 2' 

worin die Indices 1 und 2 sich auf den jeweiligen Dampfzustand 
zu zwei versc:hiedenen Zeite'h odeI' an zwei versehiedenen Stellen 
des Dampfweges beziehen. 

Es sei hier bemerkt, daB keine Verluste infolge Reibung des 
stromenden Dampfes in Betracht gezogen sind. Die zur Uberwin­
dung del' Reibung aufgewandte meehanische Energie wird dem Dampf 
in Form von Warmeenergie wieder zugefiihrt, falls keine Warme 
irgendwie durch Warmeubergang nach auBen verloren gehen kann. 
Es ist gebrauchlich, die auBere Energie Apv mit der inneren Energie u 
zusammenzufassen und ihre Summe mit dem Warmeinhalt i zu bezeich­
nen. Die Energiegleichung lautet dann: 

2 2 

A . S_ -1- i = A. c2 - + i 
2g ,1 2g 2' 
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worin i die totale potentielle Energie in WE bezeichnet. 1m all­
gemeinen wird der in Frage kommende Dampf nicht trockell ge­
sattigt sein, und wird dann i eincn anderen 'Vert haben, als del', 
den wir fur den totalen 'Varmeinhalt pro Kilogramm Dampf in den 
Dampftabellen find en. 

10. Die der Dampfturbine zugefiihrte Energie. 
Wir wollen nun die in 1 kg Dampf enthaltene Energie beim 

Eintritt in die Turbine betrachten. Soll die Kesselspannung ganz 
konstant bleiben, so muB fur jedes neuentstehende Kilogramm Dampf 
die gleiehe Menge Dampf dureh die Turbine wegstromen konnen. 
Wir konnen sagen, daB jedes im Kessel neugebildete Kilogramm 
Dampf gleiehsam ein anderes Kilogramm Dampf in die Turbine 
hineindriiekt, auf welehe Weise die "auDere Arbeit" geleistet wird. 
Hierzu kommt die im Dampf tatsaehlich als Dampfwarme odeI' 
"innere Arbeit" enthaltene Energie. Mithin betragt die gesamte 
Warmeenergie des Dampfes: 

i=n+Apv WE. 

11. Geschwindigkeitszuwachs auf Kosten des WarmegefiUles. 
Dureh die im vorletzten Absehnitt gegebene Energiegleiehung 

sind wir in del' Lage zu ermitteln, wie wir die Gesehwindigkeit des 
Dampfes auf Kosten seines Warmeinhaltes steigern konnen. 

Wir wollen zwei Aufgaben betraehten, von denen die letztere 
fur die Bereehnung von Dampfturbinen groDe Bedeutung hat. 

In del' ersteren ist angenommen, daD 1 kg in Ruhe befindlieher 
Dampf einen Wiirmeinhalt von i l WE besitzt und adiabatiseh 
expandiert, bis sein Warmeinhalt den Wert iz WE erreieht hat. Es 
mag hinzugefiigt werden, daB die wahrend del' Expansion abgegebene 
Energie vollstandig dadureh aufgebraueht wird, daD dem Dampf Ge­
sehwindigkeit verliehen wird. Die erzeugte Gesehwindigkeit solI er­
mittelt werden. 

Wenn wir den Warmeinhalt i l im" Anfangszustande del' zuletzt 
2 

bestehenden Energie des Dampfes A· ~ --l-- i, gleiehsetzen, so er-
2g I " 

halten wir: 
c2 • . A·--=t -to 
2 g 1 " 

odeI' 

c = V~ (il-=~Z) = 91,53· Vr-=--iz 

Sind i1 und i2 bekannt, so kann c unmittelbar gefunden werden. 
In del' zweiten Aufgabe moge del' Dampf zu Anfang eine Ge­

sehwindigkeit cl und den Warmeinhalt i l besitzen. Dureh Vel'ringe-
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rung dieses letzteren auf den Betrag i~ mag seine Gesch windigkeit 
auf c2 anwachsen; dann ist, 

oder 

2 2 
. +A c1 . I A c2 'i .-=~. -+- 'c--
1 2g 2 I 2g 

12. Dampferzeugung - Gesamtwarme. 
"Venn Speisewasser boi oinor Tomperatur von tw ° C einem Kessel 

zugefiihrt und dort auf die Temperatur tD erhitzt wird, so betragt 
die zur Tomperaturerhohung notige Warmemenge (d. h. die Fliissig­
keitswarme) fiir jedes Kilogramm Wasser ungefahr 

q=tD-tw WE. 
Natiirlich unter del' Voraussetzung, daB die spezifische Warme des 
Wassel's gleich 1 ist. Um das Wasser in Dampf von tn O C zu ver­
wandeln, muB eine Warmemenge zugefiihrt werden, die sowohl eine 
Anderung des Aggregatzustandes bewirkt (innere Verdampfungs­
warme), als auch den Widerstand iiberwindet, den del' schon vor­
handene Dampf del' notwendig erfolgenden VolumenvergroBerung 
entgegensetzt, d. h. auBere Arbeit leistet (auBere Verdampfungs-' 
warme). Die hierzu notige Warmemenge, bekannt als latente Warme 
oder Verdampfungswarme, ist entsprechend alteren Dampftabellen 
nahezu: 

r = 606,5 - 0,695· tn. 

Die Gesamtwarme (Warmeinhalt) iiber del' des Wassel's von 0° C 
betragt: 

2 = 606,5 + 0,305. tD • 

Das ganze besteht jedoch nicht als innere Warmeenergie; ein Teil 
davon wurde, wie fruher erklart, zur Leistung auBerer Arbeit ver­
braucht, oder mit anderen Wort en, diesel' Teil ist die bereits er­
wahnte auf statischon Druck zuriickzufiihrende Energie (vgl. Ab­
schnitt 6 [2]). 

Nun wird klar sein, daB die Gesamtwarme eines in Ruhe be­
findlichen Kilogramm Dampfes ebendasselbe ist, was wir spaterhin 
als seine Gesamtenergie bezeichnen werden, vorausgesetzt, daB wir 
beides stets auf Wasser von 0° C beziehen. Die innere Energie von 
1 kg trocken gesattigten Dampfes kann man nahezu finden,. wenn 
man von dem obigen Ausdruck del' Gesamtwarme den aquivalenten 
Warmewert von p. v abzieht. 

13. Eingehendere Betraehtung der Gesamtwarme des Dampfes. 
1m letzten Abschnitt haben wir die Fliissigkeitswarme unter 

del' V orau8setzung berechnet, daB die spezifische Warme des Wassel'S 
fiir jede Temperatur = 1 ist. Fiir die Gesamtwarme haben wir 

Morrow-Risker, Dampfturbinen. 3 
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eine Formel gebraucht., die sich auf die Ermittlungen von Regnault 
stiitzt. Obgleich diese filr den praktischen Gebrauch hinreichend 
genau ist, so diirfen wir nieht iibersehen, daB dennoch eine groBere 
Genauigkeit erreicht werden kann. 

Verschiedene empirische Formeln sind aufgestellt worden, die 
die spezifische Warme des Wassers als Funktion seiner Temperatur 
angeben. Wir brauchen diese hier nieht al1zufiihren, da die gewohl1-
lich gebrauchten Dampftabellel1 dieser Veranderlichkeit der spezi­
fischen Warme bereits Rechnung tragen. Die Untersuchungen von 
Regnault sind zum Teil von mehreren namhaften Forschern bestatigt 
worden, und ihre Resultate wurden von Zeuner tabellarisch zu­
sammengestellt. 

Auf Grund der neueren Versuche von Knoblauch, Linde 
und KIebel) hat Mollier neue Tabellen 2) fUr gesattigten Wasser­
dampf aufgestellt, die heute allgemein Verwendung £lnden. Der Eng­
lander D a vis 8) hat auf Grund der neusten zuverlassigen Versuche 
folgende Formel fiir die Gesamtwarme aufgestellt: 

i" = 640,7 + 0,3754 (t - 100) - 0,000993 (t-l00)2, 
worin t die Temperatur des Dampfes in Grad C bedeutet. 

Die folgende Tabelle zeigt die Unterschiede zwischen den \Verten 
dieser Formel, den Werten nach Mollier, Schiile 4) und den alten 
Zeunerschen Werten. 

Tabelle I . 
. ----.--~~------. 

Werte fiir i" in WE. 
Grad Druck 

Celsius Atm. Nach Nach Nach Nach 
Mollier Schiile Davis Zeuner 

40 0,0747 613,5 613,9 614,6 618,70 
[- 70,5 em Q.-S.J 

70 0,317 627,0 627,0 628,5 627,83 
100 1,033 639,7 638,7 640,7 636,99 
178,9 10,000 666,1 663,8 663.9 661.06 
197,2 15,000 670,5 669,3 667,8 666,66 
211,3 20,000 673,4 672,8 670,2 670,9& 

Man sieht, daB die groBten Abweichungen zwischen den neueren 
und alten Werten bei . den Dampftemperaturen zu £lnden sind, die 
den Spannungen im Kondensator entsprechen. 

J e nachdem altere oder neuere Dampftabellen zugrunde gelegt 
wurden, werden natiirlich die ermittelten Werte filr den thermo-

1) Knoblauch, Linde, Klebe, "Die thermischen Eigenschaften des ge­
sattigtcn und iiberhitzten Wasserdampfes zwischen 100 0 und 180 0 • Teil I und II. 
Mitteilungen iiber Forschungsarbeiten. Heft 21. 

2) Mollier, Neue Tabellen und Diagramme fiir Wasserdampf. Berlin 1906. 
3) H. N. Davis, Engineering 1909. S. 52. . 
4) Die Eigenschaften des Wasserdampfes nach den neuesten Versuchen. 

Zeitschr. d. Ver. deutsch. Ingenieure 1911. S. 1506 und 1561. 
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dynamisehen Wirkungsgrad 1) bis zu gewissem Grade versehiedene 
sein. Da fiir niedere Spannungen die Abweichungen del' Dampf­
tab ellen am groBten sind, soIl hier die Abweiehung des thermo­
dynamisehen Wirkungsgrades fiir eine Abdampfturbine beispielsweiEe 
angefiihrt werden. 

Del' Abdampfturbine werde del' Dampf bei Atmospharendruck 
zugefiihrt und expandiere bis auf einen Unterdruek von 71 em Q.-S. 
Betragt ihr thermodynamischer Wirkungsgrad 68 v. H. auf Grund del' 
alten Dampftabellen, so ist er nach den neueren etwa 67,6 v. H. 
Diesel' Untersehied ist nur unbedeutend und wird fiir hohere Ein­
trittsdriicke noch geringer. 

14. Nasser und iiberhitzter Dampf. 
Sind in 1 kg NaBdampf, d. h. in Dampf, del' eine groBe Menge 

kleiner Wasserblaschen mit sieh fiihrt, x),g trockener Dampf und 
del' Rest (1 - x) kg Wasser enthalten, so bezeiehnet man mit x die 
spezifisehe Dampfmenge. Solcher Dampf wird die Fliissigkeitswarme 
del' ganzen Menge enthalten, abel' nul' x Anteile werden Verdampfungs­
warme besitzen. Seine Gesamtwarme ist deshalb: 

q+r·x WE, 
worin q die Fliissigkeitswarme iiber del' des Wassel's bei 0° C und 
r die Verdampfungswarme (latente Warm e) , wie sie in den Dampf­
tabellen odeI' naeh del' Formel in Abschnitt 12 zu finden ist, be­
deutet. Das Dampfvolumen ist, bei Vernachlassigung desjenigen des 
\Vassers augenscheinlich X· v, worin v das Volumen pro Kilogramm 
(spezifisches Volumen) trocken gesattigten Dampfes bedeutet. 

Haben wir es mit iiberhitztem Dampf zu tun, so wird die Be­
rechnung noch unsicherer. 

Es ist iiblich geworden, den Wanneinhalt des iiberhitzten 
Dampfes auf folgende Weise zu berechnen: 

Wird trocken gesattigter Dampf von tDO C bei konstantem Druck 
auf til C iiberhitzt, so nennen wir til - iD den Grad del' tJberhitzung, 
wahrend die tJberhitzungswarme selbst 0,48 (tii -- tD ) WE betragt. 
Um die Gesamtwarme des Dampfes zu erhalten, miissen wir zu 
diesel' Warmemenge den Warmeinhalt (Gesamtwarme) von 1 kg trocken 
gesattigten Dampfes addieren. Die Gesamtwarme pro 1 kg iiber­
hitzten Dampfes betragt dann, wenn wir uns wiederum auf Wasser 
von 0 0 C beziehen: 

'iii = 606,5 - 0,695 in + tD + 0,48 (tii - tD) 
odeI' r + q + 0,48 (tii - tn) WE. 

Obgleich diese Berechnungsmethode fiir reine Lehrzweeke hin­
reiehen wiirde, geniigt sie nieht fiir praktisehe Zweeke. Die spezi­
fi/whe Warme iiberhitzten Dampfes bei konstantem Druek ist eine 

1) Siehe S. 61 dieses Buches. 
3* 
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veranderliche GroBe und muD so gewahlt werden, daB die Ergeb­
nisse del' Turbinenversuche sich als richtig ergeben. Ihr Wert be­
tragt bei gewohnlichen Dbcrhitzungen etwa 0,48 fur Drucke von nul' 
1 odeI' 2 at!). 

Wir werden spaterhin sehen, daB wir uber diese Sehwiel'igkeiten 
hinwegkommen dureh den Gebraueh von Diagrammen, welehe die 
Gesamtwarme des Dampfes fill' irgend einen Druck und einen be­
liebigen Grad del' Dberhitzung angeben und in denen del' Verander­
lichkeit del' spezi£lschen Warme bereits Rechnung getragen ist. 

Um das Volumen eines Kilogramm uberhitzten Dampfes zu 
£lnden, ist die Methode gebrauchlich geworden, daB man zuerst das 
V olumen des tl'ocken gesattigten Dampfes fur dieselbe Spannung 
berechnet und dann dieses Volumen im Verhiiltnis del' absoluten 
Temperaturen am Anfang und am Ende del' Dberhitzung vergroBert. 
Mit anderen Worten: del' uberhitzte Dampf wird als vollkommenes 
Gas behandelt. 

Dies hingegen ist ungenau, und wir wenden fiir praktische 
Zwecke deshalb eine gleich echnell zum Ziele fuhrende Methode an, 
um die Gesamtwiirme zu £lnden. 'Vir entnehmen das V olumen einem 
Diagramm odeI' einer Tabelle, die auf Grund del' best en zu Gebote 
stehenden experimentellen Ermittelungen speziell fill' diesen Zweek 
aufgestellt wurden. 

15. Nutzharkeit der Warmeenergie. 

Die Turbine ebenso wie jede andere Warmekraftmaschine kann 
die im Dampf enthaltene Warme nicht mehr ausniitzen, wenn die 
Dampftemperatur auf die des Kondensators herabgesunken ist. 

Angenommen, die Kondensatortemperatur betrage 39° C 10 kg 
trocken gesattigten Dampfes bei einem absoluten Druck von 0,8 at 
(93 0 C) haben einen Gesamtwarmeinhalt von 6368 WE. Ungefahr 
10,4 kg Dampf bei einem absoluten Druck von 0,07 at (etwa 39° C) 
wurden denselben Warmeinhalt besitzen. 

Hiernach ist einleuchtend, daB, obgleich die Warmeinhalte in 
beiden Fallen dieselben sind, die nutzbaren 'Varmemengen sehr ver­
schieden groD sein konnen. In letzterem Falle ist die nutzbare 
Warme tatsachlich gleich Null. 

Dieses Beispiel zeigt, daB die bloBe Kenntnis des Betrages an 
Warmeenergie noch nicht auf den Betrag an nutzbarer Arbeit 
schlieBen lliBt. Wenn wir dagegen sowohl die Temperatur als auch 
den Warmeinhalt kennen, so konnen wir uns ein Urteil daruber 
bilden, wieviel von del' Gesamtwarme in mechanische Arbeit um­
gesetzt werden kann. 

1) Vergl. die neueren Untersuchungen libel' die spez. Warme cp des liber­
hitzten Wasserdampfes fUr Driicke von 2 bis 8 kg/qcm und Temperaturen von 
350 bis 550 0 C von Knoblauch und Hilde MollieI'. Zeitschr. d. Ver. 
deutsch. Ingenieure 1911 oder Forschungshefte 108 und 109. 



Differenz zwischen zugefiihrter Warmemenge und nutzbarem Anteil. 37 

*16. Die Differenz zwischen der zugefiihrten Warmemenge und 
ihrem nutzbaren Anteil. 

Das Prinzip der Nutzbarkeit der Warmeenergie zur Umsetzung 
in mechanische Arbeit ist fiir die Dampfturbinentheorie von groBer 
Bedeutung und muB vollkommen klar werden. 

Eine Dampfturbine oder irgend eine Warmekraftmaschine kann 
die im Dampf enthaltene Warmeenergie nicht ausniitzen, werm die 
Dampftemperatur niedriger als die des Kondensators ist. 

Angenommen, die Temperatur unseres Kondensators sei 39° C, 
und eine bestimmte Warmemenge wiirde dem Dampf irgendwie zu­
gefiihrt, so daB sich seine Temperatur von 39° auf 93° C erhoht. 
Bei 93° C haben wir einen gewissen lVIehrbetrag an Warmeenergie 
als der Dampf bei 0 0 haben wiirde. Es steht jedoch fest, daB wir 
bei einer Temperatur von 39°. keine vVarmeenergie des Dampfes 
mehr nutzbar machen konnen. ]'olglich ist die gesamte Warme­
energie, die der Dampf bei 93 ° besitzt, nicht insgesamt nutzbar. 
Obgleich dies vollkommen richtig ist, ist das durchaus noch nicht 
alles. Es entsteht die Frage, ob die ganze Warmemenge, die zwecks 
Temperaturerhohung von 39 0 auf 93 0 zugefiihrt wurde, zur Um­
wandlung in mechanische Arbeit nutzbar gemacht werden kaml. Die 
Antwort hierauf ist, daB sie nicht vollstandig nutzbar gemacht 
werden kann, wenn der Dampf einen geschlossenen KreisprozeB 
durchlauft. 

* 17. Man kann sich tiber die Identitat irgendwelcher Anteile der 
Gesamtwarme keine Rechenschaft geben. 

Obgleich in diesem Falle der KreisprozeB kein vollkommener, 
so doch ein dies em gleichwertiger in bezug auf aufgenommene und 
abgegebene Warmemengen ist, so miissen wir, urn genau zu ver­
fahren, zu dieser Antwort hinzufiigen, daB hier ebenfalls nur ein 
Teil der zugefiihrten Warme zur Erzeugung mechanischer Arbeit 
nutzbar gemacht werden kann. Diesel' nutzbare Anteil ist ebenso 
graB, als wenn ein vollstandiger KreisprozeB durchlaufen wiirde. 

Urn die obenstehenden Erklarungen zu vereinfachen, haben wir 
von der "zugefiihrten Warme" und dem "nutzbaren Anteil" der­
selben gesprochen. Wir beabsichtigen hingegen nicht, diesen Energie­
mengen irgend eine besondere Identitat beizumessen, z. B. ist es 
gleichgiiltig, ob die wiederabgegebene Warme tatsachlich als ein Teil 
del' vorher zugefiihrten identifiziert werden kann oder nicht; im 
groBen und ganzen soll hier nur ausgedriickt werden, daB fiir eine 
bestimmte, dem arbeitenden Korper zugefiihrte Wiirmemenge eine 
gewisse Wiirmemenge zu irgend einer anderen Zeit wiihrend des 
Kreisprozesses natwendigerweise auch wieder abgegeben werden muB. 

Die Differenz zwischen aufgenommener und abgegebener Wiirme 
wird in del' verlustlosen Wiirmekraftmarwhine zur Leistung mecha­
nischer Arbeit verbraucht; und wenn wir annehmen, daB die abge-
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gebene Warme auf den kleinstmoglichen Betrag gebraeht wird, so 
k6nnen wir die obige Differenz als die zur Umsetzung in meeha­
nisehe Arbeit verfiigbare 'Varmemenge bezciehnen. 

* 18. S ysteme, die vollkommenen I{reisprozessen gleiehwertig sind. 
In einer Dampfkraftanlage, in der das Kondensat wieder als 

Speisewasser far den Kessel verwendet wird, durchlauft der arbei­
tende K6rper, der bisweilen Wasser und an anderen Stell en des 
Systems Dampf ist, einen vollkommenen KreisprozeB. Die abgeflihrte 
vVarme, die nieht in Arbeit verwandelt werden kann, geht hinweg 
in die See oder anderweitig hin, z. B. in das Kondensatol'kahlwasser. 

vVenn das Kondensat nicht wieder als Speisewasser verwendet 
wir-d, 80 ist eine besondere Speisewasserzufuhr far die Kessel n6tig, 
und die Reihenfolge der einzelnen Prozesse bleibt tatsaehlieh einem 
vollkommenen KreisprozeB gleiehwertig. 

Wenn die Turbinen mit Gegendruck arbeiten, so geht der Aus­
puffdampf in die Atmosphare, indem er seine Abwarme mit sieh 
fiihrt; frisehes Wasser wird dann ebenfalls den Kesseln zugefahrt. 
Die abgefiihrte Warme ist in diesem Falle genau dieselbe, als wenn 
del' Auspuffdampf bei Atmospharendruek und der zugehorigeu Tempe­
ratur kondensiert und daun wieder als Speisewasser verwendet 
worden ware. 

Solche Einzelheiten wie etwaige Differenzen zwischen Auspuff­
dampf- und Speisewassertemperatur gehen uns hier nichts an; sie 
haben keinen EinfluB auf den Hauptgedanken der N utzbarkeit del' 
Warme zwecks Umsetzung in mechanische Arbeit oder auf die GroBe 
dieses nutzbaren Anteils. AIle oben angeflihrten Systeme sind des­
halb in warmetechnischer Hinsicht durchaus einem vollkommenen 
KreisprozeB gleiehwertig. 

*19. Die "Wertigkeit" der Warmeenergie. 
Obgleieh die Warmeenergie in Abschnitt 16 bei einer Temperatur 

zwischen 39° und 93° C zugefahrt wurde, verteilt sich ihre Wertig­
keit liber das ganze Bereich zwischen dem absoluten Nullpunkt und 
diesen Temperaturen. 

Urn nun zu finden, wieviel hiervon nutzbar ist, mlissen wir uns 
vorstellen, daB die Warmeenergie in aufeinanderfolgenden sehr kleinen 
Mengen zugeflihrt werde. Wir wollen eine solche kleine Warmemenge 
betrachten, aber anstatt die zugefahrte Warmemenge unendlich klein 
anzunehmen, werden wir der Ansehaulichkeit halber voraussetzen, 
daB sie zu einer Temperaturerhohung von 39 0 auf 41°C hinreieht. 
Die Saehe ist die, daB diese Warmeenergie nieht die durchschnitt­
liche Wertigkeit von 40° C besitzt. 1m Gegenteil verteilt sich ihre 
Wertigkeit iiber den ganzen Temperaturbereich vom absoluten Null­
punkt = - 273° C bis zu 40° C (313 0 abs.). Ihre mittlere Wertigkeit 
ist 156,5° abs., d. h. das Mittel aus beiden Temperaturen. 



Einfiihrung der "Wertigkeit" der Energie des Dampfes. 39 

Die in Frage kommenden absoluten Temperaturen sind 313() 
und 0°, und die absolute Kondensatortemperatur betragt 312°. Da 
die betrachtete Warmemenge eine unendlich kleine ist, so kannen 
wir ann ehmen, daB ihre Energie hinsichtlich ihrer Wertigkeit gleich­
maBig zwischen 0 0 und 313 ° verteilt ist. Da bei einer Wertigkeit 
unter 312 0 keine nutzbare Energie vorhanden ist, so betragt hier 
del' \Val'meanteil, der in mechanische Al'beit umgesetzt werden kann, 

nur ~ der zugefiihrten Warmemenge. 
313 
Zwecks eines anderen Beispiels wollen wir annehmen, daB 220 WE 

dem arbeitenden Karpel' bei einer Temperatur von 1810 C (454 0 abs.) 
zugefiihrt werden, und daB die Warmezufuhr bei konstanter Tem­
peratur vor sich gehe. Die mittlel'e Wertigkeit dieser zugefiihl'ten 
Energie ist nicht 454°, sondern 227°, da die Wertigkeit sich gleich­
mal3ig auf den ganzen Bereich zwischen 0 0 und 454 0 abs. verteilt. 
1st die niedrigste nutzbare Tempel'atur wiederum 39° C (312 0 abs.), 
so liegt die nutzbal'e Energie zwischen 312 0 und 454 0, also innerhalb 
eines Temperaturbereiches von 142°. Demnach betragt die zwecks 
Umsetznng in mechanische Arbeit in einer verlustlosen Warmekraft­
mas chine nutzbare Energie: 

142 
454.220 = 68,8 WE. 

*20. Beweggriinde fiir die Einfiihrung der "W ertigkeit" der Energie 
des Dampfes. 

Diejenigen Leser, die bereits einige Kenntnisse in del' technischen 
Warmelehre besitzen, werden in den obigen Darlegungen eine Be­
statigung des Carnotschen Prinzips in Vel'bindung mit dem zweiten 
Hauptsatz del' Thermodynamik erkennen. Hierauf werden wir spateI' 
zuriickkommen, nachdem del' Gebrauch des Entropietemperaturdia­
gramms erlautert worden ist. 

1nzwischen wollen wir die Beweggriinde fiir die Einfiihrung del' 
" \V ertigkeit" in folgende Punkte kurz zusammenfassen: 

1. Del' Grund, warum wir del' Warmeenergie eine "Wertigkeit" 
beimaBen, ist del', weil diese auf den ersten Blick ersehen laBt, wie­
viel hiervon "nutzbar" ist. 

2. Del' Grund, warum bei allen Warmemengen unverfiigbare 
Energie vorhanden ist, liegt darin, weil es noch keine Maschine odeI' 
Anlage zur Umwandlung del' Warme in mechanische Arbeit gibt, die 
ohne Abfiihrung von Warme und ohne Warmeverluste arbeitet. 

3. Del' Grund, warum die Wertigkeit in del' besonders beschrie­
benen Weise eingefiihrt wurde, liegt darin, weil bewiesen werden 
kann (del' Beweis ist in elementaren Buchern uber Warmelehre zu 
finden), daB in einem idealen vollkommenen KreisprozeB fur jedes 

T1 -T2 zugefiihrte Warmeteilchen del' Betrag an nutzbarer Arbeit 
Tl 
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Teile dieses Warmeteilchens betragt, worin Tl die absolute Tem­
peratur, bei welcher die Warme zugefUhrt wurde, und T2 die nie­
drigste nutzbare Temperatur bedeutet. 

21. Relativgeschwindigkeit. 
Wir wollen jetzt wieder zum DampfdurchfluB durch die Turbine 

zuriickkehren. Wenn zwei Korper X und Y sich in irgendwelchen 
Richtungen mit den Geschwindigkeiten a und b bewegen, so konnen 
wir die Geschwindigkeit des Korpers Y relativ zu X find en, indem 
wir die Gesehwindigkeit von Y mit der gleichen, aber entgegengesetzt 
geriehteten Geschwindigkeit von X zusammensetzen. Kurzum: wir 
finden die Relativgeschwindigkeit eines Korpers, indem wir seine 
Absolutgesehwindigkeit mit der entgegengesetzt gerichteten Gesehwin­
digkeit des Korpers zusammensetzen, gegen welehen seine Relativ­
gesehwindigkeit gesueht werden solI. 

Fig. 15. Relative und absolute Dampf­
geschwindigkeiten. 

Fig. 16. Relative und absolute Dampf­
gesch windigkeiten. 

In Fig. 15 sei AB eine Turbinensehaufel, die sieh naeh reehts mit 
der Gesehwindigkeit u bewege. Der Dampf habe bei A die Eintritts­
gesehwindigkeit c1 und bilde mit der Riehtung von u den Winkel a i • 

Relativ zur Schaufelbewegung ist natiirlich die Gesehwindigkeit der 
Sehaufel gleich Null, wahrend die relative Dampfgeschwindigkeit 
Wi betragt. Das Parallelogramm in Fig. 15 zeigt, wie wi' als Resul­
tierende aus cl und dem entgegengesetzt gerichteten u, erhalten wird. 
Es ist jedoch nicht notwendig, den gestriehelten Teil der Figur zu 
zeiehnen. In der folgenden Fig. 16 sehen wir cl als Resultierende aus 
u und wl' Der Dampf hat beim Eintritt in das Laufrad die Geschwindig­
keit wl relativ zur Schaufelbewegung und wird gleiehzeitig dureh die 
Sehaufel mit der Gesehwindigkeit u fortbewegt. Die absolute Gesehwin­
digkeit ist demnaeh die Resultierende dieser beiden Bewegungen. 

wl ergibt die Dampfgesehwindigkeit nach GroBe und Riehtung 
yom Laufrad aus betrachtet. Tritt der Dampf parallel zur Sehaufel­
oberflaehe in das Laufrad ein, so wird er auf den Schaufelflachen 
entlanggleiten und jedenfalls keinen StoB verursachen. Beim Austritt 
aus dem Laufrade hat der Dampf die Geschwindigkeit w2 relativ 
zum Laufrade (Fig. 16). Setzen wir diese Relativgeschwindigkeit mit 
der Gesehwindigkeit u des Laufrades zusammen, so erhalten wir die 
absolute Austrittsgeschwindigkeit c2 • 
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22. Bestimmung der Zunahme der Relativgeschwindi'gkeit aus dem 
WarmegefaUe. 

1m Abschnitt 11 wurde eine Gleichung fur die Beziehung zwischen 
Geschwindigkeitszunahme und Warmegefalle aufgestellt. Hierbei wur­
den die absoluten Geschwindigkeiten verwendet, weshalb diese GIei­
chung nur fUr die Leitschaufeln der Turbine gilt. 

Handelt es sich dagegen urn den DampfdurchfluB durch die 
Schaufeln des Laufrades, so miissen die Dampfgeschwindigkeiten 
relativ zur Schaufelbewegung eingesetzt werden. In bezug auf das 
Leitrad sind die absoluten und relativen Dampfgeschwindigkeiten 
einander gleich; aber diejenigen in bezug auf das Laufrad sind sehr 
verschieden groB. 

Beim DurchfluB durch das Laufrad wird ein Teil der kine­
tischen Energie des Dampfes verwendet, urn Arbeit an das Laufrad 
abzugeben, wie im Abschnitt 5 dargetan wurde. Die absolute Dampf­
geschwindigkeit beim Austritt aus dem Laufrade wird deshall:i ge­
ringer sein als vorher. 1m allgemeinen ist sie betrachtlich kleiner 
als die Eintrittsgeschwindigkeit. Andererseits ist relativ zur Lauf­
schaufel die Zunahme an kinetischer Energie des Dampfes dem 
Warmegefalle gleich. 

Betragt dieses Warmegefalle il - i2 WE, so erhalten wir nach 
Einsetzung der Relativgesch windigkeiten (Fig. 15 und Hl): 

A (W22_W12)_. • -2g- -tl -12 , 

Erwahnt sei, daB uns bei der Berechnung der kinetischen 
Energie nur die GroBe der Geschwindigkeit, nicht aber ihre Rich­
tung interessiert. 

23. Unterschied zwischen Gleichdruck- und Uberdruckturbinen. 
Wir sind jetzt in der Lage, die Energieumwandlung in der 

Turbine vollkommen zu verstehen und somit die beiden bekannten 
Gattungen, die man etwas wiIlkiirlich als "GIeichdruck-" und "Uber­
druckturbinen" bezeichnet hat, unterscheiden zu konnen. 

In einer Gleichdruckturbine bekommt der Dampf kinetische 
Energie auf Kosten seiner Warmeenergie beim Durchgang durch fest­
stehende Dusen. Beim Durchgang durch das Laufrad wird diese kine­
tische Energie ganz oder teilweise in m¥chanische Arbeit umgesetzt. 

In der Dberdruckturbine wird ebenfalls in den Leitschaufeln 
die Warmeenergie des Dampfes in kinetische Energie umgesetzt. 
Aber auch beim Durchgang durch das Laufrad setzt sich diese Um­
wandlung von Warmeenergie in kinetische (relativ zum Laufrad ge­
messen wie im Abschnitt 22) fort. Die kinetische Energie wird 
sozusagen in zwei Abteilungen erzeugt, deren Summe ganz oder 
teilweise beim Durchgang durch das Laufrad in mechanische Arbeit 
umgesetzt wird. 
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Zufolge obiger Betrachtungen ergibt sich, daB beim Durchgang 
durch die Laufschaufeln . 

1. in einer Gleichdruckturbine Druck und Warmeinhalt konstant 
bleiben, 

2. in einer Dberdruckturbine Druck und Warmeinhalt abnehmen. 
In ersterem FaIle betragt das Warmegefalle und somit die ge­

leistete Arbeit zwischen Eintritt in einen Leitschaufelkranz und Ein­
tritt in den nachsten (gemaB Abschnitt 11): 

2 2 
A . ~~::-:-Cl WE. 

2g 
Fiir die Dberdruckturbine miissen wir gemaB Abschnitt 11 und 22 

hierfiir setzen: 
( 2 2 2 2) A ~~_=~L + UJ2 - UJL WE. 

2g 2g 

24. Definition einer Stufe. 
Es bestehen gewisse Meinungsverschiedenheiten dariiber, wieviel 

man mit dem Ausdruck "Stufe" bezeichnen soIl. Wir werden diesen 
Ausdruck in der Weise gebrauchen, wie er bei Dberdruckturbinen 
fast aIlgemein gebraulich ist. 

Angenommen, die Berechnung einer Dberdruck- odeI' Gleich­
druckturbine mit einem zu jedem Laufrad gehorigen Diisen- oder 
Leitschaufelkranz sei derart, daB die Dampfgeschwindigkeiten beim 
Eintritt in aIle Leitrader gleich groB seien, und ebenso die Ge­
schwindigkeiten beim Austritt aus. den Leitradern und diejenigen 
beim Eintritt und Austritt aus den Laufschaufeln sowie die Ge­
schwindigkeit des Laufrades selbst fiir aIle verschiedenen Stufen 
dieselben blieben. Es wiirde dann jedes einzelne zusammengehorige 
Paar von Leit- und Laufrad genau wie aIle iibrigen innerhalb der 
Turbine ausgebildet sein. Da die Geschwindigkeiten immer wieder­
kehrend· gleich groB sind, so wiirden sowohl die geleistete Arbeit 
als auch das Temperaturgefalle zwischen dem Eintritt des Dampfes 
in ein Leitrad und demjenigen in das nachstfolgende Leitrad fiir 
aIle Reihenpaare del' ganzen Turbine ebenfalls gleich groB sein. 

Wir nennen nun ein Leitrad und das ihm zugeordnete Laufrad 
eine "Stufe". Setzen wir die ganze Warmeenergie in einer einzigen 
Stufe in mechanische Arbeit um, so haben wir damit die Wirkungs­
weise del' ganzen Turbine in diesel' einen Stufe vereinigt. 

Praktisch kommt jedoch diese genaue Vbereinstimmung aller 
Stufen gar nicht in Frage, sondern es ist meist zweckentsprechend 
und hinreichend genau genug, eine groBe Anzahl aufeinanderfolgen­
der Stufen als gleich in obigem Sinne anzusehen. Besonders wenn 
wir mehrere Stufen zu einer sogenannten "Expansionsstufe" oder 
"Stufengruppe" vereinigen, geniigt es meistens, die mittelste Stufe 
der ExpansionsstuJe als Typ fiir aIle iibrigen anzusehen. 
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3. Kapitel. 

PV- ulld TS-Diagramme. 

1. Expansionskurven. PV -Kurve fUr trocken gesattigten Damp£. 

'Venn Dampf auf irgendeine 'Veise expandiert, so kann man 
das Vel'haltnis zwischen Druck p und dem spezifischen V olumen v 
(Volumen pro kg) fiir den ganzen Veriauf del' Expansion durch die 
Gleichung It 

p·v =c 
ausdriicken, worin c eine Konstante bedeutet, die bestimmt werden 
kann, wenn die \Verte p und v zu Anfang odeI' an irgendeinem 
Punkte del' Expansion bekannt sind. 

1" Del' Exponent n hangt von del' Tem-
pel'aturveranderung ab, und deshalb 
von dem Umstande,ob dem arbeitenden 
Korper Warme zugeflihrt odeI' entzogen 

A f---­
wird; auBerdem hangt n auch von del' 
anfanglichen Dampftrockenheit abo 

Ware del' Dampf zu Beginn trok­
ken gesattigt, und wurde wahrend 
del' Expansion so viel Warme zuge-
fiihrt werden, daB del' Dampf ge­
rade trocken gesattigt bliebe, dann 
besteht die Beziehung zwischen p 

v 
Fig. 17. PV -Kurven flir Wasser­

dampf. 

und 11, wie sie in den Dampftabellen zu find en ist. Die in Fig. 17 
aufgezeichnete Kurve wurde in einfacher Weise durch Auftragen del' 
zueinandergehorigen Tabellenwerte von p und v erhalten. Es sei 
bemerkt, daB, obgleich in einer Turbine del' arbeitende Dampf wahrend 
del' Expansion niemals trocken gesattigt bleiben wird, diese Kurve 
dennoch von N utzen ist, da wir die wirklichen Expansionskurven 
mit ihr vergleichen und so die Trockenheit des Dampfes im Ver­
laufe del' Expansion beurteilen konnen. Die Expansionskurve fur 

1 6 
trocken gesattigten Dampf ist nahezu durch die Gleiehung p. v n-
= conet. bestimmt. 

2. Kurve fur adiabatische Expansion. 
Die Kurve p. v = conet. wird mehr IiiI' die Berechnung von 

Kolbenmaschinen gebraucht. Fiir Dampfturbinen findet sie wenig 
odeI' gal' keine Anwendung. Sie liegt uber del' Kurve fur trocken 
gesiittigten Dampf, wie Fig. 17 zeigt, und stellt die Expansion des 
Dampfes dar, wenn eine genugende Warmemenge zugefiihrt wird, 
die nieht, nul' den Dampf trocken gesattigt erhalt, sondeI'll sein 
Volumen noch auf einen gewissen Grad del' Dberhitzung vergroBert. 
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Fur unsere Zwecke ist die adiabatische Expansion von groBer 
Bedeutung. 

Drucken wir sie durch die GIeichung: 
p . v n = const. 

aus, so machen wir n von der anfanglichen Trockenheit des Dampfes 
abhangig. Der wichtigste Fall ist derjenige, wenn der Dampf zu 
Anfang trocken gesattigt ist, fUr welchen Fall n = 1,135 ist. Nach 
Zenner 1) werden fUr x Gewichtsanteile trockenen Dampfes die 
Mittelwerte von n (vorausgesetzt x = 0,7 bis 1,0) aus del' empirischen 
Gleichung 

n = 1,035 + 0,100 x 
gefunden. Auf Grund dieser Gleichung entsteht die folgende Tabelle: 

x= 1,00 0,95 0,90 0,85 0,80 0,75 0,70 
n = 1,135 1,130 1,125 1,120 1,115 1,110 1,103 

Werden fiir ein und dasselbe Dampfgewicht die adiabatische 
und trocken gesattigte Kurve konstruiert, so gibt das Verhaltnis der 
Volumina an irgendeinem Punkte den Bruchteil trockenen Dampfes 
an dieser Stelle der Expansion an. In Fig. 16 ist der Bruchteil 

trockenen Dampfes bei B: x = ~~!! . 
AC 

Die wirkliche Expansionskurve fur Dampfturbinen liegt zwischen 
del' adiabatischen und trockengesattigten Kurve. 

3. Berechnung einer Expansionskurve. 
Um eine Kurve von der Form p ·vn = c aufzuzeichnen, logarith­

miert man am besten und ·erhalt dann: 
log p + n . log v = log c . . . . .. (1) 

Sind n und die Anfangswerte von p und v gegeben, so konnen 
wir log c ausrechnen; setzen wir dann einen beliebigen anderen Wert 
fUr p ein, so finden wir leicht den zugehorigen Wert v. 

Beispiel: Wir wollen die Volumenveranderung von 1 kg Dampf, 
del' zu Anfang trocken gesattigt ist und eine Spannung von 12 at aJ>s. 
besitzt, wahrend der Expansion in einer Dampfturbine ermitteln. 
Wir wenden die GIeichung der wirklichen Expansionskurve (nicht 
der adiabatischen) an. Diese moge sein: 

p. V1,1l = C 

logarithmiert ergibt: 
logp+1,11.logv=logc ...... (2) 

Fur p = 12 at (kg pro qcm) finden wir in den Dampftabellen 
1) = 0,1678 cbm pro kg. Dann konnen wir c berechnen. 

Fur p = 12 at und v = 0,1678 ergibt Gleichung 2: 
1,0792 + 1,11 (0,2248 - 1) = log c 

und log c = 0,2187 

') Zenner, Technische Thermodynamik. Band II. S. 81 (1906). 
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Gleichung 1 ergibt: 
logp = 0,2187 -1,11 log v 

odeI' logv=0,1970-0,900910gp. 
Expandiert del' Dampf auf p = 9 at, so erhalten wir fUr diesen 

Punkt: 

und 

log v = 0,1970 - 0,9009 .log 9 
= 0,1970 -~ 0,9009·0,9542 = - 0,6()32 
=0,3368 -1 

v = 0,2172 cbm. 
Wiirde del' Dampf wahrend der Expansion trocken geblieben 

sein, so ware sein Volumen bei 9 at (nach den Dampftabellen) 
0,2200 cbm. Seine spezifische Dampfmenge ist deshalb 

0,2172 
x =---- = ° 988. 

0,2200 ' 
Wir konnten so fUr mehrere Werte von p die zugehorigen v 

ausrechnen und so eine Expansionslinie des Dampfes aufzeichnen, 
die fUr die Berechnung einer Turbine von groBem Nutzen ist. 

4. Graphische Konstruktion der Expansionskurven. 

Diese kann anstatt del' logarithmischen Berechnungsweise 1m 
vorigen Abschnitt angewendet werden. 

Kennen wir Druek und Volumen zu Beginn der Expansion 
(odeI' an irgendeinem anderen Punkte), so konnen wir die Aehsen 
Op und Ov ziehen (Fig. 18) und den \ Ttl 
bekannten Punkt (PI VI) einzeiehnen. \ J!E~--.-\n 

Sodann ziehen wir unter einem \ /. 0 , 

beliebigenWinkel fl, del' so gewahlt Ffia'15 '.f} 

sei, daB tg fl = 0,2 ist, einen gegen die . 
Aehse Ov geneigten Strahl derart, daB \ t 

wir z. B. 10 em auf diesel' Aehse und \ I' 

im Endpunkte senkreeht dazu .2 em ~ 
abtragen. \ I 

Nun bereehnen wir tg a aus del' \i 
Gleiehung: O''-=~-'-'-+-+~---~1) 

(1 + tg a) = (1 + tg flt . (3) 
Fig. 18. Graphische Konstruktion 

worin n del' Exponent der gesuehten der Expansionskurve. 
Expansionskurve p. v" = c ist. 

Ebenso wie fl konnen wir jetzt a vermittels seines Tangens im 
Punkte 0 an die Achse 0 P nach links antragen. 

Bezeichnen wir den bekannten Punkt mit A, ziehen AB und 
A E und dann Be und E F unter 45 0 zu beiden Achsen, so ergibt, 
der Sehnittpunkt der parallel zu den Achsen gezogenen Linien CD 
und FD den zweiten Punkt D del' zu konstruierenden Expansions-
kurve. 
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Diese Konstruktion muB flir mehrere Punkte wiederholt werden, 
worauf man durch Verbindung alIer aufeinanderfoIgender Punkte die 
gesuchte Expansionskurve erhalt. Es ist klar, daB, je kleiner man 
den Winkel tt und somit seinen Tangens wahlb, um so naher die 
einzelnen Punkte der gesuchten Kurve aneinanderriicken. 

*5. Beweis der vorhergehellden KOllstruktioll. 
Die Gleichung 3 wird wie folgt gefunden: 
Hat Punkt D die Koordinatell P2 v2 ' so ist: 

PI--P2 EG FG 
- ---~ = --- = - = tg a 

P2 GO GO 

mithin 
p 
-~= 1 +tga 
P2 

v -v HO BH 
_2 _____ ~ = _. = - = tg tt 

VI OH OH ' 
ebenso ist 

mithin 

da aber 

ist somit 

6. Allgellaherter Ausdruck flir die geleistete Arbeit. 
Dadurch, daB wir die Expansion eines Gases durch die Gleichung 

p' vn = const. ausdriicken konnen, sind wir in der Lage, einen an­

Fig. 19. Wahrend der Ex­
pansion geleistete Arbeit. 

genaherten Ausdruck fiir die wiihrend der 
Expansion geleistete Arbeit zu erhalten. 

Wenn sich wie in Fig. 19 die Expansion 
von Pl vl nach P2 v2 vollzieht, so ist die ge­
leistete Arbeit durch die unter der Expansions­
linie gelegene schraffierte Flache gegeben. 

Wenn bei konstantem Druck P das V 0-

lumen sich von v auf v + LI v vergroBert, so 
betragt die geleistete Arbeit p. L1 v und somit 
die von vl bis v2 geleistete Gesamtarbeit: 

v. 
Jp·dv v, 

Zwecks Integration gebrauchen wir die Gleichung P vn = Pl l '! n 

und erhalten: 



Die :Energie des Dampfes auf Grund obigen Ausdruckes. 47 

und da PI v/' = P2 v2" ist, wird die 

1 . A b't PI VI - P2 V 2 ge eIstete I' eI = ------~- . 
n-1 

Wird P in kg!qm (= 100()() at) und V in cbm/kg eingesetzt, so 
erhalten wir diese Arbeit in mkg pro 1 kg arbeitcnden Korpers. 

*7. Die Energie des Dampfes auf Grund obigen Ausdruckes. 
Wird das fiir adiabatische Expansion giiltige n eingesetzt, so 

stellt obiger Ausdruck die Abnahme an innerer Energie dar. 

YiV' k" h' . 1 t PI vJ I Po Vo 't ' E' v II' onnen mgegen me 1--'- ...- une -" __ c._ ml mnerernergle 
n-l n-1 

am Anfang beziehungsweise am Ende bezeichnen, da wir nieht wissen, 
ob n fiir eine unendlich lang fortgesetzte Expansion des Dampfes 
konstant bleibt. }<'erner unterseheiden sich diese Ausdriieke von der 
auf Seite 33 berechneten inneren Arbeit durch eine Konstante, da 
fUr letztere die Energie des Wassers bei () 0 C als N ullpunkt gilt. 

Bei praktischen Berechnungen entsteht kein wesentlicher Feh1er, 

wenn man· P' v - als innere Arbeit behandelt, weil die GroBe der 
n-l 

Expansion sich praktisch in ganz bestimmten Grenzen halt, und bei 
cler Differenz zweier Energiemengen die willkiirliche Konstante ver­
schwindet. 

W[rd einer Turbine Dampf von del' Spannung PI und einem 
spezifisehen Volumen VI zugefiihrt, und dann bei einer Spannung P2 
und einem spez. V olumen v2 wieder abgefiihrt, so betragt die wahrend 
del' Expansion vom Dampf abgegebene Arbeit: 

( ) + PI VI - P2 V2 
PI VI - P2 V2 n _ 1 ' 

worin del' Ausdruek in del' Klammer die Abnahme del' in Kapitel II 
Absehnitt 6 (2) angefiihrten Druekenergie ist. 

Diesel' Ausdruek wird zu: 
. n 
--1 (PI VI - P2 v2) n-

und ist bei del' Berechnung gelegentlieh von Wert; jedoch schrankt 
die Tatsaehe, daB v2 besonders bestimmt werden muB, die Anwen­
dung diesel' Formel bedeutend ein. 

Diesel' Sonderfall del' adiabatisehen Expansion ist von dem im 
vorhergehenden Absehnitte betraehteten Fall wohl zu unterseheiden, 
da dort del' Dampf als abgesehlossen von seiner ZufUhrungsquelle 
angenommen wurde. 

8. Temperatur-Entropiediagramm. 
Dieses eignet sieh ganz besonders zur Bereehnung del' Dampf­

turbine und kann samtliehe PV-Kurven ersetzen. leh glaube hin­
gegen, daB es bessel' ist, beide Diagramme gemeinsam zu verwenden. 
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Bis vor kurzem wurde das Entropiediagramm beim Entwerfen 
und Berechnen nieht viel gebraucht, aber mit dem Aufkommen der 
Dampfturbine ist hierin eine Anderung eingetreten, so daB das Entropie­
diagramm heutzutage fast unentbehrlich geworden ist. Kein Turbinen­
konstrukteur kann ohne dasselbe auskommen, und deshalb sollen 
aIle seine Einzelheiten hier vollstandig besprochen werden. Anfanger 
bemuhen sich gewahnlich, dem Ausdruck Entropie eine physikalische 
Bedeutung beizulegen und stoI3en damit auf groI3e Schwierigkeiten. 
Dies ist ganz und gar unnatig. Der praktische Ingenieur soUte 
diesen Ausdruek lediglieh als ein Hilfsmittel zur Bereehnung ansehen. 
Einige besondere Vorteile des Temperatur-Entropiediagrammes magen 
hier aufgezahlt wcrden. Vor aUem haben wir hier die groI3e An­
nehmlichkeit, daB die adiabatische Expansion durch eine senkrechte 
gerade Linie und nicht wie im PV-Diagramm durch eine komplizierte 
Kurve dargestellt wird. Die isothermische Expansion wird durch 
eine wagerechte gerade Linie dargestellt, da sie bei konstanter 
Temperatur stattfindet. Das Diagramm eines vollstandigen Kreis­
prozesses ergibt eine in sich geschlossene Figur, deren eingesehlossene 
1"lache die in Arbeit verwandelte Warme darstellt. Die dem arbei­
tenden Karper zugefuhrten oder entzogenen Warmemengen ergeben 
sich im Diagramm ebenfalls als ganz bestimmte 1"lachen. Die Dampf­
feuchtigkeit kann ebensogut, wenn nicht besser als im PV-DiagrammJ 

abgegriffen werden. Annaherungsmethoden zur Konstruktion der 
Adiabate wie im PV-Diagramm sind hier nicht notwendig. Bas Dia­
gramm ist in jeder Beziehung geeigneter. Die Flachen kannen 
schneller berechnet werden, und Annaherungsmethoden hierfur sind 
leicht durchzufUhren. Das Diagramm zeigt auf den ersten Blick, 
in welehem :MaGe Warmeenergie zur U mwandlung in mechanische 
Arbeit vorhanden ist, gemaI3 der friiheren Erklarung im Kap. II, 
Abschnitt 16, 19 und 20. 

9. Entropie. 
Wird dem Dampf, dem Wasser oder irgend einem anderen 

Karper bei einer absoluten Temperatur T eine Warmemenge LI Q 
zugefuhrt, die die Temperatur nicht merklieh erhaht, dann erhalt 
man die Entropiezunahme durch Division der zugefuhrten Warme­
menge durch die absolute Temperatur. Bleibt die Temperatur nicht 
ganz konstant, so setzen wir fur sie einen Mittelwert, der fur die 
ganze Zeit der Warmezufuhr gilt. Nimmt hingegen die Temperatur 
stark zu, so bietet dieser Mittelwert keine hinreichend genaue An­
naherung mehr, und wir mussen den Vorgang in eine Anzahl kleiner 
Stufen zerlegen und den Entropiezuwachs fUr jede einzelne Stufe 
getrennt berechnen. 

Dieses Verfahren dient zur Erklarung des Ausdruckes "Entropie­
zunahme". Somit ist: 

. zugefuhrte Warmemenge 
Entroplezunahme = --------------- . 

absolute Temperatur ' 
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odeI' bessel' als Formel ausgedriiekt, wenn wir die Entropiezunahme 
mit J S, die zugefiihrte Wiirmemenge mit J Q und die absolute 
Temperatur mit l' bezeichnen: 

JS=jQ· 
1" 

werden i1 Q WE dem arbeitenden Korper entzogen, dann bedeutet 
j S natiirlieh die Entropieabnahme. 

Das oben Gesagte gilt iiiI' eine "Anderung" del' Entropie. Ehe 
wir den wirkliehen Betrag del' Entropie eines Gases bestimmen 
konnen, miissen wir einen Nullpunkt festlegen, von dem aus wir 
die Entropie reehnen wollen. Gewohnlich nimmt man die Entropie 
des Wassers bei 0 0 C als Nullpunkt und Normalzustand an. 

Wenn wir deshalb von del' Entl'opie eines Gases sprechen, so 
meinen wir den Mehrbetrag an Entropie iiber diejcnige des Wassel's \IDn 
0 0 C. In bezug auf diesen Nullpunkt ist also die Entropie ge­
friercnden Wassel's = O. Wir sprechen stets von del' Entropie eines 
Kilogramm des arbeitenden Korpers. 

10. Die Entropie des Wassers. 

Angenommen 1 kg Wasser wiirde von 0° auf 10 0 C erwarmt. 
Da die spezifische Warme des Wassel's = 1 ist, so betragt die zu­
gefiihrte Warmemenge 10 WE; die mittlere abs. Tempel'atur wahrend 
dieses Vorganges ist 278 0 (50 C). Die Entropiezunahme betragt 
mithin: 

jQ 10 . 
--=----=00360 EE. 
T 278 ' 

In Tabelle II, wo wir dieses Resultat in del' 1~ Reihe finden, 
wurden weitere Entropiezunahmen fiir steigende Temperaturen von 
10 zu 10 0 berechnet. 

Mit Hilfe eines Reehenschiebers kann Tabelle II sehr sehnell 
aufgestellt werden. Die Rechnungsweise ist eine sehr einfache. In 
der 4. Reihe bei 30° C werden dem Wasser z. B. 10 WE zugefiihrt, 
infolgedessen steigt seine Temperatur wahrend del' Zufiihrung diesel' 
Wiirmemenge allmahlich auf 40° C. Die mittlere abs. Temperatur 

10 
betragt hierbei 308 0 und die Entropiezunahme 308 = 0,0325; 

addiert man dies en Wert zur vorhergehenden Fliissigkeitsentropie 
von 0,1044 EE, so erhalt man 0,1369 EE. 

Die Tabelle reicht bis 100° C. Del' Leser sollte sie bis 200° C 
fortfilhren in Abstanden von 20° C. Er wird somit eine ganz voll­
standige Tabelle haben und kann sieh eine Kurve auftragen, die 
die Werte del' Entropie S fiir aIle praktisch vorkommenden Wasser-
temperaturen angibt. . 

Diese Kurve zeigt die in Fig. 20 mit Fliissigkeitskurve bezeich­
nete Linie. Spaterhin (Abschnitt 12) wird gezeigt" werden, daB ihre 

M 0 r r ow-Kis k er, Dampfturbinen. 4 
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Tabelle II. 

Temp. Mittlcre abs. 
Zu- I Entropie- Entropie der gefiihrte I 

°C 
Temp. WE zunahme Fliissigkeit 

0 0 
278 10 0,0360 

10 0,0360 
288 10 0,0347 

20 0,0707 
298 10 0,0337 

30 0,1044 
308 10 0,0325 

40 0,1369 
318 10 0,0316 

50 0,1685 
328 10 0,0306 

60 0,1991 
338 10 0,0298 

70 0,2289 
348 10 0,0290 

80 0,2579 
358 10 0,0282 

90 0,2861 
368 10 0,0275 

100 0,3136 

Gleichung annahernd S = In -'!..-
278 

ist, so daB man die Kurve auch. 

nach diesel' Gleichung auftragen konnte. 

11. Entropie des Dampfes. 

'Venn Wasser wie in einem Kessel verdampft wird, ist die Be­
rechnung del' Entropiezunahme sehr einfach, da die Temperatul' 
wahrend der Zufiihrung del' Verdampfungswarme (latente Warm e) 
"C konstant bleibt. Wenn 1 kg 
"lXI, I 'Vassel' von TO abs. Tempe-

! _____ ~ rat1u1'kr bei dieserdTempftera~u~ 
1 ' vo -ommen vel' amp I Wlru 
1;;-___ 1 infolge del' Zufuhr del' Ver-

-",4-----:---+----+\0 l dampfungswarme r, so hat 
I seine Entropie wahrend del' --l 

I k-~! i I ~ J V d f r E , , , J" er amp ung um -T E zu-
~i- ---t----T----I-- -- i 

t ----1----[------·-+----: 
I ' ' I I 

u' ~---,)-----~---~ 
Fig. 20. Entropiekurven fur Wasser und 

trockengesattigten Dampf. 

genommen. 
Beispiel: In einem Dampf­

kessel werde Wasser in Dampf 
von 11 at Dberdruck, d. h. 
etwa 12 at abs. verwandelt. 
Die zugehorige Sattigungs-
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temperatur betriigt 186,9° Coder 459,9° abs.; und die Verdamp­
fungswarme r pro Kilogramm ist gleich 478,2 WE. Aus der Fliissig­
keitskurve (Fig. 20) sehen wir, daB zu 'Beginn der Verdampfung die 
Entropie bei Punkt B 0,528 betragt. Wahrend der Verdampfung 

E . zugefUhrte Warme 478,2 . EE 
nimmt die ntroPIe urn b T = --= 1,040 ~ zu 

a s. emperatur 459,9 
und betragt nach vollstandiger Verdampfung: 1,040 + 0,528 
= 1,568 EE. Das ist dann die Entropie trocken gesattigten 
Dampfes bei 12 at abs. 

Die Art und Weise, wie die Grenzkurve fiir trocken gesattig­
ten Dampf in Fig. 20 gefunden wurde, ist hiernach klar. Man divi­
diert fur jede einzelne Ternperatur die Verdampfungswarrne durch 
die abs. Temperatur und tragt dieses Resultat (z. B. Be) von der 
Fliissigkeitskurve ab nach rechts auf. Die Gleichung der rech~n 

Grenzkurve ist dann: Entropie des trockenen Darnpfes = Entropie 
der Fliissigkeit + Verdampfungsentropie 

" , I r T + r oder S = S T T = In 27--;<3 T . 

*12. Der Nullpunkt der Entropie. 

Ausgehend von der Gleiehung LI S = ~q fiir die Entropieande­

rung konnen wir in dieser fUr LI Q, wenn es sich urn Wasser handelt 
und wir dessen spezifisehe Warrne als konstant annehmen, LI T ein­
setzen. Beim 0bergang zu Differentialen, d. h. filr unendlich kleine 
.. dS 1 
Anderungen LIS und LIT wird die Gleichung zu dT = T' Integrieren 

wir nach T, so wird: 
S=lnT+ A (4), 

worin A die Integrationskonstante ist. Fiir S= 0, d. h. wenn 
T= 273° (0° C), wird: 

und daraus A = -In 273; und aus Gleiehung 4 wird: 

S=lnT-ln 273=ln~-. 
273 

Das ist die gebrauchlichste Methode. Wir wollen dagegen sehen, 
was gesehieht, wenn wir einen anderen NUllpunkt fur die Entropie 
annehrnen. Wir konnen z. B. den Nullpunkt der Entropie dorthin 
legen, wo die abs. Temperatur gleich 0 ist; oder, da uns die Wahl 
freisteht, wollen wir S = 0 setzen, wenn T = 1 ist. N ehrnen wir 
dann fiir unsern gegenwartigen Zweck an, daB keine Anderung des 
Aggregatzustandes eintritt, d. h., daB das Wasser nieht friert und 
somit dasselbe Gesetz unterhalb 0° C noeh Giiltigkeit behalt, so er­
halten wir gemaB Gleichung 4: 

O=ln 1 +A 
4* 
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und daraus A = 0, in welehem FaIle 8 = In T die in Fig. 21 ersieht­
Hehe Fliissiglwitskurve darstellt. Diese K urve sehneidet die Aeh~e aT 

T"Ce/ im Punkt T= 1, und nach links verliingert 
Absoillt verlauft sie augenscheinlich asymptotiseh 
~Otj zur negativen Richtung del' 8-Achse. 

N ehmen wir bei 273 0 abs. den N ull-
8001 8 punkt del' Entl'opie an, so brauchen 
278 -r------------------ -

I wir nur die T-Achse in die Lage 0'1" 
1100 l ,l zu bringen, so daB die Kurve j etzt 

I .~ diese Achse im Punkte B bei T = 273 0 

100~ i' schneidet. 
I '~ 

A 
f\C\~' Hatten wir unseren Entropie-Null-

~c--s- -If -{ 'o'-L--} s punkt hei T = ° angenommen, so wiiI'de 
013/)50'70 • 

nll:l ) 1 L" • k d N 11 die Entrople fiiI' aIle and ern Werte von 
1'lg. :.. . ~"lnWlr ung er [ u - d d 
punktverlegung der Entropie. T unen lich groB werden, da er Loga-

rithmus von Null = - 00 ist. Daher 
entsteht fiir die Amvendung diesel' Methode eine uniiberwindliehe 
analytische Sehwierigkeit, ganz ahgesehen von Einwendungen in 
physikaliseher Beziehung. 

13. Die Entropie iiberhitzten Wasserdampfes. 

Die Entropiezunahme wahrend del' Oberhitzung des Dampfes 
bei konstantem Druck wi I'd hiiufig unter Annahme konstanter spezi­
fischer Warme hereehnet. Die Bereehnung ist deshalb ahnlieh del' 
fUr Wasser durehgefi.i.hrten, nur mit dem Untersehied, daB die spezi­
fische Warme iiherhitzten Dampfes nicht gleieh 1 ist. Da wir hier­
zu die wahre spezifisehe Warme und auch ihre Anderung mit zu­
nehmender Temperatur kennen miissen, so konnen wir die Ergeb­
nisse del' folgenden Rechnung nieht fiir voIlkommen riehtig ansehen; 
jedoeh glauhe ieh, daB die durehgefiihrte Bereehnung trotzdem ge­
naue Beaehtung verdient. Zuerst wird im Dampfkessel trocken 
gesattigter Dampf hei dem hestimmten Arbeitsdruek gebildet. Diesel' 
geht sodann dureh den Oherhitzer, wo ihm weitere Warme hei kon­
stantem Drucke zugefiihrt wird; dabei eI'hoht sieh seine Temperatur. 
und sein spezifisehes V olumen wird ein gI'oBeI'es. 

1st T" die Sattigungstemperatur des Dampfes in einem Kessel 
und Tii diejenige nach geI'ingeI' Oberhitzung, so betI'agt die zugefiihI'te 
vVarmemenge: 

0,48 (1',:, - T") WE . 
T .. +T" 

Dividiert man diese dureh die mittlere abs. TempeI'atuI' -'-' -,--
2 

wahrend des Oherhitzungsvorganges, so el'halt man die entspreehende 
Entl'opiezunahme. Indem man so stufenweise fortfahI't, kann mtHl 
die Entropiezunahme fiir irgend einen heliebigen Grad del' nhel'­
hitzung bereehnen. 
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Beispiel: In einem KeEsel betrage der Druck 11 at abs. und 
die zugehorige Sattigungstemperatur 183,10 Coder 4fJ6,1° abs. 

Wie aus del' Kurve in Fig. 20 odeI' del' vervollstandigten Tabelle II 
ersichtlich, bctragt die Entropie des Wassel's bei diesel' Temperatur 
0,5194 und diejenige trocken gesattigten Dampfes 1,5748. 

Wir setzen dieses in die TOC ahs. 
erste Reihe einer neuen Tabelle 
und berechnen \viederum fort­
laufend die eillzelnen Entropie­
zunahmen fiir die Dberhitzungs­
kurve. 

Steigt die Temperatur von 
183,1 0 auf 190 0 C, so betriigt 
die mittlel'e Temperatur fiir 
diese Dberhitzung 186.5 0 Coder 
273 + 186,5 = 459,5 0 abs. Die 
zugefUhrte Warme ist 0,48 (190,0 
bis 183,1) = 3,31 WE und folg­
Iich die Entropiezunahme 

~3~ = 0.0072 EE. 
459,5 . 

Die totale Entl'opie bei 190 0 C 
betl'agt dann: 
1,5748 + 0,0072 = 1,5820 EE. 

Die Tabelle mag fortsch1'ei­
tend in Temperaturintervallen 
von je 20 C aufgestellt und 

500r-----:-----~------,-----~ 

500 

~'~-- ---- --I:<----+---.H{ 

100 

OL-____ ~--__ ~ ____ -+~£-~s~ 
0,5 2,0 

Fig. 22. Die Entropie iiberhitzten 
Dampfes. 

ih1'e Resultate, wie Kurve CG in Fig. 22 zeigt, aufgetragen werden. 
Bedenken wir, daB wahrend del' Dberhitzung del' Dampfdruck kon­
stant bleibt, so stellt die Kurve BCG in del' Figur eineLinie kon­
stanten Druckes dar. 

Die Gleichung del' Dberhitzungskurve ist: 

1 1 T" I r 1 Til 
S= n2731T" cpo nT'" 

worin T" die Sattigungstemperatur, (;p die spezifische Warme des iiber­
hitzten Dampfes bei konstantem Druck und Til die Dberhitzungstempe­
ratur bedeutet. 

Wiirden wir den wil'klichen Wert del' spezifischen Warme fUr 
die einzelnen Temperaturen und Drfrcke kennen, so konnten wir 
naturgemiiB ihre Veranderlichkeit bei Berechnung del' einzelnen Dber­
hitzungsstufen mit in Betracht ziehen. Jedoch fUr unsere praktischen 
Zwecke werden wir die Werte fiir die Entropie solchen Tabellen 
odeI' Kurven entnehmen, in denen diese Vel'anderlichkeit del' spe­
zifischen Wiirme bel'eits beriicksichtigt worden ist. 
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*14. Die Formel fiir die Entropie iiberhitzten Wasserdampfes. 

Der Ausdruck fiir die Entropiezunahme wahrend der Dber­
hitzung kann direkt aus der Grundgleichung 

AS=AQ 
T 

gefunden werden. 

Bezeichnet cp die spezifische Warme des iiberhitzten Dampfes 
bei konstantem Druck, so ist die zur Temperaturerh6hung ;1 T notige 
Warmemenge: 

und dann 

AQ=c ·AT p 

LlT 
AS=c .--. 

P T 
Wird cp = const., also unabhangig von T angenommen, so ist 

S = f ; AT + const. 

= cp ·In T+ const. 

Bezeichnet Sa die Entropiezunahme vom trocken gesattigten 
Zustand des Dampfes bis zum iiberhitzten Zustand, so ist fiir Sa = 0, 
T gleich der Sattigungstemperatur T". 

Setzen wir dieses in obige Gleichung ein,. so erhalten wir: 
0= cp.lnT" + const. 

und fiir die 1ntegrationskonstante den Wert: 
- cp .In Til. 

Obige Gleichung erhiilt dann die Form: 
Sa=c ·lnT-c ·lnT" p p 

T 
= cp In Til; 

und die Gesamtentropie wird dann: 
Til r T 

S=ln 273 + Til + cpln Til' 

Kann cp nicht konstant angenommen werden, und k"ennen wir 
seinen wahren Wert fiir alie Dberhitzungstemperaturen, so kann man 
die Entropie am einfachsten auf die im vorhergehenden Abschnitt 
angefiihrte Berechnungsweise ermitteln. 

15. Wiirmemengen im Entropiediagramm. 

1st irgendein Vorgang im Entropiediagramm durch eine gerade 
Linie oder irgendwelche Kurve dargestelit worden, so iat die unter 
dieser Kurve liegende Flache (gem essen bis zur Abszissenachse bei 
0° aba.) gleich der wahrend dieses Vorgangea zu- oder abgefiihrten 
Warmemenge. Das folgt unmittelbar aus der Berechnung der Entro-
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piezunahme. Betrachten wir z. B. die Linie BO in Fig. 22. Ihfe 
r 

Lange war gleich jilt' Foiglich stellt die Flache K Be ,lI 

r 
T'" Tn = r WE; 

namlich die wahrend del' dureh Linie BO veranschauliehten Ver­
dampfung zugefUhrte W1i,rmemenge (= Vel'dampfungswarme) dar. 

Die Flache OEBK ist in Fig. 23 getrennt dar- ' 8 

gestellt worden. Sie wurde in senkrechte Streifen r ",/ 
zerlegt, wodurch die stufenweise Warme- und r, r-----p 

To r-7 
Entropiezufuhr an das Wasser ver!linnbildlicht 2 "" 

werden !lOU. E V 
Betrachten wir den schl'affierten Streifen del' 

~~ . 
Die Linie PQ steUt den V ol'gang del' Warme- ~ 

zufuhr an das Wassel' dar, durch den die Tempe- %! 
; 

ratur von 1~J auf 'l~ steigt. Unsere Annaherungs- oL-C.-'-""'-...L.;,,':-. ---,;s 
rechnung ist die, daB wenn T1 -- T2 hinreichend 
klein gewahlt wird. PQ jedenfalls als gerade Linie 
angesehen werden kann. Zwecks Konstruktion del' 
Kurve wurde die Breite eines sol chen Streifens, 

Fig. 23. Warmemenge 
im Temperatur-En­

tropie-Diagramm. 

d. h. die Entropiezunahme gleich T1 - Tv dividiert durch die mittlere 
Temperatur zwischen 1'1 und 1'2 gewahlt. Diese mittlere Temperatur 
Pm ist abel' die mittlere Hohe des Streifens. 

Folglich ist: 

Flache des Streifens = '!'L='!'2... T l' m 
m 

=T1 -T2 

und das ist die waln'end des Vorganges zugefiihrte Wiirmemenge. 
Da dies fUr jeden FHichenstreifen gilt, so folgt damus, daB die 

Gesamtflache unter del' Kurve EB die wah- h" ,-__ _ 

rend des V organges E B zugefUhrte WaI'lne- u, 

menge darsteUt. Dieselbe Beweisfiihrung kann 
in ahnlicher Weise bei del' Flache M CO N 
(Fig. 22) angestellt werden. 

*16. Abmessungen im EntropiediagI·amm. 
In diesem Ab!lchnitte wollen wir die 

wichtigsten linearen Abmessungen und Fla­
chen zusammenstellen, die im Entropiedia­
gramm vorkommen. 

M N 

Die Kenntnis derselben vereinfacht viele 
Aufgaben del' technischen Wiirmelehre. Bei 
Ausrechnung derseIben werden wir uns stets 
auf das in Fig. 24 gegebene Normaldiagramm 
beziehen. Fig, 24. Normal-Diagramm. 
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'Vir haben hiel' zwei absolute Temperaturen 1\, und cine 
Uberhitznngstemperatur T u, die derart gewiihlt 1st, daB die ihrem 
zugehorigen Druck entsprechende Sattigungstemperatur '1\ ist. 

Die linearen Abmessungen wurden in die Figur eingeschrieben. 
Die Werte del' einzelnen Flachen sind die folgenden: 

FHi.che KBCM=T1 

,. OEBK = T 1 -273 
" OEAJ ==~ T" - 273 
" J A BK == T: ---1~ 
" MCG]I[ =~ 0,48 (Til - T1)' 

17. Entrollie des Na6dampfes. 

Hat NaBdampf hei del' Temperatul' T eine speziflsche Dampf­
menge x, so besitzt das ganze Kilogramm Misclmng die Temperatur 1', 
abel' nlll' x kg sind da1'in in Dampfform vorhanden. 'Vurde, wic wir 

Fig. 25. J~illi.en gleicher Dampf­
menge. 

vorher sa,hen, die Bnt,ropie dnech El'­
wiil'mung des ,\-Vassel's vermehrt, so 
sind wahrend del' Verdarnpfung nul' 
x· r WE zugefiihrt worden, und die 
entsprechende Entropiezunahme be-

tragi; X· f EE. Mit Bezug auf Fig. 20 

. B' r BD 1 f 1 I' h lSt . C =--;--, = x nne .. 0 g 10 
T Be 

. r ,t_ 
BD = X· T' Del' PUllli.t D stent des-

halb den Zustand yon 1 kg N a13-
dampf mit del' spezifischen Dampf-

BD 
menge i§7f dar. 

Es ish gebrauch1ieh, in die ]'liiche zwischen den beiden Grenz­
kurven Kurvell gleicher Dampfmenge einzuzeichnen. Zieht man, wie 
in Fig. 25, eine Menge horizontaler I.inien (BC, .A]i' usw.) zwischen 
den beiden Grenzkurven und teiltdieselben in zehn gleiche TeiJe 
cin, so ergcben die Verbindullgslinieu zusammengehoriger Puni,t{) 
jeder horizontalen Linie die Kurveu gleicher spezifischer Dalupf­
menge. Die spezifisehe Dampfmenge ist auf jederK urve angegeben. 
Durell weitere Unterteilung k6unen wir hundert s01che KUl'ven ziehen 
und somit die spezifisehe Dampfmenge bis auf drei Dezimalen ablcEen. 

18. Adiabatische :Expansion. 

Da.s Kennzeichen adiabatischer Expa,nsion besteht da.rin, daB 
wahrend dieses Vorganges keine Warme weder zu- uoch abgefiihrt 
wird. DieWarme wil'd in meclumische Arbeit umgesei;zt, abel' der 
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Dampf muB diese Arbeit ohne Hilfe von auBen her verrichten. Da 
abel' keine Warme zu- noeh abgefiihrt wird, so findet (gemaB del' 
Erklarung del' Entropie) keine Entropieanderung statt; d. h. die 
Entropie bleibt konstant. In Fig. 2 ij wird ein soleher V organg durch 
eine senkrechte gerade Linie (z. B. CD) dargestellt. 1st del' Dampf 
zu Beginn del' Expansion trocken gesiittigt, so wird er im vViirme­
diagramm durch den Punkt C (Fig. 25) dargestellt, del' auf del' 
rechten Grenzkurve liegt. Da sich die Expansion liings del' Linie CD 
volIzieht, so wird del' Dampf naB werden. Seine spezifische Dampf­
menge ist im Diagramm direH abzulesen. Sie betragt bei del' Tempe-

AE 
ratur T -- '" 0 84. Das spezifische Volumen del' Mischung von 

2 AF' ' 

Damp£ und Wasser ist somit ~; mal so groB wie das in den Dampf­

tabellen angegebene spezifische Volumen des trocken gesattigten 
Dampfes bei derselben Temperatur. 

Wurden wir auf diese 'Weise die spezifischen VoIumina wahrend 
del' Expansion bestimmen, so konnten wir die Expansionskurve ohne 
weiteres im PV-Diagramm aufzeichnen, ohne erst die in den Ab­
schnitten 3 und 4 angefiihrten Berechnungs-. und Konstruktions­
methoden zu gebrauchen. -

Die Linie XL (Fig. 25) steUt die adiabische Expansion nassen 
BX 

Dampfes mit einer anfanglichen spezifischen Dampfmenge B C dar. 

Die Betraehtung del' Figur lehrt, daB bei adiabatiseher Expansion 
del' Dampf nasser wird, wenn er anfangs nur gering feueht war; 
hingegen daB er troekener wird, falls er anfangs stark naB war. 

* 19. Die GIeichung del' Adiabate. 

1st zu Beginn adiabatischer Expansion die Temperatur des 
Dampfes 1~ und seine V erdampfungswarme r'~, so ergibt sieh seine 
Entropie (mit Bezug auf Fig. 24) zu: 

In 2~3 +~1 
1 

odeI', wenn seine spezifisehe Dampfmenge anfangs Xl betriigt: 
-"* 

In '!'L + X r'l. 
273 11~ 

Expandiert jetzt del' Dampf adiabatiseh bis zu einer Tempera­
j,ur T, bei del' seine spezifisehe Dampfmenge x und seine 'Ver­
dampfungswarme r' ist, so wird seine Entropie: 

In T __ .1 x. _"C. 
273 I T 
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Da aber die Entropie konstant geblieben ist, haben wir: 
l' r T r In - _1 . x. - = In _l -J- x ._1. 

273 I T 273 j 1 Tl 

und somit x.~ = Xl' ?,- + In 'f}; 
1 

als Gleichung der Adiabate fiir Wasserdampf, aus der man die spe­
zifischen Dampfmengen und das spezifische V olumen der Mischung 
filr jeden beliebigen Punkt der Expansion berechnen kann. 

Beispiel: Trocken gesattigter Dampf von 8 at abs. Spannung 
expandiert adiabatisch auf einen Druck von 1,4 at abs. Gesucht wird 
die spezifische Dampfmenge und das spezifische Volumen des Dampfes 
am Ende der Expansion. 

Hier ist Xl = 1 Tl = 169,5 + 273 = 442,5 

T=108,7+273=381,7 r l =491,8 r=533,7 

folglich x = _~ (Xl' r1 + In Tl) 
r Tl T 

= ~~~J (:!~:~ + In ~~t~) 
=0,90 

d. h. 1/10 pro kg Dampf wurde im Verlaufe der Expansion konden­
siert. Urn das Volumen der iibrigen 9/10 zu finden, haben wir: 

das Volumen von 1 kg Dampf bei 1,4 at betragt 1,2571 cbm 
folgIich" " ,,0,9 " " "1,4,, " 1,130" 

V ernachlassigen wir das Volumen von 1/10 kg Wasser, so ist 
L1300bm das spezifische Volumen der Mischung. 

4. Kapitel. 

Gebrauch des Entropiediagramms fUr die Berechnung 
von Dampfturbinen. 

1. Der KreisprozeB von Clausius-Rankine. 
In einer Turbinenanlage, deren Auspuffdampf nach seiner Kon­

densierung wiederum dem Dampfkessel als Speisewasser zugefiihrt 
wird, durchlauft das arbeitende Mittel einen vollkommenen Kreis­
prozeB. 1st der Dampf trocken gesattigt (d. h. nicht iiberhitzt), so 
nahert sich der KreisprozeB dem bekanntenKreisprozeB von Clausius­
Rankine. Dieser KreisprozeB wiirde in der Tat genau die einzelnen 
Vorgange in einer Turbinenanlage wiedergeben, wiirden in dieser 
keine Verluste infolge Reibung, Strahlung usw. auftreten. 
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Del' KreisprozeB von Clausius-Rankine besteht aus folgenden 
Einzelvorgangen: 

1. Das Speisewasser wird bei del' niederen Temperatur T2 dem 
Kessel zugefiihrt. Seine Spannung steigt unterdessen auf die Kessel­
spannung, und wahrend das "Vasser Warme aufnimmt, steigt seine 
Temperatur auf die zur Kesselspannung gehorige Temperatur T1 • 

~. Das Wasser wird bei konstantem Druck und konstanter 
Temperatur verdampft. Del' arbeitende Karpel' geht hier von dem 
fllissigen in den dampffarmigen Zustand libel'. Hierbei nimmt del' 
arbeitende Karpel' eine Warmemenge auf, die gleich del' Verdampfungs­
warme (latente Warme) ist. 

3. Del' jetzt trocken gesattigte Dampf expandiert adiabatisch 
auf die Auspufftemperatur T2 • Es sei angenommen, daB diese Tem­
peratur gleich del' Kondensator- und Speisewassertemperatur sei. 

Del' Druck faUt und del' Dampf wird teilweise schon wahrend 
del' Expansion kondensiert. 

4. Del' nasse Auspuffdampf tritt in den Kondensator ein und 
wird hier bei konstanter Temperatur T2 vollstandig verdichtet. Del' 
arbeitende Korper ist nun auf seinen anfanglichen Zustand als Speise­
wasser zuriickgekehrt und hat somit einen in sich geschlossenen 
KreisprozeB durchlaufen. 

Del' erste diesel' einzelnen V organge findet bei nahezu kon­
stant em Volumen statt, del' zweite bei konstanter Temperatur T1 , 

d. h. er ist ein isothermischer Vorgang. Del' dritte ist ein adiaba­
tischer odeI' isentropischer V organg, d. h. die Entropie bleibt wahrend 
desselben konstant, und del' vierte ist ein isothermischer V organg 
bei del' Temperatur T2 • Del' erste findet in den Speisewasserpumpen 
und im Kessel, del' .zweite im Kessel, del' dritte in del' Turbine und 
del' vierte im Kondensator statt. 

2. Das Entropiediagramm des Kreisprozesses von Clausius. 
Diesel' KreisprozeB ist in Fig. 26a im PV-Diagramm dargestellt. 

A B bedeutet die Druck- und Temperatursteigerung des Speisewassers 
bei Zufiihrung in den Kessel. B 0 ist die Verdampfung odeI' die 
Volumenzunahme bei konstantem Druck, OD die adiabatische Ex­
pansion und D A die Kondensierung bei konstantem Druck. 

Die Linie AB verlauft ganz dicht an del' Achse OP. lhre Ent­
fernung von derselben ist gleich dem spezifischen Volumen des 
Wassel's, und dieses ist im Vergleich zum spezifischen Volumen des 
Dampfes so gering, daB es hier vernachliissigt werden kann. Die 
Linie A B fallt dann mit del' Achse 0 P zusammen. 

1m Entropiediagramm wird diesel' KreisprozeB durch die Flache 
ABOD (Fig. 26b) dargesteUt. Die einzelnen Vorgange wurden mit 
denselben Buchstaben wie im PV-Diagramm bezeichnet. AB stellt 
den V organg del' Warmeaufnahme des Speisewassers und del' da· 
durch bedingten Temperatur- und Entropiezunahme dar, BOden 
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vollstandigen isothermischen Verdampfungsvorgang, CD die adiaba­
tische Expansion und DA die Kondensierung bei konstanter Tem-

(a) 

T' peratur. Es ist glU1Z zweifel-

8 

(b) 

los, \relches von beiden 
Diagrammen leichter auf­
zuzeichnen ist. Man be­
niitzt Entropietafeln, auf 
denen die Grenzkurven flir 

F "Vasser und trocken ge­
sa,ttigten Dampf bereits 
vorgedruckt sind. In diese 
hat man dann nul' zwei 
horizontale Linien B C und 
B D fiir die Kessel- bezie-
hungsweise die Konden-

Fig. 26. KreisprozeB von Clausius-Rankine irn 
PV- und TS-Diagramm. 

satortemperatur und eine 
senkrechte Linie CD ein­
zuzeichnen. 1m PV - Dia­
gramm haben wir dagegen 

mittels langwieriger Konstruktionen odeI' mit Hilfe einer langen 
Rechnung die Adiabate CD einzuzeichnen. 

Urn die spezifische Dampfmenge an verschiedenen Punkten del' 
Expansion zu berechnen, miissen wir die Grenzkurve fUr trocken 
gesattigten Dampf haben. Diese ist bereits im Entropiediagramm 
in del' Linie CF vorhanden. 1m PV-Diagramm ist diese durch die 
gestrichelte Linie CF angedeutet worden. 

3. Wirkungsgrad. 

In beiden Diagrammen steUt die Flache ABC D die geleistete 
Arbeit dar; wahrend abel' im PV-Diagramm die Arbeit maJ3stablich 
in Meterkilogramm erscheint, kommt sie im Entropiediagramm in 
Warmeeinheiten zum Ausdruck. 

In Fig. 26 b ist JAB K die dem Wasser zugefUhrte Fliissigkeits­
warme und K B C M die Verdampfungswarme. Die Summe diesel' 
beiden JABCJI ist die zugeflihrte Gesamtwarme. MDAJ stellt die an 
den Kondensator abgegebene vVarmemenge dar. Die Differenz zwi­
schen del' zu- und abgefiihrten Warme ist die in mechanische Arbeit 
umgesetzte Warmemenge ABCD. 

Mit Bezug auf eine wirkliehe Turbinenanlage, in welchel' del' Kreis­
prozeJ3 sieh nur wenig von dem hier behandelten unterseheidet, 
konnen wir sagen, daJ3 diese Flaehe ABCD die zur Umwandlung 
in mechanisehe Arbeit nutzbare Warmemenge darstellt. Das Ver-

haltnis J ~ ~ ~ ~ wird als "thermiseher Wirkungsgrad" des ganzen 

Prozesses bezeiehnet. 
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Bei einer ausgefiihrten Turbine nennt man das Verhaltnis: 

Mechanische Arbeit in WE pro 1 kg Dampf 
---------------------- ------------- ------ --- -"-

ABCD 

den "thermodynamischen 'Virkungsgrad" der Turbine bezogen auf 
die Effektivleistung oder kurzweg den "effektiven Wirkungsgrad". 

Man vergegenwartige sich hier wiederum, wie leicht der Inhalt 
derartiger Flachen im Entropiediagramm, wie z. B. die Flache ABCD, 
ermittelt werden kann. DaLei ist es nicht notwendig, ein Plani­
meter zu gebrauchen. Die mittlere Breite kann mit groI3er Genauig­
keit ermittelt werden, und diese multipliziert mit der Hohe (Tl - T~), 
ergibt den gesuchten Flacheninhalt. 

4. Der Kreisproze£l bei Amvendung iiberhitzten Dampfes. 

Del' einzige Unterschied im KreisprozeB bei Anwendung iiber­
hitzten Dampfes besteht darin, daB hier die Flache MCG N (Fig. 27) 
hinzukommt. Die Vorgange A B, BO sind T:-

It 
dieselben wie vorher, doch geht jetzt der 
Dampf in den Uberhitzer. "0 

Seine Temperatur steigt und sein Vo­
lumen vergroBert sich bei konstantem Druck. 

Seine Entropie nimmt zu, wie man am 
Verlauf der Linie C G sehen kann, und die 
zugefiihrte Warmemenge wird durch die Flache 
1'1 C G N dargestellt. 

G H stellt die adiabatische Expansion 
in der Turbine und HA die Kondensierung 
des Dampfes dar. 

Wie aus del' Figur ersichtlich, bleibt der 
Dampf von G bis F im iiberhitzten Gehiet, 
obgleich seine Temperatur hestandig abnimmt. 
1m Punkte Fist er wieder trocken gesattigt Fig. 27. 'l'S-Diagramm fur 
und wird bei weiterer Expansion (FH) feucht. uberhitzten Wasserdampf. 

Del' thermische Wirkungsgrad = ;ABBC:G~; del' thermodyna­

mische vVirkungsgrad del' Turbine bezogen auf die indizierte Leistung 
(wie sie das Diagramm ergibt) betragt: 

'lndizierte Arbeit pro 1 kg Dampf in WE 
ABCGH 

1m allgemeinen ist es nicht ratsam, noch iiherhitzten Dampf 
in den Kondensator zu hringen, und deshalb wird die Adiahate G H 
die obere Grenzkurve gewohnlich wie hier bei Punkt F schneiden. 
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5. Beispiel. 

Dm den Gebrauch des Entropiediagramms prakUsch zu erHiutern, 
wollen wir auf einem Bogen weiBen Zeichenpapiers das Entropie­
diagramm einer Turbine aufzeichnen, der trocken gesattigter Dampf 
bei einer Spannung von 12 at abs. zugefiihrt wird und sodann adiaba­
tisch auf einen Kondensatordruck von 0,08 at abs. expandiert. 

Die aufgezeichnete Flache stellt die gesamte nutzbare Energie 
dar, die durch Ausmessen oder direkt aus dem diesem Buche bei­
gegebenen JV-Diagramm erhalten wird. Diese nutzbare Arbeit be­
trage 178 WE pro 1 kg Dampf. 

Angenommen, der Dampf werde in einer getrennten Hochdruck­
und Niederdruckturbine ausgenutzt, so betragt die zur Verfiigung 
stehende Arbeit pro Turbine I! 2 . 178 WE. Wir miissen also die 
Fliiche unseres Diagramms durch eine Horizontale in zwei flachen­
gleiche Teile zerlegen. Dieses geschieht am besten (siehe Fig. 26b), 
indem wir die obere FIache zu 89 WE wahlen. Schatzen wir den 
Temperaturabfall in der Hochdruckstufe zu etwa 79° C und die 
mittlere Breite der Hochdruck-Diagrammftache zu 1,13 EE, so be­
tragt die Hochdruekflache 

1,13·79 = 89 WE. 

Die Temperatur am Ende des Hochdruck- und zu Beginn des 
Niederdruckteils ist dann 

oder 
459,9 - 79 = 380,9° abs. 
380,9 - 273 = 107,9° C. 

Die hierzu gehorige Spannung betragt rund 1,4 at abs. 
Besitzt nun die Hochdruckturbine sieben Expansionstufen, so 

betragt die nutzbare Arbeit oder das Warmegefalle in jeder Stufe 

~ ·89=12,7 WE 

und wir miissen somit das Hochdruck-Diagramm (Fig. 26b) durch 
horizontale Linien in 7 flachengleiche Streifen zerlegen, von denen 
jeder eine Flache von 12,7 WE besitzt. 

Wir wiirden dann Temperatur und Druck am Anfang und Ende 
jeder Expansionstufe kennen. 

Praktisch wird noeh eine kleine Abanderung durch Beriick­
Mchtigung der Dampfreibung und anderer Verluste notwendig. 

*6. Berechnung des thermischen Wirkungsgrades des Prozesses. 

Formeln fiir die Wirkungsgrade der verschiedenen Kreisprozesse 
konnen ohne weiteres aus dem Entropiediagramm abgeleitet werden. 

Fiir den KreisprozeB von Clausius-Rankine (vgl. Fig. 26b 
und 24) ist dieser Wirkungsgrad: 



ABCD 
JABOM 

Wertigkcit der Energie. 

DLBC+JABK-JA~K 

KBC.Z~I+JABK 

~~(T -To)+(T __ TQ )_T.,ln Tl 
l' 1 ",' 1 ", "T. 

1 _________________________ ~ 

r 1 +T1 -1~ 

(T _T.)(1--L,fl)_T InTl 
1 2 ITl 2 T2 

= ----~-+ Tl =--i;;----

03 

Fiir den KreisprozeB (Fig. 27) bei Anwendung iiberhitzten Dampfes 
ist del' Wirkungsgrad: 

ABCGH DLBC+LAB+DCGH 
JABCGN= KBCM+JABK+];ICGN 

r1 (T - T) + (T -T. -T. ln~) + lro 48 (T' -- T) - ° 48 T In T'J Tl 1 2 1 2 2 T2 ' l' 2 Tl 
r1 + (Tl -1~) + 0,48 (T' - T1 ) ---

(T -T) (1+ rl) -T. In Tl +0 48 (T' -T -T In T') 12 Tl 21~' 12Tl 
r l + Tl - T2 + 0,48 (T' - T1) 

In obigen Formeln wurden die spezifischen Warmen des Wassers 
und iiberhitzten Dampfes als konstant angenommen. 

*7. Wertigkeit der Energie hinsichtlich der Umwandlung in 
mechanische Arbeit. 

Wir kehren jetzt zu einer bereits bei del' U mwandlung der 
'\Varmeenergie aufgeworfenen Frage zuriick, namlich zu del' Umsetz­
barkeit del' Warme in mechanische Arbeit. 

SolI ein Gas isothermisch expandieren, so muB ihm eine gewisse 
Warmemenge zugefiihrt werden und, da die innere Energie des Gases 
konstant bleibt, wird die geleistete Arbeit gleich der zugefiihrten 
Warme sein. Dann wird in diesem FaIle die ganze Warme in mecha­
nische Al'beit umgesetzt werden. Fiir ahnliche V organge konnten 
noch eine Menge erklal'ender Beispiele gegeben werden. 

Durchlauft aber das arbeitende Mittel einen vollkommenen Kreis­
prozeB und kehrt an den gleichen Ausgangspunkt in bezug auf 
Druck, Volumen, Temperatur und innere Energie zuriick, dann ist 
der Nettobetrag an abgegebenel' Arbeit nUl' einem Teil del' wahrend 
des Kreisprozesses zugefiihrten Warmemenge gleich. 

Zum Beispiel ist in Fig. 27 die dem Wasser zugefiihrte Warme, 
die seine Temperatur von T2 auf Tl erhoht, durch die Flache JABK 
dargestelIt. Von dieser kann nUl' del' Teil LAB in mechanische 
Arbeit umgesetzt werden, da der andere Teil JALK untel'halb des 
untel'en Temperaturniveaus T2 Iiegt und deshalb dem 2. Hauptsatze 
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der Thermodynamik zufolge in einer Kraftmaschine nicht ausgenutzt 
werden kann. Bei der Dal'stellung im Entl'opiediagramm wird klar, 
was unter dol' "vVel'tigkeit" del' Wiirmeenergie in bezug auf ihre 
Umsetzung in meohanische Arbeit zu ve1'stehen ist. 

Obgleieh die ganze Warmeene1'gie J ABK bei cineI' hOhe1'en 
Temperatur als T2 zugefiihrt wurde, so gehort sie hinsichtlieh ih1'er 
Nutzbarkeit doch nieht vollstandig zu dem -libel' T2 liegenden Tem­
pe1'aturbe1'eich. 

Betraehten '\-vir andrerseits die Verdampfungswarme KBOM, die 
insgesamt bei del' Temperatur T] zugefiihrt wurde, so liegt von ihr 
nur ein Teil D LBO iiber dem Temperaturniveau T2 • 

Der Rest muB als nicht umsetzbar in mechanisohe Arbeit an­
gesehen werden. Ahnlich ist es bei der tTberhitzungsfiache MOG N. 

*8. Ausdruck fiir den ausnutzbaren Teil der Warme. 

Wiederum mit Bezug auf die Verdampfungswarme betragt del' 

t b T 'l Tl - To> d t £"h t "'{'IT" D t ausnu z are 01----'" er gesam en zuge u l' en n arme. er nu z-
Tl 

bare Anteil del' Warmemenge JAB Kist kleiner aIs diese selbst. 
Driicken wir wiederum einen kleinen Teil del' Warme durch die 
sehraffierten Streifen wie in Fig. 23 aus, bezeiehnen mit T die Tem­
peratur, bei del' diese kleine Warmemenge zugefiihrt wurde, und 
wieder mit T2 die niedrigste nutzbare Temperatur, dann betragt del' 

nutzbare Anteil del' Warme '£~T'£2. Wie immer wird der Anteil 

an nutzbarer Warme, d. h. derjenige Teil, del' -libel' dem Temperatur­
niveau T2 liegt, durch folgenden Bruch dargestellt: 
Temperatur beiZufiihrung del' Warme-niedrigste nutzbareTemperatuJ' 

Temperatur bei Zufiihrung del' Warme 
Bemerkt sei, daB dieses Z. B. ebenso fur einen schmalen Streifen 

1m Dberhitzungsgebiet del' Fig. 27 gilt. 

9. Der Ein:8.uG der inneren Reibung. 

Wir wollen jetzt auf einen del' Verluste eingehen, die den U nter­
sehied zwischen del' theoretisch-verlustlosen und der wirklichen Tur­
bine bedingen. In der verlustlosen Maschine des Kreisprozesses von 
Clausius-Rankine wurde das arbeitende Mittel als reibungslos und 
nicht zahe angenommen. In Wirklichkeit haben wir es dagegen 
mit Dampf und gewohnlich mit feuchtem Dampfe zu tun. Ein 
Reibungswiderstand tritt nicht nul' zwischen dem Damp£ und den 
Wandungen auf, sondern auch zwischen den einzelnen Dampfteilchen 
selbst. Bei den in Turbinen gebrauchlichen hohen Dampfgeschwin­
digkeiten wird eine betriichtliche Energiemenge aufgewandt, urn diese 
Reibungswiderstande zu iiberwinden. 
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1m Folgenden mogen die verschiedenen Umsetzungsarten del' 
Dampfenergie besprochen werden. Ein Teil del' \Varmeenergie wird 
in eine Art von Druckenergio umgosotzt; dioso Druckenergie ent­
steht gleichzeitig bei Uberwindung des Reibungswiderstandes und ist 
natiirlich urspriinglich in del' Gesamtenergie in Form von Warme 
enthalten. Finden ditbei keine Verluste infolge Leitung odeI' Strah­
lung statt, so sehen wir, daB die gesamte, durch Reibung erzeugte 
Energie dem Dampf inE'orm von Warme wiedel' zugefiihrt wird. 
Es besteht also kein Verlust an Energie. 

Dieses ist ein bemerkenswertes Ergebnis. 1m erst en Augenblick 
mochte man glauben, daB die innere Reibung den Wirkungsgrad 
nicht nachteilig beeinflussen wiirde. Bei eingehender Betrachtung 
wird es jedoch klar worden, daB, obgleich hier kein Verlust an 
Energie iiberhaupt stattfindet., doch ein solcher in bezug auf deren 
nutzbaren Anteil vorliegt. Vielleicht wird dies am einfachsten er­
kJart., wenn man sagt, daB die in Form von Warme hinzukommende 
Reibungsarbeit des Dampfes den Dampf troclmet. Dies findet un­
unterbrochen in del' Turbine statt. Das Endergebnis ist, daB del' 
Dampf trockener in den Kondonsator gelangt, als naoh rein adia­
batischer Expansion del' Fall sein wurde. Wir fiihren also eine 
groBere \Viirmemenge in den Kondensator ab, odeI' mit anderen 
\Vorten, wir set zen weniger \Varme in mechanische Arbeit urn. 

10. EinfluB der Dampfreibung auf das Entropiediagramm. 

Da die Reibung bewirkt, daB del' Dampf am Ende del' Ex­
pansion trockner wird, so muB die wirkliche Expansionslinie CD' 
in Fig. 28 von del' Adiabate CD nach rechts abweichen. Bei An­
wendung trocken gesattigten Dampfes in del' Turbine wU'd del' 
Dampf stets feucht im Vedaufe del' Expansion. Daher wissen wir, 
daB del' Punkt D' zwischen D und F Iiegt. Sehr haufig wird bei 
del' Bereclmung die Lage von D' irgend- T, ____ I!. C' 
wie angenommen; z. B. wird D D' = 1/3 D F 
gesetzt. Auoh wird die Linie CD' oft als 
Gerade angenommen, obgleich es genauer T 

8ein wiirde, irgendeinen Zwi80henpunkt so 
zu wahlen, daB sich verhalt: 

dd' DD' 
df DIl' 

In Wirklichkeit hangt die Form und 
Lage del' Linie CD' von dem Wirkungs­
grade del' Energieumsetzung ab, d. h. von 
dem Verhiiltnis: 

erzeugte Geschwindigkeitsenergie 
nutzbare Warmeenergie 

Morro w - K iske r, Dampfturbinen. 

r~----------~~~F 

o 
Fig. 28. EinfluB der Reibung. 

5 
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Dies ist del' wahre Wil'kungsgrad del' Umsetzung in mecha­
nische Arbeit, den wir mit r) bezeichnen wollen. 

'Vahl'end del' Expansion Cd' wird die erzeugte Reibungswarme 
dem Dampf wieder zugefiihrt; diese Warme wird durch die Flaehe 
PCd'Q dargest,ellt. Die Enel'gie, die lOur Leistung mechaniseher 
Arbeit und zur Dberwindung del' Reibung aufgewendet wurde, ist 
B Cd' a, und nach Subtraktion del' Reibungsarbeit von dieser letzteren 
erhalten wir: 

geleistete Nutzarbeit = BCd'a-PCd'Q 
= BCda-Pdd'Q. 

Ahnlich ist bei vollstandiger Expansion: 
Reibungsarbeit = FeD'R 
Nutzal'beit =BCDA-PDD'R. 

11. EinfluB der Reibung auf den Wirkungsgrad. 
Nach den EI'ol'terungen des vorigen Abschnittes wil'd klar sein, 

daB del' wahre Wirkungsgrad fiiI' die Umsetzung von Warme in 
mechanische Arbeit fiir den gesamten KreisprozeB ist: 

Nutzarbeit ABOD-PDD'R 
1] - --.--.------~--------~~-

- gesamte veI'fiigbare Warmemenge - ABCD' 
Wir wollen annehmen, daB diesel' Wirkungsgrad wenigstens an­

nahernd konstant durch die ganze Turbine hindurch sei. 
Del' thermodynamische Wirkungsgrad wird durch Vergleich mit 

del' (verlustlosen) idealen, reibungslosen Maschine el'halten. Er wurde 
im Abschnitt 3 erklal't als: 

mechanische Arbeit in WE pro 1 kg Dampf 
-----~-------. 

ABCD 
woraus mit Riicksicht auf Fig. 28 entsteht: 

. ABCD-PDD'R 
thermodynamischer Wlrkungsgrad= ABCD 

unter Vernachlassigung del' Wellen- und Lagerreibung. Kennen wir 
den Wirkungsgrad 1], so konnen wir den wahren Verlauf del' Kurve 
CD' konstruieren. Wiirde z. B. 1] = 0,8 angenommen, so muBte d' 
so liegen, daB BOda-Pdd'Q 

~·--~--=08 
BCd'a ' 

odeI' daB 
!,C~'<1 = ° 2 
BCd' a ' 

wird. Das kann man leicht durch Ausprobieren erreichen, da dCd' 
angenahert ein Dreieck ist. 

In ahnlicher Weise muB D' so gelegt werden, daB 
PCD'R 
BciYl= 0,2 = 1-1] 

ist. 
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\Vird als Annaherung angenommen, daB CD' eine Gerade sei, 
so ist leicht zu sehen, daB 

D D' = ------~( 1 ~ 1)) !!~_~!i--_- ist. 
(Tl +'1~)-(l-1)hTI-T?J 

Diese Annaherung ist weit genauer, als es fUr praktische Zwecke 
notwendig ist. 

*12. Annaherungsgleichung der Expansionslinie. 
In Fig. 29 ist eine kleine Entropiezunahme LI S und das zu ihr 

gehOrende Temperaturgefalle LI T dargestellt. Wir wollen im Folgen­
den die Entropie des Was­
sers mit S', die des troken 
gesattigten Dampfes mit 
SrI und die Entropie del' 
Mischung im Verlaufe del' 
Expansion mit S bezeich­
nen. Sodann wollen wir 
durch angefUgte Indices 1 
odeI' 2 den Zustand an 
einem bestimmten Punkte 
1 odeI' 2 bezeichnen, wo 
die Temperatur Tl resp. T2 
herrscht. 

Somit ist S' die Entro­
pie des Wassel's bei einer 
zugeh6rigen Temperatur T, 
abel' S/ seine Entropie bei 
del' Temperatur T1 . 

Fig. 29. Geringe Anderung im TS-Diagramm. 

GemaB dem im vo­
rigen Abschnitt Gesagten 
kann die zur Uberwindung 
del' Dampfreibung aufge­
wendete Arbeit wahrend 
del' Expansion LI T in Fig. 29 
entweder durch T· LI Soder - (1 - 1)) (S - S') LI T ausgedriickt werden. 

Da S in dem MaBe zunimmt, wie T abnimmt, ist: 
T·LlS=-(l-1))(S- S}LlT 

odeI' durch Differentiation nach T: 
dS a a, 
----·S=--·S 
dT T T) 

worin 1 -1) = a gesetzt ist. 
Diese Gleichung hat die Form 

dy.lP =Q 
dx I Y , 

wo P und Q Funktionen von x sind. 
5* 
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-J~dT 
Nach Multiplikation beider Seiten mit e T ergibt sich: 

( -J"dl') 
cl S· e T / a . S' - J ; ,ll' 

cl T--- = - --1' -. e 

a·S' =---·T-a 
T 

und nach Integration: 

S.T-a=c--ar~-.clT. }r a ,-l -
worin c die Integrationskonstante ist. 

Multiplizieren wir beide Seiten del' Gleichung mit T a und setzen 

S' = In ~ sowie a = 1] - 1 , so erhalten wir 
273 

J T 
In--

S = _c __ -+- 2.= 1] ~7~ d'T 
Tl-,} I Tl-n Tn 

und nach Auflosung des Integrals: 

c 1 - 1] ['1' 1 - '} TTl - 1} ] 

S= TJ~--;, + Tl-1, 1_1]ln 273 - (1~ 1])2 

c T 1 = ----- -!- In -- - -- . 
Tl-n' 273 1-1] 

1st T = T1 , so ist auch S = S/' und wir erhalten zur Bestim­
mung del' Konstanten c: 

" c I Tl 1 S1 = T1l--;j -rln 273 -1-=-~' 

Setzen wir den hieraus fUr c gefundenen Wert in die allgemeine 
Gleichung ein, so erhalten wir nach Vereinfachung: 

S = (Tl)l- 'I] • (S " _ S ' + __ 1_) + s' __ 1_ T 1 l1-rl 1-1] 
odeI' 

s-s'=(iy-n,(s/'-S/)+1 11][(iy-n-1] (1) 
odeI' andel's geschrieben: 

X/ =(,iy-1';:+1~~ [(~-r-'1-1]. 
Diese Gleichung ist leicht anzuwenden, wie folgendes Beispiel 

zeigen wird: 
Beispiel: 1st Tl = 450 0 Cabs. 

T= 311 0 C " und 1] = 0,7, 



so haben wir: 

Andere Verlustq uellen. StoBverlust. 

T} 
~-= 1448 
T ' 

(T )0.3 
1~ = 1,118. 
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Aus dem Entropiediagramm oder aus den Dampftabellen ent~ 
nehmen wir: 

8/' = 1,585 8/ = 0,501 .'I' = 0,128. 
Dann ist naeh Gleiehung (1): 

8-0,128 = 1,118 ·1,084 + 0,393 
8=1,733. 

Bei adiabatiseher Expansion wiirde S= Slit = 1,585 sein. 
Dureh Gebraueh der Annaheruugsformel :am Ende des Ab~ 

sehnittes 11 ergibt sieh: 
8= 1,731. 

13. Andere Verlustquellen. StoJlverlust. 

Fig. 30 veranschaulicht zwei Arten des Dampfeintritts in die 
Laufsehaufeln. Die Pfeile geben die Bewegungsrichtung des Dampfes 
relativ zu den Schaufeln an. Bei (a) ist diese Riehtung parallel zum 

a b c 

Fig. 30. Dampfeintritt mit und ohne StoB. 

Eintritt in die Schaufeln geriehtet, und del' Dampf wird deshalb 
stoBfrei zwischen die Sehaufeln einstromen konnen. Bei (b) steht 
die Einstromriehtung unter einem gewissen Winkel zur Schaufel­
oberfUiehe; in diesem FaIle prallt del' Dampf auf die Schaufel auf, 
und es entsteht ein sogenannter StoB. Ganz Ahnliehes tritt in den 
Leitsehaufeln auf. Del' StoB ist mit Wirbelungen verbunden, wie 
sie in Fig. 30 b zu sehen sind. Letztere sind stets mit Verlusten 
verbunden. 

Lauft die Turbine mit cineI' solchen Umdrehungszahl, daB die 
bei (a) dargestellten Bedingungen erfullt sind, so sagen wir, wir haben 
"Synehronismus". Waren die Sehaufeln unendlieh dunn, so wurde 
del' Eintritt absolut stoBfrei erfolgen. Tatsaehlieh haben die Sehau­
feln natiirlieh eine bestimmte Dicke, und so verursaeht del' Umstand, 
daB del' Dampf gegen die Schaufelspitze anprallt, unvermeidliche 
Verluste. 
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Eine andere Schwierigkeit besteht darin, daB die Winkel auf 
del' Vorder- und Ri.ickseite del' Schaufel (cbrl und abe in Fig. BOc) 
verschieden groB 8ind. Tritt del' Dampf in Richtung a b ein, so 
prallt er auf die RLickseite del' Schaufel bd auf und versucht so den 
Rotor zuriickzuhalten. Tritt er in Richtung cb ein, so trifft er die 
Vorderfiache be del' Schaufel unter einem gewissen ·Winkel. Letztere 
Anordnung wird vorgezogen, und deshalb wollen wir kLinftighin den 
Ausdruck "Synchronismus" fiir diesen Zustand gebrauchen. Da die 
durch den StoB verbrauchte Energie dem Dampf als 'Varme wieder 
vollstandig zugefiihrt wird, so konnen wir die StoBverluste gemein­
sam mit den Reibungsverlusten betrachten und brauchen ihren Ein­
fiuB auf das Entropiediagramm weiterhin im einzelnen nicht zu vel'­
folgcn. 

14. Spaltverluste tiber die freien Schaufelenden hin. 

Obgleich del' groBte Teil des Dampfes durch die Schaufeln hin­
durchgeht, entweicht in einer Uberdruckturbine immer eine gewisse 
Menge durch den Spalt zwischen Schaufelenden und Gehausewandung 
odeI' Trommel. Diesel' Spaltdampf lei stet keine Arbeit auf die Schau­
feIn, abel' seine Spannung faUt in gleichel' Weise wie die des al'beiten­
den Dampfes. Die Energie des Spaltdampfes wi I'd in Geschwindig­
keitsenergie umgesetzt, so daB dem Spaltdampf eine hohe Geschwin­
digkeit erteilt wird. Diese kinetische Energie wird wiederum beim 
ZusammenstoB mit dem langsamer stromenden Arbeitsdampf in Warme 
umgesetzt. Wir konnen sagen, daB beim Durchgang durch die Spalt­
raume del' Dampf gedrosselt, wird odeI' ohne Arbeit zu leisten ex­
pandiert. In gewissen Fallen wird diesel' Spaltdampf bewirken, daB 
dem Arbeitsdampf wieder Warme zugefiihl't und er somit in den 
folgenden Stufen trockener wird. Hierdul'ch werden dagegen die 
Punkte d' und D' in Fig. 28 naher an die Grenzkurve OF geriickt. 

Kennen wir die Spaltgeschwindigkeit des Dampfes und auah 
die GroBe des Spaltes im Betriebszustande, d. h. bei arbeitender 
Turbine, so konnen wir den EinfiuB auf die Expansionskurve be­
stirn men. Ein Beispiel fiir die Bestimmung des Spaltverlustes wird 
spateI' gegeben werden. Gegenwartig geniigt es, diesen Verlust mit 
den Reibungs- und StoBverlusten zusammenzufassen. 

*15. Dampfverluste durch den Spalt tiber den freien Enden der 
Leitschaufeln. 

In Fig. 31 sind zwei Reihen Laufschaufeln und eine Reihe 
Leitschaufeln dargesteUt und Pfeile fiir den Weg des Dampfes ein-' 
gezeichnet, wahrend er die erste Laufschaufelreihe verlaBt, durch 
den Spalt iiber del' folgenden Leitschaufelreihe hindurchstromt und 
in die nachste Laufschaufelreihe eintritt. Diese Darstellungsweise 
des Dampfweges mag nicht ganz korrekt sein, abel' sie geniigt, urn 
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zu zeigen, dnB der Dampf, del' dureh den Spnlt liber den Leit­
sehaufelenden hindurchstrol1lt, auf dns naehste Laufrad keine Al'beit 
nbgeben kmm. Zu dieser Dampfmenge miissen wir noeh diejenige 
hinzurechnen, die dureh den Spalt iiber den Laufsehaufelenden geht, 
urn den Gesamtbetrag des fiir die Turbine un­
wirksamen Dampfes zu erhalten. 

Ist c1 die Gesehwindigkeit des Dampfes beim 
Austritt aus den Leitsehaufeln und ca ihre axiale Lei/rod 

Komponente, SO konnen wir sehreiben 

worin r den Ringflaehenfaktor oder die Ver­
engungszahl bedeutet. Da die Dampfgesehwin­
digkeit im Spalt denselben Spannungsabfall wie 
beim Arbeitsdampf zur Folge hat, so wollen wir 
annehmen, daB sie auf die gleiehe Hohe wie 

Fig. 31. Spalt-Dampf­
verlust iiber die freiell 
Enden der Leitschau-

feln hin. 

die des Arbeitsdampfes anwaehsen mage. D. h., die Geschwindigkeit 
des Spaltdal1lpfes sei gleieh c1 und sei nahezu parallel zur Turbinen­
aehee geriehtet. 

Bezeichnen wir mit I die Sehaufelhohe und 8 das Spiel (Spalt­
hohe), so ist der durch die Schaufeln hindurchgehende Dampf pro­
portional l-Ga und der nebenher (dureh den Spalt) gehende pro­
portional 8' c1 odeI' 8' T . Ca' 

Del' Teil des Dampfes, der Arbeit leistet, ist proportional 

(l-T'8)'Ca , 

und der, der keine Arbeit leistet, proportional 2 T • 8' C a; folglieh del' 
gesamte dureh die Turbine hindurehgehende Dampf proportional 

(I+T·s)·ca , 

Also pro 1 kg Dampf leisten: 

l-T'8 2T8 
kg Arbeit und keine Arbeit. 

l+rs I+Ts 

*16. Berechnung der Entropiezunahme infolge der Spaltverluste. 

1st Ll i die yom Dampf innerhalb einer Stufe abgegebene ge-
samte Warmeenergie, das auf ein Laufrad arbeitende Dampfgewicht 

l-Ts 
--- kg. so ist die dabei in Arbeit umgesetzte Warmeenergie 
I+T8 . 
l-rs. 2r8. 

= ---- . Ll L WE ---.. Ll ~ WE werden der nachsten Stufe zu-
l+r8 ' l+r8 

gefUhrt und maehen den Dampf trockner. Somit nimmt die Entropie 
2'T'8 Ai 

des Dampfes in der nachsten Stufe um .~~ - . --- EE zu, wenn T 
l+r'8 T 

die abs. Temperatur bezeichnet. 
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Der gesamte Entropiezuwachs wiirde in der n-ten Stufe der ersten 
Expansionsstufe unter Vernachlassigung der Spaltverluste betragen: 

2'~( ~r< S • L1; ) . 
Die wirkliche GroBe der Entropie sn in der n-ten Stufe wiirde 

hiernach sem: 

Sn = S + l~rr·~·Lli' ~~(~) , 
wobei angenommen wurde, daB L1 i fUr aIle Stufen gleieh sei, oder 
hierfiir ein durehgehender Mittelwert gewonnen wurde. 

Da fernerhin Tl - T2, T2 - Ta usw. sehr klein im Vergleieh zu 
T sind, konnen wir angenahert sehreiben: 

~~(~) = ;; 
n 

wo Tn die absolute mittlere Temperatur fiir aIle 11 Stufen bedeutet. 
Setzen wir endlieh die gesamte yom Dampfe in allen n Stu fen ab­
gegebene Warmeenergie = i, so erhalten wir: 

, 2 r·s i 
Sn=ST z-+' r--:-;'T-' 

n 

*17. Zusammenfassung aller Verluste. 

Die drei hauptsaehlichsten Verluste, die warmetechniseh in Be­
tracht kommen und bereits besprochen wurden, Bind: 

.~---I(! Dampfreibung, 

OL--------

Fig. 32. EinfluB der Rei­
bung, der StaB- und Spalt­
verluste auf die Expan-

sianskurve. 

StoBverlust beim Eintritt in die Schau­
feIn, 

Spaltverlust iiber' die freien Sehaufel­
enden hin. 

Da jeder dieser Verluste unabhangig von 
den beiden anderen ist, so kann man aIle 
sowohl getrennt, als auch insgesamt bei der 
Bereehnung beriieksiehtigen. Der EinfluB 
jedes einzelnen Verlustes auf die Expansions­
linie ist in .Fig. 32 veram:ehaulieht worden. 
CD ist die Adiabll.te; CDl zeigt den EinfluB 
der Reibung, CD2 die weitere Abanderung in­
folge hinzutretenden StoBverlustes, und C Da 
ist der Verlauf der wirkliehen Expansions­
linie, wenn allen drei Verlusten Reehnung 
getragen wurde. 

Betraehten wir eine Expansionsstufe mit dem kleinen Tempe­
raturgefalle 11 T fiir sieh, und ist innerhalb dieser: 
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auf das Laufrad leistet, 

l-T'S 
Y4 = -+--' = Teil des Dampfes, der Arbeit 

1 T'S 

YJl = wahrer Wirkungsgrad (konstant ange­
nommen) fiir die Umsetzung von Warme in kinetische Energie. 

Dann ist: 
YJ = Yl 'Y2 'Y3 'Y4 'YJl 

das Verhaltnis der in dieser kleinen Expansionsstufe von 1 kg Dampf 
geleisteten Arbeit zu der Arbeit, die bei demselben Temperaturgefalle 
unter Annahme adiabatischer Expansion (ohne Verluste) abgegeben 
werden wiirde. 

Auf diese Weise kann man die Veranderlichkeit von r} durch 
die ganze Turbine hindurch verfolgen und man wird naturgemaB 
finden, daB sein Wert im N.-D.-Teil der Turbine ein hoherer ist als 
im H.-D.-Teil. 

18. Volumenkurve und Kurve des'Warmegefalles im Entropie­
diagramm. 

Hat man einen Vorgang im Entropiediagramm eingezeichnet 
wie abed in Fig. 33, so ist es oft von Vorteil, gleichzeitig ein 
Temperatur-Volumen-Diagramm des Vorganges zu haben. Fiir die 
Temperatur T finden wir das spezifische Volumen der Mischung aus 

der spezifischen Dampfmenge lj und demjenigen fiir trocken ge~ 
19 

sattigten Dampf (letzteres aus den Dampftabellen). Wir zeichnen 
sodann Punkt P in einem passenden VolumenmaBstab im Diagramm 
ein, so daB T P das spezifische V olumen der Mischung fiir die 
Temperatur T ist. Tragen wir so die Punkte fUr verschiedene 
Temperaturen auf und verbinden sie miteinander, so erhalten wir 
die in der Figur gezeichnete V olumenkurve. 

Urn die Kurve des "Warmegefalles" zu erhalten, wahlen Wlf 

einen passenden MaBstab fUr die Warmeeinheit und machen Tp 
gleich der Flache lbef in WE, ebenso Mn gleich der Flache abed. 
Fiir irgendeine Temperatur konnen wir dann die gesamte Warme­
menge (bezogen auf die wirkliche Expansionskurve), die yom Dampf 
wahrend der Expansion seit der AnfangstemperatuI' K abgegeben 
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Fig. 33. Konstruktion der Volumen- und Warmegefallkurve. 

wurde, aus der Kurve abgreifen. Diese Kurven sind fUr die Berech­
nung und besonders fUr Auswertung von Turbinenversuchen sehr 
wertvoll. 
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19. Teilung in Expansionsstufen. 
Es gibt zwei allgemein gebrauchliche Methoden, das gesamte 

Warmegefalle in die einzelnen Expansionsstufen der Turbine zu zer­
legen. Bei der ersten geschieht die Berechnung unter der Annahme 
gleicher Geschwindigkeitszunahme in jeder Expansionsstufe; bei der 
zweiten unter der Annahme gieichen Warmegefiilles. 

Bei der Annahme gleicher Geschwindigkeitszunahme gehen wir 
von der gieichen Anfangsgeschwindigkeit e (oder demselben Ver-

haltnis ~) am Anfang jeder Expansionsstufe aus und erhalten dann 

dieselben Endwerte fUr e (oder fur das Verhaltnis ~). Dazu ist 

nur notig, daB das Verhaltnis der Dampfvolumina am Anfang und 
am Ende jeder Expansionsstufe dasselbe ist. Deshalb mussen wir 
das Entropiediagramm in eine Anzahl Teile derart zerlegen, daB das 
Expansionsverhaltnis fur jeden Teil dasselbe ist. 

In Fig. 33 stellt abed das Entropiediagramm, MN und KL das 
End- bzw. das Anfangsvolumen dar. Das gesamte Expansionsver-

h··It· . t MN a nIS IS : KL. 

Raben wir n Expansionsstufen mit durchweg gieichbleibendem 
Expansionsverhaltnis, so ist das Expansionsverhaltnis fUr die einzeine 

,"jMN 
Stufe= V KL . 

Riernach finden wir die Linie Q R aus der Beziehung 
,njMN 

QV = KL· V KL und beR Y ist dann das Diagramm der ersten 

Expansionsstufe. 
Auf ahnIiche Weise wird dann die Flache fur die zweite Ex­

pansionsstufe gefunden, indem wie die Linie SU derart Iegen, daB 

(,nj MN)2 . 
SW=K·L· V XL wlrd usw. 

Nach der zweiten Methode mussen aIle Fiachenteilchen, in die 
das gesamte Entropiediagramm zerIegt wird, einander flachengleich 
sein. Die Flache des gesamten Diagramms beda ist Mn WE. Wir 
mussen nun Linie Q R so hindurchlegen, daB 

Mn 
Qv = Anzahl der Expansionsstufen 

wird, und ahnlich Linie S U, daB 

wird. 

S W = 2 M_n----,_---:---::--_ 
Anzahl der Expansionsstufen 

Naturlich fuhren die beiden Methoden zu Ergebnissen, die sich 
nur wenig voneinander unterscheiden. Fur theoretische Zwecke 
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findet die erstere vorzugsweise Verwendung infolge des Einsetzens 
der Grenzwerte der Geschwindigkeiten, den hinreichend genau durch 
Rechnung beizukommen ist. 

20. Thermodynamik des Drosselventils. 
Der Dampf wird gewohnlich vor Eintritt in die Turbine teil­

weise gedrosselt. In der Hauptsache wird angestrebt, den Dampf 
so trocken wie moglich beim Eintritt in die Turbine zu erhalten. 

Bei Versuchen mit verschiedenen Belastungen und Eintritts­
spannungen wird der Kessel gewohnlieh unter konstanter Spannung 
gehalten und der Dampf beim Eintritt in die Turbine auf die ge­
forderte Eintrittsspannung gedrosselt. Die Wirkungsgradberechnungen 
werden dann unter Annahme trocken gesattigten Dampfes beim Ein­
tritt in die Turbine gemacht. Hiergegen ist oft der Einwand er­
hoben worden, daB der Dampf dureh Drosseln uberhitzt wird, und 
fur ihn infolgedessen ein urn eine gewisse zusehliigige Warmemenge 
groBerer Warmeinhalt als der dem trocken gesiittigten Zustand ent­
sprechende in Rechnung gesetzt werden musse. Auch hat man vor­
gesehlagen, da infolge des Drosselvorganges kein Warmeverlust ent­
steht, die Bereehnungen auf den zur Kesselspannung gehorigen 
Warmeinhalt des Dampfes zu beziehen. Man nimmt dabei an, daB 
die Wirkung des Drosselns im groBen und ganzen lediglich in einer 
Verringerung der zugefuhrten Dampfmenge besteht. 

Die riehtige Erkliirung der Wirkung des Drosselventils ist die, 
daB die Dampfspannung vermindert, der Dampf mehr odeI' weniger 
uberhitzt wird und daB, obgleieh der gesamte Wiirmeinhalt pro Kilo­
gramm Dampf unverandert bleibt, dennoch ein gr6Berer Teil dieser 
Energie fur die Umwandlung in meehanische Arbeit nicht nutzbar 
gemaeht wird. Kurzum die Wirkung des Drosselventils besteht 
(hinsiehtlieh der Temperatur) in einer Herabsetzung der Wertigkeit 
der Energie des Dampfes. 

Dieser Verminderung der Nutzbarkeit sueht die Dberhitzungs­
warme das Gleiehgewieht zu halten, so daB selbst bei starkem 
Drosseln die nutzbare Energie des Dampfes nur urn wenige Prozente 
h6her jst, als wenn wir ohne zu drosseln trocken gesattigten Dampf 
bei demselben Eintrittsdruek verwenden wurden. 

Die in der Praxis gewohnlieh gebrauchlichen Methoden er­
scheinen deshalb gerechtfertigt. 

*21. Drosselvorgang im Entropiediagramm. 
Urn die Drosselwirkung an Hand des Entropiediagrammes zu 

verfolgen, sei der Dampf bei einer abs. Eintrittstemperatur Tl ge­
rade trocken gesattigt. Tg sei die niedrigste nutzbare Temperatur 
(Kondensatortemperatur). In Fig. 34 wird die gesamte Warmeenergie 
pro Kilogramm Dampf durch die Fliiche OEBCM dargestellt, wovon 
ABCD nutzbar ist. Wird der Dampf auf eine Spannung P2 ge-
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drosselt, so ziehen wir die Linie ah bei der Temperatur T2" (d. h. zu 
P2 gehorige Sattigungstemperatur aus den Dampftabellen) und die 
Dberhitzungslinie hg derart, daB die Flachen 
OEahgN und OEBCM inhaltsgleich werden. 7. [' 
T2 ist dann die Temperatur des gedrosselten Z 

Dampfes bei der Spannung P2' Dieser ist urn 
(T2 - T2") 0 C iiberhitzt worden. 

Obige Konstruktion beruht auf der An­
nahme, daB der Warmeinhalt wahrend des 
Drosselns konstant bleibt; und das wird prak­
tisch nahezu der Fall sein. 

Da jetzt OEAkN die nicht nutzbare 
Energie darstellt, so ist infolge des Drosselns 
der Betrag an nicht nutzbarer Energie urn 
die Flache MDkN vergroBert, oder die nutz­
bare Energie urn dasselbe Flachenstiick ver- o'-------:'M". N 

kleinert worden. Trocken gesattigter Dampf Fig. 34. EinfluB des 
bei der Temperatur T2" wiirde eine nutzbare Drosselvorganges. 
Energie von der GroBe Aahp besitzen. Die 
nutzbare Energie des gedrosselten (iiberhitzten) Dampfes bei derselben 
Spannung ist um den Betrag phgk groBer. 

22. Beispiel. 
Trocken gesattigter Dampf von 11 at abs. Kesselspannung wird auf 

2,1 at abs. gedrosselt. Wie hoch wird er durch den Drosselvorgang 
iiberhitzt und wie groB ist die nutzbare Warme pro Kilogramm 
Dampf im Endzustand, wenn die Kondensatorspannung 0,15 at 
betragt? 

Aus den Dampftabellen finden wir die Sattigungstemperatur bei 
11 at zu 183,1 0 C = 456,1 0 abs., den zugehorigen Warmeinhalt zu 
667,1 WE/kg und die verfiigbare Warme flir eine Endspannung von 
0,15 at zu 157 WE. Bei der Spannung von 2,1 at abs. betragt der 
gesamte Warmeinhalt noch 667,1 WE, wahrend der trocken gesattigte 
Dampf nur 647,4 WE hat; folglich ist sein Dberhitzungsbetrag 667,1 
- 647,4 = 19,7 WE. 

Die diesem Betrag entsprechende Temperaturdifferenz finden 
wir aus der Gleichung 0,48 X Temperaturdifferenz = 19,7, folglich 
Temperaturdifferenz = 41,0 0 C. 

Da nun die Sattigungstemperatur des Dampfes bei 2,1 at 
121,0 0 C betragt, ist mithin seine Dberhitzungstemperatur: 

121,0 + 41,0 = 162,0 0 C 
oder = 435,0 0 abs. 

Durch Abmessen oder entsprechend der Formel 
435 

048 ·In -----
, 273 + 121,0 
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erhalten wir die der Uberhitzung entsprechende Entropiezunahme pk 
in Fig. 34 zu 0,0465 EE und damit Fl1iche qpkN: 

pq ·pk = (273 + 53,7).0,0465 
= 15,2 WE. 

Die nutzbare Warme im Endzustand betragt: 
Nutzarbeit des trocken gesattigten Dampfes bei 2,1 at + 19,7 -15,2, 

= 95 + 4,5 = 99,5 WE, 
was einen Zuwachs von 4,5 WE tiber die nutzbare Warme des trocken 
gesattigten Dampfes bei demselben Druck bedeutet. 

*23. Kurven konstanten Warmeinhalts. 
Der Gedankengang im vorigen Abschnitte (namlich die Be­

stirn mung eines Punktes g im Entropiediagramm, dessen Koordi­
naten derartig sind, daB sein Warmeinhalt gieich dem eines anderen 
Punktes C ist) setzt uns in die Lage, Kurven konstanten Warme­
irihalts im Entropiediagramm zu konstruieren. Wiederholen wir 
obige Konstruktion ftir eine Anzahl verschiedener Werte von T/', 
so erhalten wir die Kurve Cg der Figur, die n80ttirlich beliebig 
ausgedehnt werden kann. 

Geben wir ferner dem Punkt C verschiedene Lagen auf der 
oberen Grenzkurve bei verschiedenen Werten von Tv so erhalten 
wir eine Reihe Kurven konstanten Warmeinhalts und konnen nach 
Bestimmung des Warmeinhalts fUr jede einzelne Lage dieser Punkte C 
(aus den Dampftabellen) den fUr den Veriauf jeder Kurve geltenden 
Wert an dieser vermerken. Kurven honstanten Warmeinhalts sind 
oft bei der Berechnung der Dampfturbinen von Nutzen, wie wir spater 
sehen werden. Eine Reihe derselben sind gewohnlich in jeder En­
tropietafel eingezeichnet. 

5. Kapitel. 

Allgemeine Umrisse der Berechnung. 

1. Ausgangswerte. 
Wenn wir zum Entwurf einer neuen Dampfturbine schreiten, 

so Iiegen uns immer gewisse Ausgangswerte vor. Diese sollen hier 
nur kurz besprochen werden, da wir uns spater mit ihnen noch aus­
fUhrlicher beschaftigen werden. Mag eine Turbine zu irgendeinem 
Verwendungszweck bestimmt sein, so ist in der Regel ihre Leistung 
in Pferdestarken bekannt. Bei Turbinen fUr elektrischen Antrieb 
hangt diese Leistung von der geforderten elektrischen Leistung der 
Anlage abo Bei Schiffsturbinen hangt sie von der GroBe, Bauart 
und Fahrtgeschwindigkeit des anzutreibenden Schiffes ab und wird 
yom Schiffbauingenieur in "Schiffspferdestarken" angegeben. 
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Die zunachst geforderte Angabe ist die Umdrehungszahl der 
Maschine. Diese wird aber fast ausschlieBlich durch die Verwen­
dungsart der Turbine bestimmt, je nachdem sie zum Antriebe eines 
elektrischen Generators oder mehrerer Schraubenpropeller dient. Bei 
Schiffsantrieb wird es gewohnlich dem Ingenieur iiberlassen, die 
vorteilhafteste Umdrehungszahl flir die Turbine zu wahlen. Die 
Turbine selbst erfordert eine hohe Umdrehungszahl, der Propeller 
hingegen eine niedere. Der Konstrukteur hat die minutliche Um­
drehungszahl so auszuwahlen, daB die Turbine in Verbindung mit dem 
Propeller die durchgangig beste Wirtschaftlichkeit ergibt. Da niedere 
Drehzahlen groBe und schwere Turbinen erfordern, so wird die wirt­
schaftlichste Drehzahl in der Regel hoher als diejenige liegen, die 
den besten Wirkungsgrad hinsichtlich der Gesamtleistung der Turbinen­
anlage ergibt. Bei Bestimmung der Drehzahl miissen wir daher die 
sich wahrscheinlich ergebende GroBe der Turbine in Betracht ziehen, 
was durch Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit der Schaufeln 
geschieht. Die Schaufelgeschwindigkeit muB fernerhin mit zulassigen 
Dampfgeschwindigkeiten in Einklang stehen, welch letztere wiederum 
von der Schaufelform abhangen. 

2. Drehzahlen. 
In den folgenden Tabellen sind eine Anzahl flir Uberdruckturbinen 

gebrauchliche Drehzahlen zusammengestellt. 

Tabelle III. 

Drehzahlen fiir Schiffsturbinen. 

Art des Schiffes 

GroBe Dberseedampfer . . 
Mittlere Ozeandampfer. . 
Kanaldampfer (Calais-Dover) 
Linienschiffe 
Kleinere Kreuzer . . 
Torpedobootzerstiirer. . . . 
Torpedoboote • . . . . . . 

Tabelle IV. 

I Umdrehungen 
pro Min. 

180 bis 190 
260 

450 bis 650 
320 bis 330 

500 
650 bis 750 

1000 bis 1400 

Drehzahlen fiir Landturbinen zum Antrieb von Wechselstromgeneratoren. 

Kilowatt ........ I 50 1 100 I 500 I 750 1 1000 1 2000 1 5000 
Umdrehungen pro Min... 5000 3500 I 3000 2000 1800 1200 750 

Die oben stehenden Zahlen sollen als roher Anhalt dienen, da 
von ihnen haufig bei der Berechnung ausgegangen wird. In jedem 
FaIle miissen die etwa gestellten Bedingungen besonders beriicksichtigt 
werden. Ein besonderer Faktor, der infolge konstruktiver U mstande 
auf die Drehzahl einwirkt, bedarf bei Turbinen flir elektrischen An-
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trieb der Erwahnung, da hier eine einfache Beziehung zwischen cler 
Frequenz, Drehzahl und Polzahl des elektrischen Generators besteht. 

So betragt z. B. fUr eine 3000 KW-Maschine mit sechs Polen 
und einer Frequenz von 50 Perioden die minutliche Drehzahl 1000; 
bei 4 Polen und einer Frequenz von 25 Perioden 750 Umdrehungen 
pro Min.; wahrend bei 2 Polen und 25 Perioden 1500 Umdrehungen 
pro Min. notig werden. Eine zweipolige Brown-Boveri-Maschine der­
selben Leistung lauft in Frankfrant a. M. mit 1360 Umdrehungen 
bei einer l1'requenz von 2P/2 Perioden. 

3. Drehzahl uud Frequenz von Turbowechselstromgeneratoren. 
Die gegenseitige Abhangigkeit von Drehzahl, Frequenz und Pol­

zahl spricht sich deutlich in Tabelle V aus, welche die von einer 
ersten Firma angewandten Drehzahlen wiedergibt. 

Tabelle V. 
'Normale Leistungen und Drehzahlen von Turbowechselstromgeneratoren. 

Leistung I 25 
U mdrehungen pro Minute 

KW Perioden I 50 Perioden I 40 Perioden 60 Perio'den 

250 
I 

3000 2400 3600 
500 1500 3000 2400 3600 
750 1500 I 3000 2400 1800 

1000 1500 , 3000 oder 1500 2400 1800 
1500 1,500 I 1500 1200 1200 
2000 1500 i 1500 1200 1200 
3000 1500 ! 1500 1200 1200 
4000 750 11000 oder 750 1200 1200 
5000 750 1000 oder 750 , 1200 1200 
7500 750 j 1000 oder 750 I 800 900 

10000 750 , 750 : 800 720 

Die oben erw1ihnte Beziehung wird durch die folgende Gleichung 
ausgedriickt: 

. 60· Frequenz (pro Sek.) 
U mdrehungen pro Mm. = 1/2 . Polzahl 

Bei Gleichstrommaschinen sind infolge der bei hohen Umfangs­
geschwindigkeiten auftretenden Schwierigkeiten in der Kommutierung 

.~ 
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~ 
" 3000 .. 
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~ 3000 
1! 

11 1000 
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'\ 
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Fig. 35. Normale Drehzahlen der A. E. G.­
G leichstrom-Turbodynamos. 

die Drehzahlen niedriger als 
bei Wechselstrommaschinen. 
Die hochsten Drehzahlen aus­
gefiihrter Maschinen betragen 
ungefahr 2500 Umdrehungen 
pro Min. bei 375 KW Lei­
stung; 1800 Umdrehungen 
bei 750 KW und 1500 Um­
drehungen bei 1000KW. Klei­
nere Drehzahlen sind dagegen 
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in jedem FaUe aUgemein gebrauchlich. Die normalen Drehzahlen 
del' A.E.G.-Gleichstrom-Turbodynamos mit Kohlebiirsten sind in Fig. 35 
im Diagramm aufgetragen. Tafel VI gibt die N ormaldrehzahlen der­
jenigen del' englischen Firma Willans und Robinson an. 

Leistung 
KW 

100 
150 
200 
250 
300 
400 
500 
650 
850 

1100 
1500 
1750 

Tabelle VI. 
Gleichstrorn-Turbodynarnos. 

, Urndrehungen pro Minute 
120 Volt I 240 Volt I 550 Volt 

3000 
3000 
2700 
2400 

3200 
3000 
2800 

2600 
2300 
2100 

3500 
3200 
3000 

2800 
2500 
2100 
1800 
1500 
1250 
1000 
1000 

Bei Verbunddynamos betragt die Leistung fiir eine bestimmte 
Drehzahl natiirlich das doppelte. 

4. Dampfverbrauch. 
Ehe wir zur Berechnung del' Schaufelhohen kommen, miissen 

wir den Wert G, d. h. das sekundliche Dampfgewicht, das in die 
Turbine eintritt, veranschlagen. Dieses erhalt man aus dem Dampf­
verbrauch pro Pferdestarke und Stunde und del' Leistung del' Turbine. 

Del' Dampfverbrauch pro Pferdestarke und Stunde kann gewohn­
lich sehr genau veranschlagt, und bei Landturbinen die erforderliche 
Leistung ganz genau bestimmt werden. 

Bei Schiffsturbinen kennt man den wirtschaftlichsten Dampfver­
brauch pro PS und Std. ebenfaUs ziemlich genau, besonders bei Anlagen 
bereits ausgefiihrter Typen; jedoch konnen die erforderlichen WeUen­
pferdestarken hier nicht so sichel' angegeben werden. Wenn es von haupt­
sachlichster Bedeutung ist, daB das Schiff eine gegebene Geschwindig­
keit erlangt, so soUten die Turbinen imstande sein, eine hieriiber 
hinausgehende Leistung zu entwickeln. An diesel' Stelle seien zwei 
Methoden del' Leistungs- und GeschwindigkeitsvergroBerung erwahnt, 
die eine zusatzliche Leistung iiber die Konstruktionsleistung hinaus 
bewirken. Die erst ere beruht auf Erhohung des Dampfdruckes beim 
Eintritt in die H.-D.-Turbine, d. h. auf verminderter Drosselung des 
Dampfes zwischen Kessel und Turbine. Die zweite Methode bedient 
sich eines Umgehungsventiles, durch das del' Dampf direkt in die 
zweite odeI' dritte Expansionsstufe del' H.-D.-Turbine gefiihrt wird. 
Dbliche Dampfverbrauchszahlen sind in Tabelle VII aufgefiihrt. 

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 6 
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Tabelle VII. 

Effektiver Dampfverbrauch pro Wellenpferdestarke und Stunde. 

Art des Schiffes 

Linienschiffe und Kreuzer 
Torpedo bootzerstorer 
Ubersee-Postdampfer 

Kilogramm pro 
Wellenpferdestarke 

und Stunde 

5,9 bis 6,1 
6,4 

5,7 bis 6,1 

Obige Zahlen sollen als Anhalt fur die Bereehnung dienen und 
verstehen sieh aussehlieBlieh jegliehen Dampfes fur die Hilfsmasehinen. 
Auf Probefahrten wurden erheblieh niedrigere Werte erzielt. Kurz­
lieh betrug in einem solehen Falle der Dampfverbraueh der Haupt­
turbinen ohne Zufuhrung von Hil£smasehinenabdampf 5,2 kg und 
noeh weniger bei Zusatz von Hil£smasehinenabdampf. 

o. Dampfverbrauch von Turbogeneratoren. 

Gewohnlieh ist infolge der zuHissigen hoheren Drehzahlen der 
Dampfverbraueh bei Landturbinen gunstiger als bei Sehiffsturbinen. 

Bei einem Kondensatorunterdruek von 71 em Q.-S. und Uber­
hitzungen von ungefiihr 35 ° bei kleineren, 80 bis 110° bei groBeren 
Turbinen, ist der Dampfverbraueh gemaB den in den letzten Jahren 
angestellten Messungen in folgender Tabelle angegeben. 

Dampfverbraueh pro KW-Stunde. 
Normalleistung in KW 100 200 500 1000 2000 4000 
Kilogramm pro KW-Std.. . 11,1 9,8 8,8 8,2 7,5 7,0 

Der garantiert erreiehbare Dampfverbraueh ist heutzutage oft er­
heblieh niedriger als obige Werte; man kann somit der Konstruktion 
einer 1000 KW-Turbine fur eine Uberhitzung von 110°, bei einem ab­
soluten Eintrittsdruek von 15 at und einem Kondensatorunterdruek 
von 71 em Q.-S. einen Dampfverbraueh von ungefahr 7,3 kg pro KW­
Stunde zugrunde legen. 

Den kurzlieh von der Firma Brown-Boveri (1909) veroffentliehten 
Dampfverbrauehskurven fur groBere Aggregate sind im Durehsehnitt 
die Werte der folgenden Tabelle an die Seite zu stellen. 

Dampfverbraueh pro KW-Stunde. 
KW. . . • . . . . . . 1000 2000 3000 4000 5000 
Kilogramm pro KW-Std.. 7,3 6,5 6,1 5,5 bis 5,9 5,4 

Bei Annahme des Dampfverbrauehes hat man die zu Gebote 
stehende ill erhitzung und das Kondensatorvakuum zu berueksieh­
tigen. Die folgenden Ergebnisse an einer 1500 KW-Anlage veran­
sehaulichen die Verbesserung des Dampfverbrauches infolge hoherer 
Unterdrueke: 
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Bei VergroBerung des Unterdrucks von: 
63,5 auf 66,0 em Qu.-S. verringert sich der Dampfverbrauch urn 4 v. H. 

66,0 " 68,5"" " "" " " 4,5 " 
68,5 " 71,0"" " "" " " 5,5 " 
71,0 " 73,5"" " "" " " 6-7 " 

Fur kleinere Aggregate von ungefahr 500 KW gel ten die folgen­
den Werte: 

Bei VergroBerung des Unterdrucks von: 
63,5 auf 66,0 em Qu.-S. verringert sich der Dampfverbrauch urn 3,5 v.H. 

66,0 " 68,5"" " "" " " 4,0 " 
68,5 " 71,0"" " "" " " 5,0 " 
71,0 " 73,5"" " "" " urn 5,5-6,0 " 

Der infolge zunehmender Dberhitzung abnehmende Dampfver­
brauch betragt ungefahr 1 v. H. fur je 5,5 ° C Dberhitzung, wird aber 
bei hoheren Dberhitzungen geringer. Dies gilt mit hinreichender 
Genauigkeit fur die bei Dberdruckturbinen gebrauchlichen Dber­
hitzungen von 80° bis 110°. Die Dberhitzung beeinfluBt den Dampf­
verbrauch in zweierlei Hinsicht: erstens infolge des groBeren Warme­
inhalts pro Kilogramm Dampf und zweitens infolge der geringeren 
Dampfreibung, als bei trocken gesattigtem Dampf. 

Der Dampfverbrauch hangt bis zu gewissem Grade von der 
Eintrittsspannung des Dampfes ab; so entspricht eine Verbesserung 
des Dampfverbrauches urn ungefahr 1 v. H. in den Grenzen von 10 
bis 13 at etwa einer Erh6hung der Dampfspannung urn 1,4 at. 

*6. Abschatzung des Dampfverbrauches aus dem 
thermodynamischen Wirkungsgrad. 

Die obigen Angaben sind geeignet, urn schnell verschiedene 
Ausfuhrungen von Turbinen miteinander vergleichen zu konnen, oder 
urn den Dampfverbrauch fur eine neu zu entwerfende Turbine, deren 
Type der Ausfuhrung nach bekannt ist, zu bestimmen. 

Handelt es sich urn Turbinen fUr elektrischen Antrieb, bei denen 
der Grad der Oberhitzung und die Eintrittsspannungen sehr ver­
schiedenartige sein konnen, so ist es wahrscheinlich zuverlassiger, 
den Dampfverbrauch aus einem angenommenen thermodynamischen 
Wirkungsgrad zu errechnen. GemaB den frliheren Erklarungen ist 
der thermodynamische Wirkungsgrad das Verhaltnis der aus dem 
Dampf erhaltenen nutzbaren Arbeit zu der theoretisch erreichbaren 
Arbeit des Kreisprozesses von Clausius-Rankine. 

In Tafel VIn ist die aus 1 kg Dampf theoretisch erreichbare 
Energie in Warmeeinheiten bei verschiedenen Anfangsdriicken, Ober­
hitzungen und Kondensatordrucken angegeben. 

Das Produkt aus dieser Warmeenergie und dem Dampfverhrauch 
pro Pferdestarke und Stunde ist umgekehrt proportional dem thermo­
dynamischen Wirkungsgrad. 

6* 
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Tabelle VIII. 

Theoretisch nutzbare Energie pro Kilogramm Dampf in WE. 

Dampfzustand 
beim Eintritt 

Eintritts­
spannung 

at abs. 

Kondensatorspannung in at abs. 

0,10 0,08 0,06 0,04 

Trocken gesattigt .. 14,0 179 I 185 
I 

191 202 
12,0 173 179 185 197 
10,0 167 

I 
173 

I 
180 191 

8,0 159 165 172 183 
-

25 0 Uberhitzung . . . 14,0 183 189 196 207 
12,0 178 184 191 202 
10,0 170 176 183 195 
8,0 162 168 175 187 

50 0 Uberhitzung . . . 14,0 189 205 212 I 224 
12,0 181 199 206 

[ 

218 
10,0 175 191 199 211 
8,0 166 182 189 201 

75 0 Uberhitzung . . . 14,0 192 199 206 

I 

218 
12,0 186 192 200 211 
10,0 180 187 194 206 
8,0 170 177 184 I 196 

100 0 Uberhitzung .. 14,0 199 

I 
205 

I 
213 

I 
224 

12,0 192 198 206 218 
10,0 185 

I 
192 

I 
199 I 211 

8,0 174 182 189 201 

Bezeichnet: 

H = .ALo das aus Tabelle VIII gefundene adiabatische Warmegefiille 
(theoretische Leistung von 1 kg Dampf in Warmeeinheiten), 

Go = Dampfverbrauch fUr die effektive Pferdekraft und Stunde, 
170 = thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die effektive 

Leistung, oder kurz = effektiver Wirkungsgrad, 
dann ist: 

oder: 

632,3 
l7o=a. .AL-

e 0 

*7. Thermodynamischer Wirkungsgrad der Landturbinen. 

Bei Turbinen fUr elektrischen Antrieb konnen wir den thermo­
dynamischen Wirkungsgrad auch auf die elektrische Leistung des 
Generators beziehen. Dieser wird niedriger sein, als der auf die 
Effektivleistung der Turbine fur sich bezogene, infolge der elek­
trischen und mechanischen Verluste im Generator. 
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Bezeichnet : 
G KW= Dampfverbrauch pro KW-Std., 
r; KW = thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die elektrische 

Leistung, 
H = ALo in Warmeeinheiten wie friiher (TabeUe VIII), 

dann ist der thermodynamische Wirkungsgrad: 
1,36·632,3 860 

r;KW= =----
GKw·ALo GKw·ALo 

oder der Dampfverbrauch pro KW-Std.: 
860 

G KW = ---A-L . 
r;KW· 0 

Die Werte fur 1] KW, wie sie auf Grund einer groBen Anzahl 
von Versuchen an modernen Turbogeneratoren erhalten wurden, sind 
aus folgender Tabelle ersichtlich: 

Tabelle IX. 
Thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die elektrische Leistung. 

Leistung in KW ., - --,--,~=;-----;--=-------c;;ry;; I theor. Warmeverbr. pro KW-Std. 
., KW - wirkl. Warmeverbr. pro KW·-Std. 

50 bis 100 
200 
300 

500 bis 750 
1000 
1500 

2000 und mehr 

0,39 bis 0,42 
0,44 " 0,49 
0,49 " 0,51 
0,50 " 0,55 
0,58 " 0,60 
0,55 " 0,60 
0,51 " 0,56 

Die obigen Zahlen beziehen sich auf die Dampfspannung am 
Absperrventil, nicht auf die in der ersten Schaufelreihe. Bei hoheren 
Belastnngen zeigen jedoch die Brown-Boveri-Kurven im Vergleich 
zu obigen Zahlen, daB diese Wirkungsgrade sich mit wachsender 
Belastung noch weiter verbessern. Wir konnen annehmen, daB bei 
sorgfaltig konstruierten Turbinenanlagen mit hohen Uberhitzungen 
(110°) der thermodynamische Wirkungsgrad von etwa 0,6 bei 1500 KW 
bis auf ungefahr 0,7 bei 6000 KW steigt. 

8. Schaufelformen. 

Die wichtigste Abmessung an der Schaufel ist ihr Austritts­
winkel a1 bzw. fJ2. Durch Verkleinerung dieses Winkels a1 der 
Leitschaufeln wird die Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus den­
selben vergroBert, wahrend bei den Laufschaufeln mit zunehmender 
Verkleinerung des Austrittswinkels fJ2 die im Dampf verbleibende Energie 
beim Austritt aus den Schaufelkanalen immer geringer wird. 

Wir sehen also, daB je kleiner diese Austrittswinkel werden, 
urn so groBer die yom Dampf in irgendeiner Stufe abgegebene Arbeit, 
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und so mit urn so geringer die erforderliche Stufenzahl wird. Wir 
wollen hier annehmen, daB die Dampf- und Schaufelgeschwindig­
keiten gegeben sind und die Dampfreibung keine wesentliche Rolle bei 
del' Energieumsetzung spielt. Hingegen sei daran erinnert, daB sehr 
kleine Winkel lange Schaufelkanale bedingen, und dadurch del' Rei­
bungswiderstand vergri:iBert wird. Auch werden durch Verminderung 
del' lichten Weite e des Schaufelkanals (Fig. 37) die Schaufeldicken f 
und f' gri:iBer im Verhaltnis zu e, was Dampfwirbelungen verursacht 
und einen Verlust an nutzbarer Energie zur Folge hat. 

Bei Dberdruckturbinen ist es gebrauchlich, diesen Austritts­
winkel ungefahr 20° zu machen und ihn fUr Lauf- und Leitschaufeln 
gleich zu halten. Del' Eintrittswinkel fJ1 (Fig. 30a) sollte nie kleiner 
gehalten werden, als fiir stoBfreien Gang erforderlich ist, da Bonst del' 
Dampf auf die Schaufelriicken aufprallen und betrachtliche Verluste 
infolge Wirbelung und Hemmung des Laufrades verursachen wiirde. 
Wiederum bedeutet die Verkleinerung dieses Winkels eine gri:iBere 
Lange des Schaufelkanals und erhi:ihte Reibung, so daB es fraglich 
wird, wie weit man den Eintrittswinkel demjenigen fUr stoBfreien 
Gang nahern soIl. 

Ein gewisser V orteil wird erreicht, indem man den Stri:imungs­
verlauf des Dampfes derart legt, daB die Schaufel mi:iglichst gerad­
gestreckt und parallel zum Austrittswinkel ausgebildet wird. Del' 
Winkel fJ2 (Fig. 30a) ist somit hinreichend bestimmt. 

Eine ideale Schaufel wiirde eine solche Form erhalten, daB die 
Dampfgeschwindigkeit in fortlaufender GesetzmaBigkeit yom Eintritt 
bis zum Austritt anwachsen muB. 

9. Schaufelbreite, Schaufelteilung und Schaufelgewicht. 
Die Beanspruchung del' Schaufel ist hauptsachlich auf zwei 

Ursa chen zuriickzufiihren, namlich die Fliehkraft und den Dampf­
druck. Die zulassigen Beanspruchungen sind sehr niedrige, und die 
Schaufelabmessungen werden bessel' auf Grund praktischer Erfahrung 
als theoretischer Berechnung gewahlt. Das Axialspiel muB hinreichend 
sein, urn allen mi:iglichen relativen Verschiebungen infolge Warme­
ausdehnung del' Trommel und des Gehauses Rechnung zu tragen. 
Die Teilung am Urn fang und somit die Starke del' Zwischenstucke 
soIl so groB sein als durch die Bedingung, daB del' gesamte Dampf 
richtig durch die Schaufeln hindurchgeleitet wi I'd , festgesetzt ist. 
Tabelle X enthalt einige Durchschnittswerte von Schiffsturbinen­
beschaufelungen. 

Soll mit Hilfe nebenstehender Tabelle die Schaufelzahl geschatzt 
werden, so ist del' auBere Trommeldurchmesser odeI' del' innere Ge­
hausedurchmesser in Rechnung zu setzen. 

Die angegebenen Schaufelzahlen gelten fiir normale Beschaufelung. 
Fur halb und ganz aufgedrehte Schaufeln vergri:iBert sich die axiale 
Teilung, und die Schaufelzahl sowie das Schaufelgewicht pro Meter 
Umfang werden kleiner als in nebenstehender Tabelle angegeben. 
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Tabelle X. 
Schaufelabmessungen. 

SChaufel-] I 
Schaufel-

Schaufelliinge 
Schaufelzahl gewicht in 

breite pro Meter U mfang Axialteilung 

I 

Kilogramm 

I pro Meter 
mm 

I 
mm Trommel I Gehiiuse mm Umfang 

6,4 

I 
6,4 bis 22,2 230 230 22 bis 28,5 I 0,06 

9,5 22,2 bis 127,0 200 1.54 32 bis 38 

I 

0,13 
12,7 I 63,5 bis 190,5 131 118 41,5 bis 47,5 0,27 
15,9 I 114,3 bis 279,5 102 90 44,5 bis 57 0,37 
19,1 152,5 bis 330,0 93 

I 
7,5 ,54 bis 70 0,52 

25,4 I 30.5,0 bis 457,0 73 61 76 bis 85,5 0,97 

Urn eine feste mechanische Verbindung der Schaufeln unterein­
ander zu schaffen, muss en sie in der Nahe der Schaufelenden, oder 
wenn notig noch an anderen Punkten ihrer Langserstreckung mittels 
durchgezogener und verloteter Drahte fest verbunden werden. Diese 
Versteifung hat natiirlich so zu geschehen, daB sie dem Dampfstrom 
den kleinstmoglichsten Widerstand bietet. 

Werden bei Schiffsturbinen die Schaufeln in einzelnen Segmenten 
eingesetzt, so muB der Urn fang in so viel Teile geteilt werden, als 
die Lange des einzelnen Segmentes von etwa 60 bis 90 cm erfordert. 

10. Veranderung des Austrittswinkels. 

Bei sehr niedrigen Spannungen erreicht das sekundlich durch 
die Schaufeln stromende Dampfvolumen einen sehr hohen Betrag. 
Urn nun die groBen Schaufel- ___ ~~~ ...... 
Hingen zu vermeiden, die notig r--a.--1 P-;1 ~ i 
sein wurden, urn ein proportio- ! ,., : i : , 
nales Anwachsen der Ringflache ~,_ ~,i- ~,;~ 
herbeizufuhren, hat man zu "auf- r,.; i ~ 

gedrehten Beschaufelungen" ge- Jr!' ,! if ~, d,~ ~ - I,: 
griffen. Durch Drehen der Schau- /1 ",~:.r: P2:r 1 
fel wird hier der Schaufelaustritts- flz! .; i 

ABC 
winkel vergroBert, wodurch der F' 36 19., . 
Austrittsquerschnitt des Dampfes A = normale Beschaufelung. 
vergroBert und die Dampfge- B = halb aufgedrehte Beschaufelung. 
schwindigkeit ohne VergroBerung C = ganz aufgedrehte Beschaufelung. 
der Schaufelhohen niedrig gehalten Die Schaufeln bei A und B be sit zen 
wird. Die Beschaufelung wird gew6hnlich dasselbe Profil, werden nur 

unter verschiedenen Winkeln zur Senk-
deshalb als "normale", als solche rechten gesetzt. 
mit "halb aufgedrehten" und (3 " (3 , (3 

2 > 2 > 2' 
"ganz aufgedrehten" Schaufeln 
bezeichnet (Fig. 36). Eine Veranderung der Schaufelwinkel wird auch 
haufig in den hoheren Druckstufen von Landturbinen ausgefiihrt. 
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Dies geschieht aus einem etwas anderen Grunde, aber in erster Linie 
mit Riicksicht auf die Expansion des Dampfes. In der ersten Ex­
pansionsstufe wird, falls die Schaufelwinkel konstant und gleich 20° 
sind, die Dampfgeschwindigkeit unter der Durchschnittsgeschwindig­
keit fUr die zugehorigen Schaufelreihen und iiber der in den spateren 
Stufen liegen. Dies hat seinen natiirlichen Grund in der fortwahren­
den VolumenvergroBerung des Dampfes. 

Ohne Veranderung der Schaufelhohen kann man eine gleich­
maBiger anwachsende Dampfgeschwindigkeit erhalten, indem man 
den Austrittswinkel in den erst en Reihen verkleinert, und ihn ent­
weder in jeder folgenden Stufe oder gruppenweise bis zu einem 
groBeren Betrage in den letzten Reihen anwachsen laBt. Spaterhin 
wird gezeigt werden, wie man den Auttrittswinkel fiir gleiche Arbeits­
leistung in jeder Stufe bestimmen kann. Betragt der Durchschnitts­
winkel 20°, so iiberschreitet seine Veranderung gewohnlich nicht die 
Grenzen von 17° und 23° innerhalb irgendeiner Expansionsstufe. 
Entsprechend dieser Anordnung mag der Austrittswinkel 17 ° in der 
ersten und 22 ° in der letzten Reihe jeder Expansionsstufe betragen. 
Die Bereqhnungen der Schaufelhohen und Stufenzahl konnen jedoch 
unter Annahme eines konstanten Winkels von 20 ° durchgefiihrt 
werden. 

11. Dampf- und Schaufelgeschwindigkeiten. 

Die Austrittsgeschwindigkeit des Dampfes aus den Leitschaufeln 
ist bei der Berechnung von groBter Wichtigkeit. Ware nur ein ein­
ziges Laufrad wie bei den Wasserturbinen vorhanden, so wiirden wir 
eine bestimmte Beziehung zwischen dieser Austrittsgeschwindigkeit 
und der Schaufelgeschwindigkeit haben, die uns den groBten Wirkungs­
grad liefert. In einer Dampfturbine wird dagegen die im Dampf 
beim Verlassen einer Stufe enthaltene kinetische Energie in der 
nachsten Stufe in mechanische Arbeit umgesetzt, anstatt unausgenutzt 
wegzugehen wie in der einstufigen Wasserturbine. 

Es bezeichne: 

cl = Austrittsgeschwindigkeit des Dampfes aus den Leit­
schaufeln in mjsk 

u = Schaufelgeschwindigkeit in mjsk 
C1 a = die parallel zur Turbinenachse gerichte Komponente 

der Dampfgeschwindigkeit in mjsk 
n = Umlaufzahl pro Min. 

D = mittlerer Rotordurchmesser in m (d. h. der bis zu 
halber Schaufelhohe gemessene Durchmesser). 

a l = Austrittswinkel der LeitschaufeI. 

Es gibt verschiedene ohne wei teres verstandliche Beziehungen, 
Wle z. B.: 

n·D·n 
u=-60' 



Bestimmung von C1 und u. - Wahl der Umfangsgeschwindigkeit u. 89 

woraus D berechnet werden kann, wenn n und u bekannt sind. Fiir 
den Austritt aus dem Leitrade gilt: 

C1 a = C1 • sin a1 

und da C1 a sich ganz allmahlich beim Durchgang des Dampfes durch 
eine Stufe andert, so folgt daraus, daB die Dampfgeschwindigkeit an 
irgendeiner Stelle beim Durchgang durch die Leitschaufel sich an­
nahernd umgekehrt proportional dem Kosinus des N eigungswinkels 
del' Stromungsrichtung gegen die Achse verandert. 

12. Bestimmung von C1 und u. 
Die Wahl passender Werte fiir c1 und u beruht hauptsachlich 

auf Erfahrung, abel' oft ist diesen Geschwindigkeiten durch den Um­
stand praktisch eine Grenze gesetzt, daB die Schaufeln in der ersten 
Expansionsstufe nicht zu kurz werden diirfen. Bei sehr lmrzen 
Schaufeln wird das radiale Spiel am Schaufelende zu groB im Ver­
haltnis zur Schaufelhohe, und es geht zu viel Dampf durch den Spalt 
verloren, ohne Arbeit auf den Laufer iibertragen zu haben. Ein Bei­
spiel hierfiir wird spateI' in diesem Abschnitt gegeben werden. 

Am vorteilhaftesten wahlt man zuerst die Schaufelgeschwindig­
keit u und bestimmt dann die Dampfgeschwindigkeit c1 derart, daB 
diese in einem geeigneten Verhaltnis zu u steht. 

Hierbei miissen wir bedenken, daB bei gegebener Drehzahl der 
Turbinendurchmesser in einfachem Verhaltnis zu u steht, und das 
Gewicht der Turbine sehr rasch mit wachsenden Durchmessern zu­
nimmt. Gleichzeitig erfordert ein niedriges u gewohnlich eine groBere 
Stufenzahl und damit eine langere Turbine. 

In ahnlicher Weise wird die Lange del' Turbine durch das Ver-

haltnis !!:. beeinfluBt. Fiir eine gegebene Umfangsgeschwindigkeit c1 . 

wird die in jeder Stufe umgesetzte Arbeit urn so groBer, je groBer c1 

wird. Daher ergibt eiu niedriger Wert von ~ eine kurze Turbine. 
c1 

Obgleich man durch einen groBeren Wert von!!:. zuweilen einen hoheren 
c1 

Wirkungsgrad erzielen kann, wird dennoch dieser Vorteil durch eine 
groBere Stufenzahl und somit langere Turbine wieder aufgehoben. 
Deshalb finden wir gewohnlich bei Schiffsturbinen niedrigere Werte 

von u als bei Landturbinen. 
c1 

13. Wahl der Umfangsgeschwindigkeit u. 
Bei Landturbinen variiert u von etwa 30 m/sk bei kleinen 

Turbinen und 38 mjsk bei Turbinen bis zu 2500 KW bis zu 42 m/sk 
fiir solche von 5000 KW. Diese Werte gelten fiir den Hochdruckteil 
del' Turbine. Bei Schiffsturbinen ist die Art des Schiffes hierfiir der 
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ausschlaggebende Faktor. Zum Anhalt diene Tabelle XI, die die 
einschlagigen W'erte fur u in den ersten Expansionstufen von Hoch­
und Niederdruckturbinen angibt. 

Tabelle XI. 
Schaufelgeschwindigkeiten. 

Art des Schiffes Wellenzahl Werte fiir u (m/sk) 
H.-D. IN.-D. 

Eilpostdampfer . . . . . 
Mittlere Postdampfer . . 
Kanaldampfer .. . . . 
Linienschiffe und Kreuzer 
Kleine Kreuzer . . . 
Torpedobootzerst6rer 
Torpedoboote . • . . . 

4 
3 oder 4 

3 
4 
4 
3 
3 

23,0 bis 24,5 
24,5 bis 27,5 
27,5 bis 32,0 
29,0 bis 30,5 
32,0 bis 35,0 
33,.5 bis 35,0 
33,5 bis 36,5 

14. Mittelwerte fiir U 

33,5 bis 38,0 
33,5 bis 39,5 
36,5 bis 46,0 
38,0 bis 41,0 
41,0 bis 49,0 
42,5 bis 47,0 
49,0 bis 64,0 

Wie schon erwahnt, wachst c1 von einem Minimalwert in der 
erst en Schaufelreihe zu einem Maximalwert in der letzten Schaufel­
reihe jeder Expansionsstufe an, was durch die Volumenzunahme des 

Dampfes bei abnehmender Spannung bedingt ist. Das Verhaltnis -~ 
('1 

wird infolgedessen von Stufe zu Stufe innerhalb jeder Expansions­
stufe abnehmen. 

Der Mittelwert fur'!!.. liegt fur Landturbinen zwischen 0,5 und 
c1 

0,6; bei Schiffsturbinen variiert er von etwa 0,30 bis 0,43 je nach 
Arb des Schiffes. Wie bereits erortert, gestattet ein niedriger Wert 

fur 1),_ eine geringe Stufenzahl und dadurch eine Ersparnis an Langen-
ci 

ausdehnung der Turbine. Der Wert !!.- = 0,30 wird deshalb bei 
S u 

Kriegsschiffturbinen verwendet, wahrend der andere Grenzwert­
c1 

= 0,43 bei Dberseepostdampfern gebrauchlich ist. 
Obige Zahlen konnen als Mittelwerte fur jede Expanstionsstufe 

gebraucht werden. Fur die erste Stufe der erst en Expansionsstufe 

von H.-D.-Schiffsturbinen variiert der Wert von 

und 0,51. 

u 
zwischen 0,35 

15. SchaufelHinge in der ersten Expansionsstufe. 

Unter Vernachlassigung der Materialdicke cler Schaufel betragt 
der Ringquerschnitt, durch den der Dampf stromt, senkrecht zur 
Richtung der Geschwindigkeit CIa gemessen: 

n· D·l in Quadratmetern, 



wenn 

Verengungszahl. 

D = mittlerer Rotordurchmesser in Metern, 
1 = Schaufelhohe in Metern 

bedeutet. 
Das sekundlich hindurchgehende Dampfvolumen betragt: 

;n·D·l,cla cbm. 
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Die Ringflache beim Austritt des Dampfes aus den Schaufeln 
ist kleiner und gleich der Summe' einer Anzahl FIachen von der 
Hohe lund der Breite a d in Fig. 3J.t Wiederum unter Vernach­
lassigung der Materialstarke der Schdufeln erhalten wir: 

ad = db· sin (32 
und da (32 = al' mithin die Ringflache beim Austritt des Dampfes 
aus den Schaufeln: 

;n·D.l.sinal .... 
und das sekundlich ausstromende Dampfvolumen: 

;n. D ·l· cl ' sin al' 
worin naturlich cIa = cI sin a l ist. 

Bedeutet: 

• . (1) 

G = das sekundlich in die Turbine eintretende Dampfgewicht 
in Kilogramm, 

v = spezifisches Volumen des Dampfes in cbm/kg, 
so erhalten wir das sekundliche Gesamtvolumen des Dampfes: 

=G·v cbm 
und mithin die Gleichung: 

;n.D·l·cl·sinal =G·v ....... (2) 

G wird aus der Normalleistung und entsprechend der Ver­
wendungsart der Turbine bestimmt. Es ist gleich dem angenommenen 
Dampfverbrauch in kg/PS und Std. multipliziert mit der Normal­
leistung in PS und dividiert durch 3600. 

Das spezifische Dampfvolumen ist bekannt, wenn Dampfspannung 
und spezifische Dampfmenge gegeben sind. 1st der Dampf beim 
Eintritt in die Turbine trocken gesattigt und nicht uberhitzt, so ist 
das fur die· erste Stufe gultige den DampftabeUen zu entnehmen. 
In dies em Falle ist in obiger Gleichung nur '\ unbekannt, das also 
unmittelbar gefunden werden kann. 

G·v 
l = D . in m . • . . . . . (3) 

;n. . Cl ' SIn a l 

In dieser Gleichung mu13 fUr cI der fur die erste Stufe der 
ersten Expansionsstufe geltende Wert eingesetzt werden und nicht 
der etwas hohere Mittelwert. 

16. VerengungszahI. 
1m vorigen Abschnitte haben wir die Materialdicke der Schaufeln 

und das durch den radialen SpaIt hindurchgehende Dampfvolumen 
vernachlassigt. Die Materialdicke der Schaufel verringert den Durch-
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gangsquerschnitt und somit das sekundlich hindurchgehende Dampf­
volumen, wahrend der radiale Spalt diese Dampfmenge vergroBert. 
Beide Vernachlassigungen heben einander bis zu gewissem Grade auf. 

Betrachten wir beide einzeln fUr sich, so konnen wir statt 
Gleichung (1) des vorigen Abschnittes schreiben: 

n . D ·l. _e_ . sin a 
e+f 1> 

worin e und f die in Fig. 37 angegebenen Abmessungen bedeuten. 
Hiermit ware der Materialstarke der Schaufeln Rechnung getragen, 

aber die Beriicksichtigung der Spaltdampfmenge 
bietet groBere Schwierigkeit. 

Selbst wenn wir mit hinreichender Genauig­
keit die GroBe des Spaltes im Betriebszustande 
der Turbine kennen, so konnen wir auf die 

Fig. 87. Dampfaus- Dampfgeschwindigkeit im Spalt nur angenahert 
tritt8queracbnitt. schlieBen. Infolgedessen ist es fUr praktische 

Zwecke gebrauchlich, sich dem wahren Zustande 
durch Einfiihrung einer Konstanten zu nahern, die als "Verengungs­
zahl" oder "Ringflachenfaktor" bekannt ist. Diese Zahl stellt das Ver­
haltnis des wirklichen Dampfstromungsquerschnittes beim Austritt 
aus den Schaufeln zur Ringflache zwischen Trommel und Gehausewan­
dung dar. Sie enthalt sowohl den Faktor sin al als auch den EinfluB 
des Spaltdampfes und der Materialdicke der Schaufel. Der Wert der 

Verengungszahl betragt fUr normale Beschaufelungen ~ und weicht 

nur wenig von dem Werte des sinal bei a l = 20° ab. Gleichung 3 
erhalt dann die Form: 

3·G·v 
l= - --­

n·D·cl • 

oder wenn l in mm und D in m eingesetzt wird: 

. . . . . (4) 

l=955 D
G .v •.••.•... (5) 

. ci 

17. Beispiele. 

1. Fiir die "Mauretania" und "Lusitania" betragt die effektive 
Gesamtleistung der Turbinenanlage 68000 PS bei 190 Umdrehungen 
pro Minute und einem Dampfverbrauch von 5,6 kg pro PS und 
Stunde. 

Ferner ist gegeben: 

Mittlerer Durchmesser der 1.H.-D.-Expansionsstufe 
(bis zur Schaufelmitte). . . . . . . . . = 2510 mm 

Schaufelhohe in der 1. H.-D.-Expansionsstufe. . = 70 mm 
Dampfdruck beim Eintritt in die H.-D.-Turbine = 11,6 at abs. 
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U 
Man bestimme das VerhaJtnis - unter Zugrundelegung einer 

Verengungszahl t = 1/ s' C1 

Ausrechnung: 
n·D·n n· 2,51.190 

u=60= 60 25,Om!sk. 

Ringflache der 1. Expansionsstufe =n·D·l= n· 2,51· 0,07 =0,553 qm. 
Auttrittsflache der 1. Expansionsstufe=l/sn.D.l =0,184 " 

Das sekundliche Dampfvolumen fUr die erste Schaufelreihe be­
tragt: 

G.v= V= 5,6·68000·0,173 
2·3600 

9,15 cbm. 

Dieses Volumen tritt sekundlich in j ede der beiden H.-D.-
Turbinen ein. 

und somit 

9,15 j 
c1 = 0,184 = 49,7 m sk 

u 25,0 
c

1 
= 49,7 = 0,505. 

2. Ein Torpedobootszerstorer von 15000 PS effektiver Maschinen­
leistung bei 750 Umdrehungen pro Min. besitzt eine H.-D.- und 
zwei N.-D.-Turbinen. Die Spannung beim Eintritt in die H.-D.­
Turbine betragt 14,8 at abs. und der angenommene Dampfverbrauch 
6,4 kg pro PSe und Stunde. 

Fiir die erste Reihe der H.-D.-Turbine sei angenommen: 
u 

U= 35 mjsk und -=0,37. 
c1 

Der Durchmesser der H.-D.-Trommel und die Schaufelhohe in 
der ersten Expansionsstufe sind zu berechnen. 

Aus u und n finden wir den mittleren Durchmesser der erst en 
Expansionsstufe zu: 

D= 60~= 60.3~=0,9 m. 
n·n n· 750 

Aus u und dem Verhaltnis ~: 
c1 

c1 = 95 mjsk. 

Das erforderliche Dampfvolumen in der ersten Schaufelreihe be­
tragt: 

v = 6,4 .1500·0,138 = 3 68 cbmjsk 
3600 ' 

und folglich die entsprechende Ringflache = ~~8 - = 0,114 qm, ° 95·sma1 

was einer Schaufelhohe von D,114 '" 0,040 m = 40 mm entspricht. 
·n 
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3. Angenommen fiir die erste Expansionsstufe der 2. Aufgabe 
stehe ein Warmegefalle von 17,0 WE/kg zur VerfUgung. Man er-

mittIe den Wert von '!!'..- fur die letzte Reihe dieser Expansionsstufe. 
c1 

[Losung: Spezifisches Volumen des Dampfesetwa 0,195 cbm; '!!'..-'" 0,264.] 
c1 

4. Es ist die angenaherte Leistung der Turbinen eines Linien­
Ilchiffes der "Dreadnought"-Type aus folgenden Angaben zu berechnen: 
Dampfverbrauch pro PSe und Stunde . . . . . = 6,1 kg, 
Dampfspannung beim Eintritt in die H.-D.-Turbine = 10,5 at Uberdruck, 
Umdrehungen pro Min. . ......... =330. 

u = 30 m/sk; -~ = 0,36 in der ersten Reihe; 
c1 

Schaufelhohe in der erst en Expansionsstufe = 25 mm. 

18. Aufteilung der Leistung auf die einzelnen Teile der Turbine. 

Ehe wir Gleichung 5 zwecks Bestimmung der Schaufellangen 
in den verschiedenen Expansionsstufen der Turbine gebrauchen 
konnen, miissen wir das gesamte Warmegefalle in die einzelnen 
Expansionsstufen einteilen und das in jedem FaIle notige Dampf­
volumen berechnen. Am besten teilt man zuerst das Entropiedia­
gramm in den H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Teil der Turbine. 

Bei Landturbinen besteht kein Grund fur eine gleichmaBige 
Leistungsverteilung auf die einzelnen Turbinenteile. Ohne den 
Wirkungsgrad in thermischer Hinsicht nachteilig zu beeinfiussen, 
kann das Diagramm fast willkurlich geteilt werden. Der aUeinige 
Grund fUr eine solche Teilung in einzelne Abstufungen mit wachs en­
den Durchmessern liegt darin, daB wir unter Vermeidung zu groBer 
Schaufellangen c1 vergroBern und deshalb hinsichtlich des Wirkungs­
grades auch u proportional zunehmen lassen mussen, was wir durch 
entsprechende VergroBerung des Durchmessers erreichen. Mit wachsen­
dem Durchmesser entsteht bei ein und derselben Schaufelhohe eine 
groBere Ringfiache, was naturlich nUl' vorteilhaft ist. Del' Durch­
messer der Trommel muB also in den einzelnen Turbinenteilen ver­
groBert werden, da bei gleichbleibendem Durchmesser die Schaufeln 
zu lang werden miiBten. 

Bei den Turbinen der Firma C. A. Parsons and Co. wird die 
Leistung gewohnlich derart verteiIt, daB je 1/4 auf H.-D.- und M.-D.­
Teil und die restlichen 2/4 auf den N.-D.-Teil kommen. Eine andere 
fUr Landturbinen iibliche Methode besteht in einer gleichmaBigen 
Verteilung del' Leistung auf aIle drei Turbinenteile. 

Damit die Turbinen bei gewisser Uberlastung wirtschaftlich 
arbeiten, muB die Stufenzahl in del' ersten odeI' zweiten Expansions­
stufe odeI' im gesamten H.-D.-Teil derart gewahlt werden, daB die 
Turbine del' geforderten Uberlastung angepaBt ist. 
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Die Frage, ob drei oder vier Hauptdurchmesser oder Tur­
binenteile am Platze sind, bedarf gewisser Erwagungen. Wir 
wollen diese hier hinsichtlich des Verhaltnisses von Schaufelhohe 
zu Trommeldurchmesser kurz behandeln. Es hat sich heraus­
gestellt, daB die Entfernung der Schaufelenden voneinander groBer 
wird, als einem zufriedenstellenden Arbeiten der Turbine dienlich 
ist, wenn die Schaufellange groBer als etwa 1/4 des Trommeldurch­
messers wird. 

Bei allen Turbinen mit hohen Umdrehungszahlen und kleinen 
Rotordurchmessern erreicht die Schaufellange sehr bald diese Grenze. 
In dieser Hinsicht wirken ebenfalls hohe Kondensatorunterdrucke. 
Urn die Anwendung vergroBerter Schaufelaustrittswinkel (aufgedrehte 
Beschaufelung) nicht zu weit zu treiben, miissen die Durchmesser 
vergroBert werden; und deshalb erscheint es in gewissen Fallen rat­
sarner, dies durch Hinzufugen eines vierten Turbinenteiles zu be­
wirken, als den Durchmesser des dritten we iter zu vergroBern. 

19. Zweizylinder-Landturbinen. 

In groBen Elektrizitatswerken haben getrennte Hoch- und Nieder­
druckturbinen Eingang gefunden. Der Vorteil dieser Teilung der 
Turbinen besteht in zweifacher Hinsicht: Erstens wird infolge der 
verkleinerten Turbinenlange der Laufer steifer und zweitens werden 
die hohen Temperaturen auf den H.-D.-Zylinder beschrankt. 

Die durch die hohen Temperaturen verursachten Materialaus­
dehnungen und Spannungen sind somit auf einen Teil der Turbine 
beschrankt worden. Selbstverstandlich wird dann bei derselben Ein­
trittstemperatur des Dampfes das Ausdehnungsspiel bei der Zwei­
zylinderanordnung etwas verkleinert. Umgekehrt kann bei einer 
derartigen Turbine eine hohere Eintrittsspannung angewendet werden, 
als wenn die gesamte Arbeit in einer Turbine geleistet wird, und 
gleichzeitig ist jede einzelne Turbine in bezug auf ihre Festigkeit 
unvergleichlich viel starrer. 

Es sei erwahnt, daB die Anwendung von Zweizylinderturbinen 
bis zu hohem Grade von der Hohe der Eintrittstemperatur des 
Dampfes abhangt. Fur die Herstellungskosten dagegen wird der 
groBere Materialaufwand zu einem bedeutenden Faktor. Die Mehr­
kosten der Zweizylinderturbine erscheinen nicht mehr gerechtfertigt 
fur Anlagen unter 2000 KW. Andererseits haben Turbinen von 4000 
bis 5000 KW und dariiber selten ungeteilte Gehausehalften aus Trans­
portrucksichten. Zweizylinderturbinen zeigen eine bemerkenswerte 
Verbesserung des Dampfverbrauches gegeniiber Einzylinderturbinen 
derselben Leistung. Dies ist mehr auf die hoheren Driicke und 
Dberhitzungen, als auf irgendeine bemerkenswerte Verbesserung des 
thermodynamischen Wirkungsgrades zuruckzufuhren. 

Die Teilung geschieht mitunter derart, daB man beiden Turbinen 
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die gleiche oder nahezu dieselbe Leistung zuteilt. Der lei ten de Ge­
danke dabei ist, die hohen Temperaturen auf eine Turbine zu be­
schranken, und dies wird in ausreichender Weise dadurch bewerk­
stelligt, daB man ein Drittel des Warmegefalles in der H.-D.- und 
die restlichen zwei Drittel in der N.-D.-Turbine ausnutzt. 

20. Leistungsverteilung bei Schiffsturbinen. 

Bei Schiffsturbinen ist die Leistungsverteilung auf die einzelnen 
Schraubenwellen von hauptsachlichster Bedeutung. Zum Antrieb 
eines Vierwellenschiffes finden gewohnlich zwei H.-D.- und zwei N.-D.­
Turbinen Verwendung. Bei symmetrischer Anordnung zur Langs­
achse des Schiffes werden jede der beiden H.-D.- und N.-D.-Turbinen 
moglichst gleich stark ausgefiihrt, so daB wir gleiche und symme­
trische Antriebskrafte auf beiden Seiten des Schiffes erhalten. Die 
groBte Schwierigkeit bereitet die Anordnung der Antriebsturbinen 
bei Torpedobooten und anderen kleinen Fahrzeugen. 

Bei der hier liblichen Dreiwellenanordnung treibt die N.-D.­
Turbine gewohnlich die mittlere Welle, eine M.-D.- und H.-D.-Tur­
bine je eine der auBeren Wellen an. In diesem FaIle mlissen die 
Antriebskrafte der beiden auBeren Wellen sehr sorgfaltig gegenein­
ander ausgeglichen werden, da sonst das Schiff nur durch Drehen 
des Ruders geradeaus fahren wlirde, was unter anderem eine erheb­
liche Geschwindigkeitsverminderung des Schiffes zur Folge hatte. In 
dies em FaIle gibt es auBer der Anwendung verschiedener Beschau­
felungen der Turbinen oder der direkten Zuflihrung von Frischdampf 
in die M.-D.-Turbine kein Mittel, durch das man gleiche Antriebs­
krafte auf beiden Seiten des Schiffes erreichen konnte. 1st der 
Unterschied ein geringerer, so kann in der Regel dadurch Abhilfe 
geschaffen werden, daB man eine der beiden Turbinengehause offnet 
und durch geringes Verdrehen der Schaufeln mit Hilfe einer Zange 
die Schaufelwinkel entsprechend verandert. Am besten tut man 
dies bei der M.-D.-Turbine. Verkleinert man den Austrittswinkel 
(a1fJ2) der Schaufel, so wird die M.-D.-Turbine mehr Arbeit und die 
H.-D.-Turbine weniger Arbeit leisten; vergroBert man dagegen diesen 
Winkel, so wird das Entgegengesetzte erreicht werden. In jedem 
FaIle wird dazu nur notwendig sein, die Schaufelwinkel lediglich 
der letzten oder der beiden letzten Stufen der Turbine abzuandern. 

Es sei hier erwahnt, daB man bei Schiffen mit getrennten Back­
bord- und Steuerbordkondensatoren diesen Ausgleich der Antriebs­
leistungen auch durch entsprechend verschiedene Unterdrlicke im 
Kondensator erreichen kann. Bei Schiffsturbinen, die mit Zuflihrung 
von Hilfsmaschinendampf arbeiten, gibt es dagegen eine bessere 
Methode zur Erreichung gleicher Leistung auf der Backbord- und 
Steuerbordseite. Diese besteht in der Moglichkeit, die Verteilung 
des Hilfsmaschinenabdampfes auf die beiden Seiten regulieren zu 
konnen. Drosselt man den Hilfsmaschinenabdampf auf einer Schiffs-
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seite, dann tritt mehr Dampf in die Turbine der anderen Seite ein, 
wodurch ein Leistungsausgleich beider Seiten mit hinreichender Ge­
nauigkeit bewerksteIligt werden kann. Flir ein Dreiwcllenschiff mit 
H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Turbinen mag die Leistung auf aIle drei 
Wellen gleich verteilt werden oder, was ofters gemacht wird, die 
mittlere Welle gr6Bere Leistung als die beiden anderen Wellen er­
halten. Flir ein Dreiwellenschiff mit einer H.-D.-Turbine wird die 
Gesamtleistung gew6hnlich gleichmaBig auf aIle drei Wellen verteilt. 

*21. EinfluB der verschiedenen Wirkungsgrade bei zwei Turbinen. 

Bei Hoch- und Niederdruckturbinen gleicher Leistung und glei­
chern thermodynamischen Wirkungsgrad wlirde das Entropiediagramm 
in zwei flachengleiche Teile geteilt werden. In 
der Regel besitzt die H.-D.-Turbine einen niedri­
geren thermodynamischen Wirkungsgrad als die 
N.-D.-Turbine, was bei der Teilung des Warme­
gefaIles Berlicksichtigung finden muB. 

Mit Bezug auf Fig. 38 ist der thermodyna­
mische Wirkungsgrad flir die H.-D.-Turbine: 

Effektive Leistung der H.-D.-Turbine in WE 
'fJ1 = Flache abeT 
und derjenige der N.-D.-Turbine: 

'fJ = ~!i~kti."'~L~istung der N.-D.-Turbine in WE. 0'----------= 
2 Flache gafe 8 

Bei gleicher Leistung beider Turbinen er­
halten wir: 

Fig. 38. Verteilung 
des Warmegefalles auf 

zwei Turbinen. 

abef + gafe ist aber gleich der Gesamtflache des Entropiedia­
gramms, die wir mit F bezeichnen wollen. 

abef+gafe=F. 
Setzen wir hierin flir gafe den Wert aus Gleichung 1 ein, so 

erhalten wir: 
abef=~-·F . 

lh +1'12 
• (2) 

und entsprechend: 
gafe=-.!b-.F, 

1]1 +1]2 

d. h. wir mlissen das der gr6Beren Flache entsprechende gr6Bere 

Warmegefalle - +1]2 .F der H.-D.-Turbine zuteilen. 
1]1 1]2 

*22. Leistungsaufteilung unter drei Turbinen. 

Zwecks Berechnung von Hoch-, Mittel- und Niederdruckturbinen 
mit den entsprechenden Wirkungsgraden 1J1' 1J2 und 1J3 und der Ge-

Morrow·Risker. Darnpfturbinen. 7 
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samtdiagrammfUiche F wird gemiiB del' Rechnungsweise im letzten 
Abschnitt: 

FHiche des H.-D.-Diagramms = ____ t}2 . '178_____ . F, 
'YJ1 '172 + 'fJ2 '173 + 'fJ3 'YJl 

Flache des M.-D.- " 
__ .. __ 'fJ3·'I71 .F 

'fJ1 172 + '172 '173 + 'fJ3 1h ' 

Flache des N.-D.- " 
.111 ''fJ2 .F' 

'fJ1 'fJ2 + 'fJ2 'fJ3 + '173 'fJ1 ' 

Gewohnlich wird das H.-D.-Diagramm am groBten und das 
N.-D.-Diagramm am kleinsten sein. Bei Verwendung von einer 
H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen kommt auf jedes Kilogramm Dampf­
gewicht in del' H.-D.-Turbine je ein 1/2 kg Dampfgewicht in den 
beiden anderen Turbinen. Wiirden die thermodynamischen Wirkungs­
grade aIler drei Turbinen einander gleich sein und die Dampfver­
luste vernachlassigt werden, so ware das Diagramm derart aufzuteilen, 
daB auf die H.-D.-Turbine ein Drittel del' Gesamtflache entfiele. 
Dann wiirde sich das doppelte Warmegefalle pro Kilogramm Dampf 
ergeben, abel' nul' dasselbe Dampfgewicht del' H.-D.-Turbine durch 
jede N.-D.-Turbine hindurchgehen. Die Antriebsleistungen jeder der 
drei Wellen wiirden somit einander gleich sein. 

Waren die Wirkungsgrade in diesem FaIle 'fJ1 und 172' so hatte 
die Teilung des Diagramms so zu geschehen, daB die H.-D.-Flache 

. .'I7<J.. _ del' Gesamtflache betragen wiirde. 
1h + 2'fJl 

23. Anzahl der Expansionsstufen. 

1st das WarmegefaIle auf die einzelnen Turbinen verteilt worden, 
so haben wir jetzt zu ermitteln, in wieviel Expansionsstufen mit 
konstanter Schaufelhohe wir jede Turbine einteilen. 

Da del' Dampf sein Volumen fortwahrend ganz allmahlich ver­
groBert und die theoretisch beste Schaufelanordnung durch ebenfaIls 
ganz aIlmahlich zunehmende Schaufelhohen erreicht wird, so konnen 
wir ohne weiteres behaupten, daB je haufiger die Schaufelhohen ver­
groBert werden, eine um so bessere Ausnutzung in thermischer Hin­
sicht erreicht werden wird. J e groBer also die Zahl del' Expansions­
stufen gewahlt wird, urn so hoher wird wahrscheinlich del' thermo­
dynamische Wirkungsgrad werden. 

Eine groBe Anzahl von Expansionsstufen bedeutet abel' einen 
erhohten Aufwand an Gestehungskosten und deshalb muB zwischen 
diesen beiden Faktoren ein KompromiB geschlossen werden. 

Bei Landturbinen besitzt gewohnlich jeder Turbinenteil wenig­
stens zwei Expansionsstufen. Die praktischen Ausfiihrungen unter­
scheiden sich in diesel' Beziehung sehr voneinander; zuweilen finden 
wir z. B. sieben verschiedene Schaufelhohen auf dem H.-D.-Teil del' 
Trommel. Bei ganz einfacher Konstruktion mogen drei Expansions-



Anzahl der Expansionsstufen. 99 

stufen im H.-D.-Teil, drei im M.-D.-Teil und drei bis fiinf im N.-D.­
Teil angeordnet werden. 

Bei Schiffsturbinen, bestehend aus einer H.-D.- und zwei N.-D.­
Turbinen, £lnden wir gewohnlich vier Expansionsstufen in der H.-D.­
Turbine und deren acht in den N.-D.-Turbinen; die letzten drei 
Expansionsstufen der N.-D.-Turbinen besitzen dagegen gleiche Schaufel­
hohen, aber verschiedene Schaufelwinkel. 

In der letzten Stufe sind die Schaufeln ganz aufgedreht und in 
der vorletzten halb aufgedreht. Bei einer H.-D.- und einer N.-D.­
Turbine von gleicher Leistung besteht erstere aus sieben, letztere 
aus fiinf Expanssionstufen, und wiederum besitzen die beiden letzten 
Stufen der N.-D.-Turbine veranderte Schaufelwinkel. Fiir irgend 
einen dieser angefiihrten Fane kann keine Regel fiir die Anzahl der 
Expansionsstufen aufgesteIlt werden, da diese fast willkiirlich ge­
troffen wird. Bei groBer Anzahl der Schaufelreihen, wie wir sie bei 
niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten erhalten, konnen wir die Schaufel­
langen mehrfach vergroBern. Die groBte Expansionsstufenzahl, die 
im Fane einer H.-D.- und einer N.-D.-Turbine von gleicher Leistung 
ausgefiihrt wurde, betragt acht fUr jede Turbine. 

24. Teilung in Expansionsstufen. 

Nachdem die gesamte verfiigbare Energie in die verschiedenen 
Turbinenteile aufgeteilt, und fiir jeden Teil die Anzahl der Expan­
sionsstufen festgelegt wurde, miissen wir die in jeder Expansions­
stufe zu leistende Arbeit berechnen. Unter den vielen verschieden­
artigen Methoden fUr die Festlegung der Grenzen jeder Expansions­
stufe verdienen zwei besondere Beachtung. Bei der ersten wird 
jeder Expansionsstufe die gleiche Leistung oder richtiger dasselbe 
Warmegefalle zugewiesen. Dies ist die am meisten zu empfehlende 
Methode, mit Hil£e derer wir das Entropiediagramm nur in die 
notige Anzahl flachengleicher Streifen zu zerlegen haben. J eder 
einzelne Streifen stellt dann das Diagramm fiir eine Expansions-
stufe dar. 

Die andere Methode ist, wie wir sehen werden, leichter anzu­
wenden, aber wissenschaftlicher und ergibt wahrscheinlich einen etwas 
besseren thermodynamischen Wirkungsgrad. Sie besteht darin, daB 
wir die Geschwindigkeitszunahme innerhalb jeder Expansionsstufe 
gleich groB machen. Wir suchen am Anfang jeder Expansionsstufe 
dieselbe Geschwindigkeit zu erreichen; dann wiirden bei gleicher Ge­
schwindigkeitszunahme die Geschwindigkeiten in der letzten Reihe 
jeder Expansionsstufe ebenfalls dieselben sein. 

1st c1 die Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus dem ersten 
Leitrade in irgend einer Expansionsstufe und c2 " diejenige beim Ver­
lassen der letzten Reihe der Expansionsstufe, so konnen wir schreiben 
c2 n = e . C1 , worin /3 fiir aIle Expansionsstufen denselben Wert be­
sitzen wiirde. 

7* 
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1st in irgend einer Expansionsstufe die Schaufelhohe konstant, 
so wird die Dampfgeschwindigkeit proportional dem Dampfvolumen 

und ~ das Expansionsverh1iJtnis des Dampfes sein. Hiernach muD 
cl 

das Expansionsverhaltnis (d. h. das Endvolumen dividiert durch das 
Anfangsvolumen) fUr jede Expansionsstufe desjenigen Turbinenteiles, 
mit dem wir es gerade zu tun haben, dasselbe sein. Die Methode, 
das Entropiediagramm auf diese Weise aufzuteilen, ist in Kap. IV 
Abschnitt 19 ausfUhrlich beschrieben worden. 

25. SchaufelHingen. 
Die Schaufelhohe odeI' SchaufeIlange wird bestimmt auf Grund 

des Umstandes, daD fiir konstante Geschwindigkeiten derStromungs­
querschnitt des Dampfes proportional seinem Volumen sein muD, 
d. h. natiirlich proportional dem spezifischen V olumen des Dampfes 
fUr den betreffenden mehr odeI' weniger nassen Zustand. 

Innerhalb irgend einer Expansionsstufe ist cl veranderlich; jedoch 
wollen wir hier einen Mittelwert dafiir annehmen, del' konstant fiir 
aIle Expansionsstufen innerhalb eines Turbinenteils sein moge. Haben 
wir diesen Mittelwert zu clm m/sk ermittelt, so ergeben sich die 
Schaufelhohen ohne weiteres aus den Formeln 3 und 4 des Ab-

3·G·v 
schnittes 15 und 16. Setzen wir z. B. in die Gleichung h=-D-

n· ,c1 

fiir cl diesen Mittelwert clm ein, so mussen wir auch den fiir jede 
Expansionsstufe giiltigen Mittelwert von v einsetzen. Diesel' Mittel­
wert fur das spez. V olumen kann beispielsweise einem Diagramm 
wie Fig. 33 entnommen werden. 

26. Anzahl der Stufen. 
Die· Berechnung del' Turbine ist in del' Hauptsache erledigt, 

sobald wir die fur jede Expansionsstufe erforderliche Stufenzahl er­
mittelt haben. Diese ergibt sich aus del' folgenden Gleichung: 

St f hI Gesamtwarmegefalle pro Expansionsstufe 
u enza = ---.------------"--~'----­

Mlttleres Warmegefalle pro Stufe 
und hier ist es hinreichend genau genug, die Geschwindigkeiten in 
del' mittelsten Stufe del' betreffenden Expansionsstufe als Mittelwerte 
einzusetzen. Bezeichnet: 

c1 = Geschwindigkeit beim Austritt aus den Leitschaufeln 
Co = Geschwindigkeit beim Eintritt in die Leitschaufeln, 

2 2 

dann ist c1 ~ die Zunahme an kinetischer Energie des Dampfes 
2g 

beim Durchgang durch die Leitschaufeln. 
Sind die Lauf- und Leitschaufeln ganz gleich ausgebildet, und 

haben beide die gleichen SchaufelwinkeI, so werden cl und Co gIeich 



Anzahl der Stufen. 101 

den Relativgeschwindigkeiten beim Austritt bezw. Eintritt in das 
Laufrad sein; also ci = w2 und Co = WI • 

In Wirklichkeit wird hier ein geringer Volumenzuwachs des 
Dampfes stattfinden, und ci sowie Co werden eigentlich hohere Werte 
als w2 bzw. WI in den Leitradern annehmen. Da wir aber Mittel­
werle betrachten, kann dieser Unterschied vernachlassigt werden. 
Die kinetische Energie wird somit im Laufrade wiederum vermehrl 
urn den Betrag: 

2 2 
,/»2 - UJI 

2g 

Die innerhalb einer Stufe in kinetische Energie umgesetzte gesamte 
Warmeenergie ist folglich: 

C1 2 - wt 2 
in mkg 

g 

oder 
c 2_W 2 

AJ·· __ L in WE. 
g 

In diese Gleichung ist noch ein Faktor fur den Wirkungsgrad 
der Energieumsetzung einzufUhren. Werden von jeder Warmeein­
heit nur 'YJ WE in kinetische Energie umgesetzt, so erhalten wir 
die Gleichung: 

oder 

•... CI 2 - W I 2 
'YJ . Warmegefalle pro Stufe = A -~-... 

g 

Warmegefalle pr~ Stufe = A C1 2 
- W I 2 

. 
'YJ.g 

1st z die Stufenzahl innerhalb einer Expansionsstufe, ci und WI 

die mittleren Geschwindigkeiten und h das Warmegefalle fur diese 
Expansionsstufe in WE (aus dem betreffenden Flachenstreifen des 
Entropiediagramms ermittelt), so ist: 

'YJ·g·h 
Z=A(2 2)·' . CI --WI 

N aturlich wahlen wir fiir z den nachstliegenden ganzzahligen 
Wert; ist dieser Wert kleiner als der berechnete, so iibertragen wir 
die iiberschiissige Energie auf die nachste Expansionsstufe; ist er 
groBer, so mussen wir diesen iiberschiissigen Betrag von der folgen­
den Expansionsstufe abziehen. Man ziehe dann eine neue Linie im 
Diagramm entsprechend dieser endgiiltig festgesetzten Grenze fUr 
die betreffende Expansionsstufe. 

Obiger Vorgang muBte fiir aIle Expansionsstufen wiederholt 
werden. Raben wir jedoch dieselben mittleren Geschwindigkeiten 
fiir eine Reihe von Expansionsstufen, so. wird einunddieselbe Rech­
nung fUr alle diese Stufen giiltig sein, und wir haben die Teilung 
des Warmegefii.Hes lediglich so vorzunehmen, daB wir ganzzahlige 
Werte fiir die Stufenzahlen erhalten. 
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27. Formeln fUr schnelle und angenaherte Berechnung. 

Bei Schiffsturbinen wird oft eine angenaherte Berechnung im 
voraus durchgefiihrt, ohne auf irgendwelche Einzelheiten einzugehen 
und bevor die giinstigsten Bedingungen endgiiltig ermittelt wurden. 
Zu diesem Zwecke ist es wichtig, daB man die Hauptabmessungen 
del' Turbine mit einiger Annaherung moglichst Rchnell und ohne 
groBe Miihe ermitteln kann. Um dies zu erreichen, geben wir f01-
gende Formeln an, die auf die vorhergehenden Abschnitte dieses 
Kapitels aufgebaut sind und verschiedene Konstanten enthalten, die 
durch Nachrechnung ausgefiihrter Turbinen gefunden wurden. 

Es kann nicht genug betont werden, daB diese Formeln keines­
wegs zu endgiiltigen odeI' ration ellen Abmessungen, wie sie fiir die 
Konstruktion vorliegen miissen, fiihren. Sie sollen uns lediglich die 
angenaherten Hauptabmessungen einer Schiffsturbinenanlage ver­
schaffen, damit wir in del' Lage sind, den £iiI' innerhalb des Schiffes 
erforderlichen Raum annahernd anzugeben. Ferner wurden diese 
Formeln £iiI' die Studierenden angegeben, damit diese sich hierdurch 
Richtlinien fiir die Berechnung einpragen konnen und somit in del' 
Lage sind, die verschiedenen fiir die Anlage in Betraeht kommenden 
Fragen in Kiirze eingehender zu erortern. 

1. Die Drehzahl wird gewohnlich gegeben sein. Man erhalt 
dann den Durchmesser del' H.-D.-Trommel aus del' Formel: 

D=f}l 
n 

worin D = Durchmesser in m 
n = Umdrehungen pro Min. 

01 = 440 fiir iiberseeisehe Schnellpostdampfer .. 
= 550 fiir Linienschiffe, Kreuzer und mittlere Uberseepost­

dampfer 
= 610 fiir Torpedoboote usw. entsprechend dem Werte fiir u. 

Sind die Drehzahlen nieht bekannt, so miissen sie gemeinsam 
mit dem Durchmesser del' H.-D.-Trommel aus diesel" Formel be­
stimmt werden, indem man die bei einem leidliehen Propeller­
wirkungsgrad zulassigen hochsten Drehzahlen einsetzt. 

2. Die Trommeldurchmesser del' N.-D.-Turbine odeI' beider N.-D.­
Turbinen mache man gleieh dem 1,4 fachen des H.-D.-Trommel­
durehmessers. 

3. Die Sehaufelhohe in del' erst en Expansionsstufe bereehne man 
aus del' Formel: 

worm fiir 
l = Sehaufelhohe in cm. 

Ne = Effektive Gesamtleistung del' Turbinenanlage 
durch die Anzahl del' H.-D.-Turbinen. 

in PS dividiert 



Formeln fiir schnelle und angenaherte Berechnung. 103 

D und n wie unter 1. 

C2 = 4,50 bis 4,65 fUr Ozeandampfer. 
5,5 fiir Linienschiffe. 

6,8 bis 8,0 fiir Torpedobootzerstorer 
einzusetzen ist. 

4. Die Gesamtstufenzahl Z finden wir aus del' Formel: 

n C3 

Z= ~D.~)~' 
worin D und n wie unter 1. 

C3 = 59000000 
zu set zen ist. 

1st es besonders wichtig, den Raumbedarf del' Turbinen zu be­
schranken (d. h. Turbinenliinge und Gewicht), wie bei Torpedoboot­
zerstorern, so kann 0 3 auf etwa 50000000 verringert werden. 

Bei einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen: 

Stufenzahl der H.-D.-Turbine = Z 
3 

" jeder N.-D.-Turbine = Z. 
3 

Bei zwei H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen 

Stufenzahl der H.-D.-Turbine = ~ 
2 

" " N.-D.-Turbine = ~ 
4-

Sind N.-D.- und Riickwartsturbine in einem Gehause angeordnet, 
so kann man zur Beschrankung del' Turbinenlange die Stufenzahl 
del' N.-D-Turbine auf etwa ~ des obigen Wertes vermindern. Dies 
ist gewohnlich bei Turbinen von Linienschiffen der Fall. 

5. Man teile die Stufenzahl in jedem Zylinder in Stufengruppen 
'oder Expansionsstufen ein wie folgt: 

Besteht die Anlage aus einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen, 
so wahle man 4 Expansionsstufen fiir die H.-D.- und 8 fiir jede 
N.-D.-Turbine. Besteht die Anlage aus zwei H.-D.- und zwei N.-D.­
Turbinen, so wahlen wir 7 Expansionsstufen fiir jede H.-D.- und 
5 fiir jede N.-D.-Turbine. Obiges gilt auch fiir gleiche Leistung an 
jeder Welle. Die Zahl der Stufen muE in jedem Zylinder zu gleichen 
oder nahezu gleichen Teilen (bei ungerader Stufenzahl) auf die ver­
schiedenen Expansionsstufen verteilt werden. 

6. Die Schaufelhohe in del' ersten Expansionsstufe der H.-D.­
Turbine wurde unter 3 gegeben. Man mache die Schaufelhohe in 
jeder del' iibrigen Expansionsstufen del' H.-D.-Turbine gleich dem 
)12 fa chen der Schaufelhohe in der vorhergehenden Expansionsstufe. 
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Betragt z. B. die Schaufelh6he in der ersten Expansionsstufe 35 mm, 
so sind die Schaufelh6hen bei vier Expansionsstufen: 

35; V2.35; 2·35; 2V2.35; 
oder 35; V2. 35; 70; V2. 70; 

oder allgemein: I; V2·l; 21; V2·21; 41; 1/2'·4l usw. 

7. Bei einer H.-D.-Turbine und zwei N.-D.-Turbinen mache man 
die Schaufelh6hen in der ersten Stufe aller Turbinen einander gleich. 
Bei zwei H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen mache man die Schaufel­
h6hen in der ersten Stufe der N.-D.- und der sechsten Stufe der 
H.-D.-Turbine einander gleich. 

H. Man findet die folgenden Schaufelh6hen der N.-D.-Turbine 
ebenfalls im Verhaltnis V2 wie fur die H.-D.-Turbine. Ausgenommen 
wenn: 

9. Die letzten Expansionsstufen der N.-D.-Turbine gleiche Schau­
felh6he erhalten sollen. 

10. Die axiale Schaufelteilung in der ersten Expansionsstufe 
auf der H.-D.-Trommel mag einstweilig zu 25 mm plus 1/4 Schaufel­
h6he angenommen werden. Dann ist die Gesamtliinge der H.-D.­
Trommel in mm = gesamte Stufenzahl X (Axialteilung in der ersten 
Expansionsstufe + a), 

worin a = 6 mm bei 7 Expansionsstufen 
= 3 mm bei 4 " 

zu setzen ist. 
11. Lange der N.-D.-Trommel = b X Lange der H.-D.-Trommel, 
worin b = 1,25 bei einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen 

= 0,6 bei zwei H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen. 
12. Die Turbinenlange zwischen beiden Stopfbuchsenendflachen 

schwankt beim H.-D.-Zylinder zwischen 1,6 bis 1,7 facher Lange der 
Trommel, braucht jedoch bei einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen 
nicht gr6Ber als 1,6 oder etwa 1,64 bei der Vierwellenanordnung 
zu smn. 

13. Die Gesamtlange der H.-D.-Turbine einschlieBlich der Lager 
und Drucklager hangt von verschiedenartigen Umstanden ab und 
kann durch eine einfache Formel nicht genau bestimmt werden. 
Ais roher Anhalt diene die folgende Angabe: 
Gesamtlange = 2,7 bis 3,0 X Trommellange bei der Dreiwellenanord­

nung. 
= 2,3 bis 2,5 X Trommellange bei der Vierwellenanord­

nung. 
14. Die Lange der Ruckwartstrommel ist sehr verschieden; es 

k6nnen zwei oder vier Ruckwartsturbinen angeordnet werden, und 
in ersterem FaIle kann man sie innerhalb der N.-D.-Zylinder an­
ordnen oder auch getrennt aufstellen. Die Bestimmung der Gesamt­
lange des N.-D.-Zylinders kann bis zu gewisser Genauigkeit auf die 
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folgende Weise erfolgen. Bei der Dreiwellenanordnung mit einer 
Riickwartsturbine innerhalh des N.-D.-Gehauses konnen wir ange­
nahert set zen : 
Lange zwischen beiden Stopfbiichsenendflachen = 1,2 his 1,3 X Summe 

der Lange von N.-D.- und Riickwartstrommel. 
15. Sind N.-D.- und Rlickwartsturbine in demselhen Zylinder 

angeordnet, so kann man die gesamte Turbinenlange annahernd dem 
1,45 his 1,55 fachen der Lange zwischen heiden Stopfblichsenendflachen 
bei der Dreiwellenanordnung setzen. Flir die Vierwellenanordnung 
gilt etwa die 1,2 fache Lange. 

6. Kapitel. 

Oberdruckturbinen. 

1. Zweck des Kapitels. 

Dieses Kapitel wird sich mit der Theorie der Parsons-Dberdruck­
turbinen befassen. Ein Teil derselben ist bereits im vorhergehenden 
Kapitel berlihrt worden; dieser solI hier wiederholt und eingehender 
besprochen werden. Die weiteren Entwicklungen befassen sich mit 
einer vereinfachten neuartigen Berechnungsweise. Man wird finden, 
daB durch ihre Anwendung das in frliheren Kapiteln Dargelegte 
bedeutend vereinfacht wird. 

Wahrend die meisten der folgenden Abschnitte flir die prak­
tische Berechnung einer Turbine in Frage kommen, sind einige wenige 
bloB aus dem Grunde angefligt worden, damit der Leser sich ein 
klares Bild iiber die verschiedenartigen Vorgange innerhalb der 
Turbine machen kann. 

2. Beziehung zwischen SchaufelhOhe und Rotordurchmesser. 

Flir irgendeine beliehige Expansionsstufe der Turbine sei: 
l = Schaufelhohe in m 

D = mittlere Durchmesser in m 
v = mittleres spezifisches Volumen des Dampfes in cbm/kg 

a l = Schaufelaustrittswinkel (= fJ2) 
n = Umdrehungen pro Min. 
a = Dampfgewicht in kg, das pro 1 sk durch die Turbine hin­

durchgeht. 
Es gibt zwei Ausdrlicke flir den Ringquerschnitt. Der eine ist: 

der andere: 
n·D·l qm, 

G·v G·v 60·G·v 
-c-= ~u-:-sina = n·D·n·k·sina ' a 1 1 
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wobei C1 = k· u den Koeffizienten k erkliirt. N ach Gleichsetzung 
beider Ausdriicke folgt: 

60·G·v n· D·l = .----------
n·D· n· k· sin a l 

oder D 2 ·l= 2 60 . G .. v ...... (1) 
n .n.k·smal 

Diese Gleichung muG durch die ganze Turbine hindurch gelten. 
Die rechte Seite der Gl. 1 kann gewohnlich ausgerechnet werden, 
und dann werden D und l in passendem Verhaltnis gewahlt. 

Fiir den groBten Teil der Turbine sind k und al konstant; und 
GI. 1 erhalt dann die Form: 

D2 ·l = const .. v 

Mit Hilfe dieser Gleichung kann man besonders vorteilhaft die 
mittleren Schaufelhohen und Durchmesser sofort und genau bestimmen. 

3. Geschwindigkeitsdiagramm fur den Reaktionsgrad 1/2, 
Bei einer Stufe, die aus einem Leit- und einem Laufrad besteht, 

spricht man von dem Reaktionsgrad = I! 2' wenn das Warmegefalle 
im Leit- und Laufrad dasselbe ist. Das Wiirmegefalle pro Reihe 
betragt in WE: 

worin 
w2 = Austrittsgeschwindigkeit relativ zur Schaufelbewegung 
w1 = EintrittsgfficiJ.windigkeit "" " 
Fur das Leitrad sind diese Geschwindigkeiten natiirlich gleich 

den absoluten. Sind also c1 = w2 und Co = W1 , so ist das Warme­
gefalle in Lauf- und Leitrad gleich, und wir haben den gleichen 
Reaktionsgrad = I! 2 pro Reihe. Das gesamte Warmegefalle pro Stufe 
ist dann: 

v ,i " \ . , 
g 

Betrachten wir eine Stufe mit gleichen Schaufelprofilen und 
ubereinstimmenden Ein- und Austrittswinkeln in jeder Reihe. Da 
wir unsere Betrachtung auf eine einzige Stufe beschriinken, so werden 
wir den innerhalb einer Stufe sehr geringen Volumenzuwachs des 
Dampfes vernachliissigen konnen. Der Dampf wird demnach als 
inkompressibler Korper behandelt. 

In Fig. 39a stellt A eine Leitschaufel und Beine Laufschaufel 
dar. Die Geschwindigkeitsdreiecke fiir den Eintritt in das Laufrad 
und Austritt aus demselben wurden eingezeichnet. Da die Leit- und 
Laufschaufe1n gleich ausgebildet .und hinsichtlich ihrer Winkel in 
gleicher Weise angeordnet sind, so sind in beiden Geschwindigkeits~ 
dreiecken die Winkel a1 und fJ2 sowie die Geschwindigkeiten c1 und w2 

einander gleich. Da auch die Umfangsgeschwindigkeit u denselben 
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Wert beibehalt, so sind die beiden Geschwindigkeitsdreiecke kongruent. 
Foiglich sind auch WI und c2 sowie (31 und a2 einander gleich. Das 
heiBt, die Relativgeschwindigkeit beim Eintritt in das Laufrad ist 
gleich der absoluten Geschwindigkeit beim Austritt aus dem Lauf­
rade, und diese letztere ist naturlich gleich der Eintrittsgeschwindig­
keit Co in das nachste Leitrad. Dies ist die ubliche Methode zur 
Erlangung eines Reaktionsgrades = 50 v. H. 

4. Die an das Laufrad abgegebene Arbeit. 

Bei gleichen Schaufelwinkeln im Leit- und Laufrad sind die 
Geschwindigkeitsdreiecke fUr Ein- und Austritt aus dem Laufrade, 
wie wir schon gesehen haben, einander gleich. Wir wollen jetzt ver­
schiedene Ausdrucke fur h 
die GroBe del' Arbeit be- A ' c, 
stimmen, die in jeder Stufe .,0, w, '" 
durch 1 kg Dampf geleistet u 
wird. AIle diese Ausdrucke " 
ergeben dasselbe nume­
rische Resultat fur die 
geleistete Arbeit, aber fUr 
die weiteren Erorterungen 
ist es vorteilhaft, dieselbe 
in verschiedenen Formen 
zu haben. So wi I'd sich 
fur den einen Verwen-

8 

a 

Fig. :I!I . (:,·,, ·lo wiJl(ligkpit.-dillgnlll1l1l fiir d"11 
H"llktillll." ~rnd I ., . 

dungszweck die eine Form als am passendsten heraussteIlen; eine 
andere Form wird vorzuziehen sein, wenn die Umwandlung in eine 
besondere Form dargelegt wird, oder die verschiedenen Wirkungen 
dieser geleisteten Arbeit berechnet werden sollen, usw, 

Mit Bezug auf Fig. 39b ist die Kraft auf die Laufschaufel in 
Richtung ihrer Bewegung gleich der sekundlichen Zunahme der Be­
wegungsgroBe in dieser Richtung; und diese betragt fur G kg Dampf 
in der Sekunde: 

G 
-- (c1 . cos a1 + WI cos (3J . g , 

Die durch G kg Dampf in 1 sk geleistete Arbeit ist: 
G g (c1 • cos ((1 + WI . cos (31) . u mkg 

und somit a) die Arbeit pro kg Dampf: 
1 
-(c1·cosa1 +w1,cos(31)'U, 
g 

Hierdlll'ch ist der erste Ausdruck gegeben. 
b) Urn die Umfangs- oder Schaufelgeschwindigkeit u zu elimi­

nieren, erhalten wir (aus dem Geschwindigkeitsdreieck): 
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und mithin die Arbeit pro kg Dampf: 

1 ("" ""(3 ) - C1",cOS"a1-w1" coS" 1 • 
g 

c) Urn einen dritten Ausdruck zu erhalten, werden die Schaufel­
winkel a1 und (31 wie folgt eliminiert: Aus der Figur erhiilt man: 

. (3" c1 • sin a1 sin 1 = , 
W1 

2 • 2 

folglich sin 2 (3 = l~l~_!X.! 
1 WI2 

2 • 2 

cos2 (3 = 1-ci . sm ai 
1 W12 

und 

Setzen wir 
erhalten wir: 

diese Werte in die SchluBgleichung unter b) ein, so 

Ab ' kD f 1(,," "+2"') "r eJt pro g amp = - c1 " • coS" a1 - WI" C1 ' sm" a1 g . 

1 (9 ") =-- C1"-WI " , 
g 

welcher Ausdruck direkt fUr die in kinetische Energie umgesetzte 
Arbeit gilt (vgl. Kap. V Abschnitt 27). 

d) Fiihren wir das Verhiiltnis von c1 zu u ein, und bedeutet: 
c1 =k·u, 

so konnen wir alle Geschwindigkeiten bis auf u wegbringen. Es ist 
dann in dem rechtwinkligen Dreieck mit w1 als Hypothenuse: 

W 12 = C12 ·sin2 ((1 + (c1 ' cos a1 - U)2 

= C1 2 - 2 c1 ' U· cos ((1 + u2 

=C1 2 - 2 k·u2 ,cosa1 + u 2• 

Setzt man diesen Ausdruck in die SchluBgleichung unter c) ein, 
so wird die von 1 kg Dampf pro Stufe geleistete Arbeit: 

2 k . cos a i - 12k 
------"'----·u m g. 

g 

5. Zusammenstellung aller vier Ausdriicke. 
Der bequemen Dbersicht halber sind die erhaltenen Ausdriicke 

hier zusammengestellt worden. 
Die in jeder Stufe pro kg Dampf geleistete Arbeit ist: 

~(cl·cosa1 +w1 'COS(31)'U (a) I 
.~ (CI 2 • cos2 a l - W 1 2 cos2 (31) (b) 

. . . . (3) 

; k~":,a:") 1 u: • • . • . • :~ j 
!I 
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Samtliche obigen Ausdrucke gelten fUr den Reaktionsgrad I!. 
und werden in mkg erhalten, wenn man die Geschwindigkeiten iIi. 
m/sk einsetzt. Um Warmeeinheiten zu erhalten. mussen diese Aus­
drucke mit A = 1/427 multipliziert werden. 

6. Beziehung zwischen Stufenzahl und Umfangsgeschwindigkeit. 
Die folgenden Ausdrucke dienen zur Bestimmung der fUr die 

verschiedenen Expansionsstufen erforderlichen Stufenzahlen. 
Es bedeute: 

h = gesamtes Warmegefalle fur die Expansionsstufe 
1] = Wirkungsgrad der Energieumsetzung 

und k = das mittlere V erhaltnis ~! fUr die betreffende Expansionsstufe. 
u 

Dann betragt die pro Stufe geleistete Arbeit gemaB Gl. 3 d: 
2 k· cos a 1 - 1 ., 
~---~'-'n" 

g 
und somit die erforderliche Stufenzahl 

'i. . __ . .!/. h· g. . . . . (4) 
/ - A· (2 k . cos a1 - 1) . U 2 

Wird das WarmegefaHe und der mittlere Wert fUr k als gleich 
fur jede Expansionsstufe angenommen, so erhalt man bei konstantem 
Wirkungsgrad 1] und gleichen Schaufelwinkeln die Stufenzahl z inner­
halb jeder Expansionsstufe gemaB der Gleichung: 

z· u2 = konst. . . . . . . . . . (5) 
und, wenn aHe Expansionsstufen dieselbe Drehzahl besitzen, verein­
facht sich diese Gleichung in: 

z·D2 =konst .. ........ (6) 
Haben wir z fUr eine Expansionsstufe gefunden, so erhalten wir 

die Werte fUr aHe anderen direkt aus Gleichung 5 oder 6. Haben 
wir zwei oder mehrere Turbinenteile, die mit verschiedenen Dreh­
zahlen laufen, so muss en wir Gleichung 5 gebrauchen. 

7. Anwend,ung der Formel flir die Stufenzahl. 
Gleichung 4 wird haufiger gebraucht besonders zwecks angenaherter 

Berechnung. Da fUr die samtlichen Expansionsstufen eines ganzen 
Turbinenteiles (z. B. des H.-D.-Teiles) der Wert von u nahezu kon­
stant ist, konnen wir einen Mittelwert fur u in Gleichung 4 einsetzen, 
mussen dann fUr h das gesamte WarmegefaHe fUr diesen Turbinen­
teil einsetzen, und finden dann fUr z die gesamte Stufenzahl des 
Turbinenteiles. 

Fur eine Schiffsturbine (eine H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen) sei 
z. B. das Warmegefalle fUr die H.-D.-Turbine 55 WE. Angenommen: 

k= 2,5, 1] = 0,7 und cosal = 0,94. 
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Dann betragt die 
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Stufenzahl auf der H.-D.-Trommel: 
0,7·55·9,81.427 

Z = ..,--c-----'--c-
(2.2,5.0,94 -1) u 2 

43500 
u2 •••••••••••• (7) 

Betragt das mittlere u fUr den H.-D.-Teil 30 m/sk, so wiirde 
sich die erforderliche Stufenzahl in diesem FaIle zu 48,4, also 48 
ergeben. Fiir die N.-D.-Turbine kann die Stufenzahl auf ahnliche 
Weise ermittelt werden. Fiir k, 'YJ und cos a1 mogen hier dieselben 
Werte gel ten ; H sei 11 ° WE und u = V2 mal dem Wert fiir die 
H.-D.-Turbine. In diesem FaIle zeigt sich, daB wiederum dieselbe 
Stufenzahl fiir jede N.-D.-Turbine benotigt wird. 

8. Weitere Anwendung dieser Formel. 
Oft ist es gebrauchlich, fUr h das gesamte Warmegefalle H vom 

Eintritts- bis zum Kondensatordruck in diese Gleichung einzusetzen, 
und dann wiederum die Gleichung 4 in die Form 7 uberzufuhren. 
Dann gilt fur das halbe Warmegefalle in jedem Zylinder der halbe 
Wert der Konstanten oder fUr 1/3 des Warmegefalles entsprechend 
der dritte Teil der Konstanten in Gleichung 7. 

Betragt das gesamte WarmegefaIle fur die Turbine vom Kessel 
bis zum Kondensator H = 165 WE und ist k = 2,5, 'YJ = 0,7, 
cos a1 = 0,94 wie vorher, so erhalten wir aus Gleichung 4 

131000 
Z=--2 - ......... (H) 

u 
1st ein Drittel des Warmegefalles fUr die H.-D.-Turbine erforder­

lich und fur diese U= 30 m/sk, dann gilt fUr den H.-D.-Zylinder: 
1 131000 

Z=rf" 302 = 48,6. 

Fur die N.-D.-Turbine mit 2/3 des Warmegefalles und 
_ 131000 

u=V 2·30 wird z= 2/3 ·(V2. 30)2 = 48,6. 

Zwecks weiterer Beispiele mit anderen Wert en sei: 

H = 165 WE; k = 2,5 (d. h. :1 = 0,4) , 

'YJ = 0,63 und cos ((1 = 0,94 (d. h. a1 = 20°). 
Wir erhalten dann: 

(9) 

oder fur It = 165 WE, 
u 

k= 2,0 (d. h. _. = 0,5) 'YJ = 0,7 und a1 = 20° 
c1 

Z=1350~~ 
2 •••••••• (10) 

u 
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Die Veranderung der Gleichung durch versehiedene Werte von 
kist aus den Gleichungen 8 und 10 klar ersiehtlich. Der Ein­
fluB des Wirkungsgrades auf die Stufenzahl ergibt sich beim Ver­
gleieh der Gleichungen 8 und 9. So kann mit Hilfe dieser 
Gleiehungen der EinfluB einer Menge anderer Faktoren auf die GroBe 
der Stufenzahl studiert werden. 

9. Normale, halb aufgedrehte und ganz aufgedrehte Beschaufelungen. 

Es ist bereits erwahnt worden, daB in den letzten Stufen der 
N.-D.-Turbinen besonders bei Sehiffsturbinen der Schaufelaustritts­
winkel a1 (fJ2) vergroBert wird. Die letzten drei Expansionsstufen 
einer Schiffsturbine besitzen gewohnlich dieselbe Schaufelhohe. In der 
ersten ist die Besehaufelung normal (a = 20°); in der zweiten sind 
die Sehaufeln halb aufgedreht, wodureh a1 vergroBert wird und in 
der letzten ganz aufgedreht, und dadureh a1 noch mehr vergroBert 
worden. Der Durehgangsquerschnitt beim Austritt aus den Sehaufeln 
wurde unter VernaehUissigung der Sehaufeldieke erhalten zu: 

n.D·l.sina1 • 

Wir sehen nun, daB eine VergroBerung von a1 bei konstantem 
D und l eine VergroBerung des Durchgangsquerschnittes bedeutet. 
So konnen wir dem waehsenden Dampfvolumen am Ende der N.-D.­
Turbine einen groBeren Durehgangsquersehnitt bieten, indem wir 
anstatt 1 die Winkel a1 und fJ2 vergroBern, wodureh zu groBe 
Schaufelhohen vermieden werden und der Zylinderdurchmesser gegen 
Ende der N.-D.-Turbine kleiner gehaIten wird. AuBer der VergroBe­
rung der Durchgangsflache konnten wir noch ein etwas hoheres c1 

zulassen, miissen aber dann bedenken, daB hierdureh die kinetisehe 
Energie des Dampfes beim Eintritt in den Kondensator vergroBert 
und der Gesamtwirkungsgrad heruntergesetzt wiirde. 

Bei Verwendung der friiheren Bezeiehnungen ist das sekund­
liehe Dampfvolumen = (n· D ·l· sin a1)· c1 und somit besteht die 
Gleiehung c1 ' n . D ·1\ sin a1 = G· v, worin G das sekundlich durch die 
Turbine stromende Dampfgewieht bedeutet. 

Fiir die letzten drei Expansionsstufen, in denen G, D und 
konstant sind, ergibt diese Gleichung: 

c1 sin a1 ~ konst. v . . . . . . . ( 11 ) 

Wir konnen nun auf zweierlei Weise verfahren, von denen die 
letztere empfehlenswert ist. Entweder wird C1 und damit das Ver­

C 
hiiltnis --.! als konstant angenommen, in welchem FaIle 

tt 
sil\ a1 = konst. v 

ist; oder c1 ' cos a1 wird als konstant angenommen, und dann wird: 

tanga1 = konst. v ........ (12) 



112 Uberdruckturbinen. 

10 . .Austrittswinkel fUr halb und ganz aufgedrehte Beschaufelungen. 

Werden die Austrittswinkel der Leitschaufeln verandert, so 

wird nichts Nutzbringendes erreicht, wenn man c1 konstant halt. 
u 

Andererseits ist c1 • cos a1 die Geschwindigkeitskomponente des in das 
Laufrad eintretenden Dampfes in Richtung der Umfangsgeschwin­
digkeit u. Deshalb ist es bei konstantem u vorzuziehen, c1 · cos al 

konstant zu machen, d. h. c1 = konst., und dies in Gleichung 11 
cosa1 

eingesetzt ergibt Gleichung 12. 
c1 • cos a1 wird mitunter die "Wirbelgeschwindigkeit" heim Ein­

tritt in die Laufschaufeln genannt. 
Kennt man a1 und den Mittelwert fur v bei normaler Be­

schaufelung und v fUr halb und ganz aufgedrehte Beschaufelungen, 
so ergibt Gleichung 12 sofort die Winkel a1 fur halb und ganz 
aufgedrehte Beschaufehmgen. 

Gleichung 11 ermoglicht uns dann c1 fUr die beiden letzten 
Expansionsstufen zu berechnen, oder was auf dasselbe herauskommt, 
die Mittelwerte fUr c1 konnen aus c1 • cos a1 = konst. gefunden werden. 

Da cos a1 in dem MaBe kleiner wird wie a1 zunimmt, so wird 
c1 nach dem Auspuff der Turbine hin zunehmen. 

Angenommen, das mittlere spezifische Dampfvolumen in den 
letzten drei Expansionsstufen der N.-D.-Turbine sei 5,6 bzw. 9,0 und 
14,5 cbm/kg. Es handelt sich um die sechste, siebente und achte 
Expansionsstufe. Die sechste Expansionsst,ufe habe normale Be­
schaufelung mit 20 0 Schaufelwinkel; darans tang al(6) = 0,364; 
Gleichung 11 und 12 ergibt: 

oder 

folglich 

Ebenso ist 

folglich 

tang al("11.. v7 

tang al(6) V6 

9,0 
tang al(7) = 56.0,364 = 0,585. , 

14,5 
tang al(8) =-5 -.0,364=0,942, 

,6 

al(S) = 42 0 40' '" 43 0 • 

Wir haben hiermit die genauen Anstrittswinkel fur die ganz und 
halb anfgedrehte Beschaufelung erhalten. Es sei aber noch erwahnt, 
daB durch geringe Abweichung von diel:!en Winkeln keine erheblichen 
Verluste entstehen wurden. Hinsichtlich der Geschwindigkeiten er­
halten wir: 

Cl(2.!. cos al(~ 
Cl (6) cos al (7) 
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und daraus 

und ebenso 
Cl(8) = 1,3· Cl(6) (angenahert) . • . . • . (13) 

11. Die in halb und ganz aufgedrehten Beschaufelungen 
geleistete Arbeit. 

Wird die empfohlene Methode eingeschlagen, und ci ' cos a l fur 
die letzten drei Expansionsstufen als konstant angenommen, so er­
halten wir genau dieselbe Arbeit pro Stufe bei vergroBerten Aus­
trittswinkeln als bei normaler Beschaufelung mit derselben Um­
fangsgeschwindigkeit u. 

Aus Fig. 39 sehen wir, daB, wenn flir zwei Stufen ci ' cos a l und 
u gleich bleiben, auch WI' cos PI konstant bleibt. Der Ausdruck fur 
die geleistete Arbeit (3a) in Abschnitt 5 bleibt dann durch die Ver­
anderung von a l unbeeinfluBt. Da die pro Stufe geleistete Arbeit 
dieselbe bleibt, kann die Stufenzahl genau in derselben Weise wie 
flir normale Beschaufelungen ermittelt werden. Die Gleichungen 5, 
6, 7, 8 usw. konnen somit flir die ganze Turbine Anwendung find en, 
gleichgultig, ob die Schaufelwinkel der beiden letzten Expansions­
stu fen verschieden oder dieselben sind. 

* 12. Beriicksichtigung der kinetischen Energie beim Austritt aus 
der letzten Schaufelreihe. 

Bei allen vorhergehenden Erorterungen wurde angenommen, 
daB die gesamte im Dampf enthaltene nutzbare Warmemenge, yom 
Eintritts- bis zum Kondensatordruck, uns zur Umwandlung in 
mechanische Arbeit zur Verfligung steht. Flir den Wir kungsgrad 
dieser Umsetzung wurde eine besondere Bezeichnung eingeflihrt. 
Hier soIl nun eine Berichtigung stattfinden, welche die im Dampf 
beim Austritt aus dem Auspuffrohr notwendig verbleibende kinetische 
Energie berucksichtigt. 

1st c2' die absolute Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus der 
letzten Laufschaufelreihe, so ist die in Frage kommende kinetische 
Energie: 

C' 2 
_2_ mkg pro Kilogramm Dampf. 
2g 

Dieser Wert reprasentiert einen unvermeidlichen Verlust. Er 
konnte naturlich mit anderen Verlusten zusammengefaBt werden 
und in dem flir den Wirkungsgrad angenommenen Wert Berlick­
sichtigung finden; jedoch solI er hier getrennt in Rechnung gesetzt 
werden. Urn dies zu tun, muB sein Warmewert 

M orrow-Kisker, Dampfturbinen. 

, 2 

=A~WE 
2g 

(14) 

8 
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von dem gesamten verfiigbaren Warmegefalle in Abzug gebracht 
werden. Der Rest wird dann. in die einzelnen Turbinenteile und 
Expansionsstufen, wie bereits beschrieben, aufgeteilt. Gewohnlich 
wird es geniigen, 5 v. H. fiir diesen Verlust in Abzug zu bringen. 

Urn seinen Wert genau zu berechnen, ist es notig, das c1 fiir 
die letzte Reihe zu ermitteln. Bei Schiffsturbinen muB z. B. das 
fiir die N.-D.-Turbine giiltige c1 mit dem Faktor 1,3 (gemaB 
Gleichung 13) multipliziert werden. Dann ergibt sich das mittlere 
c1 fiir die letzte Expansionsstufe. Dieser Wert muB noch im Ver­
haltnis der spezifischen Dampfvolumina bei Auspuffspannung und 
fiir die Mitte der letzten Expansionsstufe vergroBert werden, urn das 
c1 fiir die letzte Stufe zu finden. Setzen wir dieses c1 mit dem zu­
gehorigen u entweder graphisch durch Aufzeichnen des Geschwindig­
keitsdreiecks oder algebraisch unter dem ganz aufgedrehten Austritts­
winkel zusammen, so erhalten wir den endgiiltigen Wert fiir co', den 
wir dann in Gleichung 14 einsetzen konnen. " 

13. Dampfgeschwindigkeit. 

Bei Berechnung einer Turbine nehmen wir die Dampfgeschwin­
digkeit gewohnlich etwas willkiirlich an. Der Anfanger wird mit­
unter fragen: "Wie iiberzeugen wir uns, daB diese angenommenen 
Geschwindigkeiten tatsachlich in unserer Turbine auftreten?" 

lch habe diese Frage oft gehort und will deshalb an diesel' 
Stelle etwas verweilen, urn einen zusammenhangenden allgemeinen 
trberblick iiber die Berechnungsmethode und ihre Ergebnisse zu 
geben. Wir wollen die Sache klar machen, indem wir die wahre 
GroBe del' in einer gegebenen Turbine auftretenden Dampfgeschwin­
digkeit berechnen werden. 

Wir wollen dabei von del' Energie ausgehen. 
H sei das gesamte Warmegefalle; dies ist die anfangliche 

Energie pro Kilogramm Dampf von einem gewissen Endzustand 
ab gerechnet. Diesel' Endzustand ist unzweifelhaft die Energie des 
Dampfes hei Auspufftemperatur. Die Energie des Dampfes beim 
Austritt aus del' letzten Schaufelreihe, von demselben Endzustand 
ab gerechnet, ist die kinetische Energie pro Kilogramm Dampf beim 
Austritt aus der letzten Schaufelreihe. Die in mechanische Arbeit 
umgesetzte Energie ist gleich der Summe del' auf jedes Laufrad 
der Turbine abgegebenen Arbeit. Hierbei miissen Verluste beriick­
sichtigt werden, was wir dadurch tun k6nnen, daB wir die anfang­
liche Energie mit einem Wirkungsgrade r; multiplizieren. 

Die Energiegleichung ist somit: 

c' 2 
r;.H=A·-2 +~(Arbeit pro Stufe). " (15) 

2g 
worin c2' die Geschwindigkeit beim Austritt aus dem letzten Lauf­
rade bedeutet, und die Summe samtliche Turbinenstufen umfaBt. 
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14. Die Dampfgeschwindigkeit in Beziehung zur Energie­
gleichung. 

Wir wollen zuerst annehmen, daB die Turbine auf ihrer ganzen 
Lange gleiche Durchmesser besitze und fUr konstante Axialgeschwin­
digkeit CIa berechnet sei. Dann ist bei normaler Beschaufelung CI 

konstant. 1st Z die gesamte Stufenzahl, so wird die Energie­
gleichung 15 zu: 

fj.H=A(C'22 + Z(2k.cosa1- 1).u2 ) (16) 
2g g 

Das erste Glied der rechten Seite ist sehr klein, so daB wir es 
entweder vernachlassigen oder von fj H in Abzug bringen konnen. 
Setzen wir 

so erhalten wir: 

u=CI 

k' 

C 2= g'fj.H.k2 _ 

I A.Z(2kcosa1-1) 
. (17) 

Die Gleichungen 15, 16 und 17 gelten fiir die Umsetzung des 
Warmegefalles in jeder Turbine. Die Dampfgeschwindigkeit wird 
sich selbst so einstellen, daB der Energiegleichung geniigt wird. 
Wiirden wir uns vorstellen, daB die Dampfgeschwindigkeit aus irgend­
welchem Grunde plotzlich unter den aus Gleichung 17 sich ergeben· 
den Wert sinken wiirde, so hatten wir einen gewissen UberschuB 
an nicht mit in Rechnung gebrachter Energie. Dieser uberfliissige 
Betrag wiirde aber sogleich aufgewendet werden, urn die Geschwin­
digkeit auf ihren Normalwert zu bringen. Gleichung 17 ist lediglich 
eine Umwandlung der Gleichung 4 des Abschnittes 6. Sie mag 
wiederum durch Einsetzen verschiedener AnnahmegroBen vereinfacht 
werden: 

Fiir H=165WE; k=2,5 fj=0,7 und cosal=0,94 
904 

cI =--=. VZ 
Fur H=145WE; k=2,0 fj=0,7 und cosa1 =0,94 

786 
cI = vz' 

15. Dieselbe Rechnung mit 'veranderlichem u. 

In einer wirklichen Turbine ist u eine veranderliche GroBe, 
weshalb Gleichung 15 folgende Form erhalt: 

fj.H=A C'22 +~(2k.cosal - 1. A . u2)· . 
2 g g 

8* 
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Setzen wir den fUr jede Expansionsstufe geltenden Mittelwert 
von k ein und set zen die Stufenzahl innerhalb einer Expansions­
stufe = z, so erhalten wir: 

c' 2 (2 k· cos a - 1 ) 
1].H=A'2~g+2' --g--1--.A.z.u2 , 

worin durch das Summenzeichen samtliche Stufen der Turbine in­
begriffen sind. 

Es ist gebrauchlich fur angenaherte Berechnung, einen Mittel­
wert von u2 fur jedes Turbinenstuck mit nahezu gleichem Durch­
messer zu setzen und die kinetische Energie beim Austritt aus der 
letzten Schaufelreihe von dem Gesamtwarmegefalle in Abzug zu 
bringen. Dann wird: 

A 2 k . cos a l ~l . '" (z . u2 ) • ( ) 1]·1I= . ~. . . 18 
g 

worin z die Stufenzahl innerhalb eines Turbinenstuckes mit kon­
stantem Durchmesser bedeutet und die Summation samtliche Turbinen­
teile, wie H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Teile in sich schlieBt. 

Angenommen, in einer Schiffsturbine sei der mittlere Durch-
messer des N.-D.-Zylinders gleich V2 mal dem des H.-D.-Zylinders, 
es sei Zl die H.-D.-Stufenzahl und Z2 diejenige der N.-D.-Turbine. 
Dann ist: 

A 2 k cos al - 1 (+ ) 2 1]·H= .------ Zl 2z2 ·u 
g 

worin u die Umfangsgeschwindigkeit in der H.-D.-Turbine 

. (19) 

bedeutet. 

Da k = ~L die Veranderungen beider Geschwindigkeiten berucksichtigt, 
u 

so kann diese Formel zur Bestimmung des theoretischen Warme­
verbrauches der Turbine bei verschiedenen Umdrehungszahlen ver­
wendet werden, unter Annahme konstanten Wirkungsgrades und 
konstanten verfugbaren Warmegefalles. 

16. Konstante Eintrittsspannung und veranderliche 
Umdrehungszahl. 

Als Erklarung fur den Gebrauch der Formeln 18 und 19 wollen 
wir die Einwirkung verschiedener Drehzahlen auf eine gegebene 
Turbine bei konstanter Eintrittsspannung betrachten. Wir konnen 
die Gleichungen 18 und 19 auf die folgende Form bringen: 

A 2 k cos a l - 1 , 2 
1]·H= ·---·---·z·u 

g 
(20) 

worin z' eine Funktion der Stufenzahl und der Durchmesserverhalt­
nisse bedeutet. 

Angenommen: 
1] = 0,7; 

COSa =0,94; 
H=165WE 
z'= 100 
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und daB in vorlaufiger Annaherung der Wirkungsgrad von den 

Geschwindigkeiten unabhangig sei, dann ist, wenn wir fiir k = c1 

U 

setzen: 
4840 

1,88c1 =u+-- ....... (21) 
u 

In Tabelle XII Abschnitt 17 sind in der ersten und zweiten 
Reihe zusammengehorige W-erte fur c1 und u, wie sie aus dieser 
Formel erhalten wurden, aufgefiihrt. Man ersieht hieraus, daB in 
dem MaBe, wie u wachst, c1 abnimmt. Dampfverbrauch und Lei­
stung der Turbine wiirden c1 proportional sein. Die Wirkung ist 
die, die praktisch eintreten wiirde, wenn der Reibungswiderstand 
bei der Drehung sich aIlmahlich verringern wiirde; bleibt dabei die 
Eintrittsspannung konstant, so steigt die Umdrehungszahl. Es ist 
Aufgabe des Reglers, durch Drosseln den Eintrittsdruck herabzu­
setzen, oder im umgekehrten FaIle beim Sinken der Umdrehungszahl 
den Effektivwert von z' durch Offnung des Dberlastungs- oder (Um­
gehungsventils) herabzusetzen. 

Bei Schiffsturbinen kommt diese Anderung von c1 und u vor, 
wenn die Propeller ausgewechselt wurden. 

17. Wirkung grOBerer Dampfgeschwindigkeiten. 

Zwecks genauerer Untersuchung miissen wir bei groBeren Damp£­
geschwindigkeiten einen kleineren Wirkungsgrad annehmen. 

Gleichung 20 wird dann zu: 

z' . u 2 z' , . C1 2 

H=A-g- (2C1 • cos [(1 -u) +A --2g-' 

worin das letzte Glied die Konstante , enthalt, die den Energiever­
lust in der Turbine darstellt. 

N ach c1 aufgelost, ergibt die Gleichung: 

U· cos [(1 1 1 Ig· H-+- 2.;;'"2 -(' -+ 1-'---2--) 
C1 = - --,--1 V A. z' . , y 2 12 cos a1 • 

Setzen wir wiederum fUr H = 165 WE, COS[(l = 0,94, z' = 100 

und r 2 'b . h "=7=0,286, so ergl t SlC : 

c1 = - 3,29· u + Y2-4-2-0-0-+c--1-4-,2-7---Cu2- ... (22) 

Die Werte fiir c1 aus dieser Gleichung sind in der dritten Reihe 
der Tabelle XII zu finden. 

Die Wirkung groBerer Dampfgeschwindigkeiten konnte noch 
genauer erortert werden, wenn man auf die Verluste und die mecha­
nische Reibung naher eingehen wiirde. Der gegenwartige Stand der 
Erfahrungen im Dampfturbinenbau schlieBt jedoch weitere eingehende 
Erorterungen hieriiber aus. Wir haben im Vorigen lediglich die all-
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gemeine Natur dieser Wirkung vor Augen fiihren wollen. Eine zu 
groBe Beaehtung dieser gefundenen Zahlenwerte wiirde wahrsehein­
lieh irrefUhren, da praktische Angaben hieriiber so gut wie ganz 
fehlen. 

Wir konnten natiirlich noch den Wirkungsgrad fUr verschiedene 
Drehzahlen berechnen, da dieser (besonders fUr den Schiffsturbinen­
bau) von groBter Bedeutung ware, falls man sich eben auf diese 
Werte verlassen konnte. 

Tabelle XII. 

Die Werte dieser Tabelle gelten nur angenahert. 
Die Wirkungsweise einer Turbine mag in dieser Hinsicht der­

jenigen einer Kolbenmaschine gegeniibergestellt werden. In einer 
gewohnlichen direkt wirkenden Masehine, ohne RegIer, falIt die Um­
drehungszahl bei steigender Last, und bei konstantem Dampfquer­
schnitt hat dieser AbfaH der Drehzahl eine Verringerung des zuge­
fiihrten Dampfvolumens zur Foige. .Bei der Turbine tritt dagegen 
mit abnehmender Drehzahl eine geringe Zunahme der Dampfgeschwin­
digkeit c1 ein und deshalb auch eine VergroBerung des zugefiihrten 
Dampfvolumens. 

18. Marschturbinen. 

U m naher auf die Wirkungsweise von Marschturbinen einzu­
gehen, wollen wir die in den vorigen Abschnitten verwendete Energie­
gieichung weiterentwickeln. 

Der Energieverlust in jeder Reihe wird wieder ais proportional 
c 2 

der kinetischen Energie des Dampfes -.L angesehen. Bezeichnet, 
2g 

2 

den Energiekoeffizienten, so bedeutet ,. c1 den Energieverlust pro 
2g 

Kilogramm Dampf in einer einzelnen Reihe. Fiir eine Expansions­
stufe mit z Stufen, das sind 2 z Reihen, betriigt dieser Verlust in 
Wiirmeeinheiten: 

z.'.c 2 
A·~_~l , 

g 

worin c1 die mittlere Geschwindigkeit fiir die Expansionsstufe ist. 
1st nun Z1' c1 , u1 bzw. die Stufenzahl mittlere Austrittsgeschwindig­
keit des Dampfes und die Umfangsgeschwindigkeit in der erst en 
Expansionsstufe, und beziehen sich die Indices 2, 3 usw. auf die 
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folgenden Expansionsstufen, so bekommt die Energiegleichung die 
Form: 

H - A 2 k· cos u1 - 1 ( 2 I 2 + - • z·u -+-z 'u g 1 1 , 2 2 

+ A f. (Zl • C1 2 + Z2 . C22 +. . . .) 
g 

. , . .) 

in der Annahme, daB k in der groBen Turbine konstant bleibt. 
Setzt man c1 = k· u, so erhalt man: 

~-.g.H=(2kCOSUl -1 +'.k2).1'(Z.u2) 

= (2 k . cos u1 - 1 + , . k2) (~~n) 2 
• ~ (z . D2) 

worin D der mittlere Durchmesser der Expansionsstufe bedeutet. Fur 
eine gegebene Turbine mit bekanntem k, u1 ' , und bei konstanter 
Eintrittsspannung ergibt dies eine einfache Beziehung zwischen ~(z· D2) 
und der Drehzahl, und wir konnen ermitteln, urn wieviel ~(Z·D2) 
vergroBert werden muB, wenn n vermindert werden soIl. Auf diese 
Weise ist uns ein Mittel an die Hand gegeben, die VergroBerung 
von ~ (z· D2) fur Marschturbinen zu bestimmen. 

1st cosu1 = 0,94, '=0,286, k = 2,5 und H = 165 WE, so 
erhiilt die GIeichung die Form: 

~(Z.D2) = 46000000. 
n2 

Wir konnen sagen, daB bei konstanter Eintrittsspannung und 

konstantem k = S : 
u 

. . • • . '.' . (23) 

worin C eine Konstante bedeutet, die von der Eintritts- und End­
spannung, dem Geschwindigkeitsverhaltnis und den Schaufelwinkeln 
abhangt. 

Besonders erwahnt sei, daB wenn 0 unabhangig von der Reihen­
zahl angenommen wird, stillschweigend angenommen wurde, daB eine 
Vermehrung oder Verminderung der Reihenzahl ohne Abanderung 

des Wertes von S!. geschieht. 
u 

Wir werden spater im Abschnitt 22 den Fall behandeln, wo 
dieses Verhaltnis abgeandert wird. Bei Marschturbinenstufen fur 
Torpedobootszerstorer ist dies von besonderer Bedeutung. 

19. Beispiele fUr die Anwendung obiger GIeichungen. 

Als Beispiel fur den Gebrauch der Formel: 
C 

~(Z·D2)=o 
n" 
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zwecks angenaherter Berechnung mogen die Werte fur Z und D 
gleich fur einen ganzen Turbinenteil als nur fur eine einzelne Ex­
pansionsstufe gelten. 

Beispiel: Fur ein Linienschiff betrage die Stutenzahl der H.-D.­
Turbine = 82, die der N.-D.-Turbine = 33. Angenommen beide Tur­
binen mit den mittleren Durchmessern von 1,88 resp. 2,80 m (bis 
Mitte SchaufelhOhe gerechnet) laufen mit gleicher Drehzahl. 

Betragt die Drehzahl 330 pro Minute, so ist: 

Zl .D1 2 0+ Z2 .D2 2 = 3~02 
oder 

82.1882 + 33· 2 802= __ ~ , , 3302 

folglich ist c= 59500000 

obige Gleichung die Form: und somit erhalt 

X (z. D2) = 59 50~000 . 
n" 

Arbeiten die Marschturbinen z. B. mit halber Leistung, so muB 
die zugehorige PropeIlerdrehzahl bekannt sein. Angenommen, wir 
arbeiten in diesem FaIle mit dem gesamten Warmegefalle (d. h. von 
derselben Eintrittsspannung bis auf dasselbe Vakuum) bei einer Dreh­
zahl von 260 Umdrehungen, so wird: 

X(: 2)_ 59500000_ 
Z D - 2602 -880. 

Hiervon liefern die Hauptturbinen bereits: 

o Zl', Dl 2 + Z2 . D22 = 547. 

Der Rest von 333 kommt auf die Marschturbinen. Also: 
ZO·D02 = 333. 

Wahlen wir den mittleren Durchmesser der Marschturbine zu 
1,8 m, so wird die Stufenzahl = 102, oder bei einem mittleren Durch­
messer von 2,0 m erhalt die Marschturbine: 

- 333 _ 3 S f - 2 02 - 8 tu en. , 
In diesem Beispiel verwenden wir fUr die Marschturbine die 

volle Eintrittsspannung oder mit anderen Worten, wir gebrauchen 
dieselbe Eintrittsspannung zum Betrieb der Marschturbinen wie zum 
Betrieb der Hauptturbinen bei hochster Leistung; Dies entspricht 
natiirlich der bei Verbindung beider Turbinensysteme groBtmoglichsten 
Effektivleistung. Zur Erhaltung niederer Drehzahlen kann der Dampf 
betrachtlich gedrosselt werden, ohne den Wirkungsgrad viel herab­
zusetzen. 

In der englischen Kriegsmarine sind getrennte Marschturbinen 
in Linienschiffe noch nicht eingebaut worden. In den alteren "Dread-
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noughts" oder "GroBkampfschiffen" konnten Marschturbinen bis auf 
etwa zwei Drittel Volleistung gebraucht werden und waren deshalb 
bedeutend kleiner als die in obigem Beispiel. Diese Verhiiltnisse 
sind passender in folgendem Beispiel wiedergegeben: 

Beispiel: Man ermittle die Abmessungen einer Marschturbine 
fur obiges Linienschiff bei einer maximalen Drehzahl von 280 und 
fur gleichzeitiges Arbeiten mit den Hauptturbinen. 

Hierfur ist: . 

~(z.D2)= 59500000 = 760. 
2802 

Die Hauptturbinen (H.-D.- und N.-D.-Turbine) gebrauchen hier­
von 547. 

Folglich bleibt fur die Marschturbinen zo' Do 2 = 213. 
Nehmen wir Do=1,75 m, so ist zo=70 Stufen. 

20. H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen. 

In kleineren Schiffen, wie Aufklarungskreuzern und Torpedo­
bootszerstorern werden H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen verwendet 
anstatt zwei Turbinen von gleicher GroBe. Das heiBt die Marsch­
turbinen werden hintereinander anstatt "parallel" geschaltet. Bei 
mittlerer Geschwindigkeit geht der Dampf von den Kesseln in die 
M.-D.-Turbine, wiihrend die H.-D.-Marschturbine im Vakuum liiuft. 

Bei niederer Leistung geht der Dampf zuerst in die H.-D.-M.­
Turbine und dann der Reihe nach in die M.-D.-l\f.-Turbine, H.-D.-H.­
und N.-D.-H.-Turbine. Sind jedoch mitunter zwei H.-D.- und zwei 
N.-D.-Hauptturbinen vorhanden, so geht durch beide von ihnen nur 
halb so viel Dampf wie durch die Marschturbinen. 

Beispiel: Fur einen Aufkliirungskreuzer mit einer Geschwindig­
keit von 25 Knoten pro Stunde bei 558 Umdrehungen ermittle man 
die Durchmesser- und Stufenzahlen der Marschturbinen. Die M.-D.­
M.-Turbine soll bei 22 Knoten und die H.-D.-M.-Turbine bei 19 Knoten 
Geschwindigkeit in Anwendung kommen. Die entsprechenden Dreh­
zahlen seien 462 und 400; die mittleren Durchmesser der H.-D.-H.­
und N.-D.-H.-Turbine seien 1,12 bzw. 1,80 m und die Stufenzahlen 
70 in der H.-D.- und 28 in der N.-D.-Turbine. 

Hier gilt fur die Hauptturbinen: 

oder: 

folglich 

da 

~ (Z.D2)=~ 
C 

70.1,122 + 28.1,802 = 5582 ; 

0= 55800000, 
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Fur das gleichzeitige Arbeiten von M.-D.-M.-Turbine, H.-.D.- und 
N.-D.-Hauptturbinen gilt: 

~(Z.D2) = 55 800000 = 262 
462 2 • 

Da die Hauptturbinen 179 erfordern, ist fur die M.-D.-M.-Turbine: 

zo· Do 2 = 262 - 179 = 83. 
Wahlen wir den mittleren Durchmesser zu 1,35 m, so ist die 

erforderliche Stufenzahl der M.-D.-M.-Turbine: 
83 

Zo = 1,352 = 46. 

Fur das gleichzeitige Arbeiten von beiden Marsch- und beiden. 
Hauptturbinen bei 400 Umdrehungen pro Min. gilt: 

"'( .D2) = 55800000 
~ z 4002 349. 

Hiervon benotigten die M.-D.-M.-Turbine und beide Hauptturbinen 
zusammen 262; folglich gilt fUr die H.-D.-M.-Turbine: 

ZO·D02= 349 - 262 = 87. 
Wahlen wir ihren mittleren Durchmesser zu 1,55 m, so betragt 

ihre Stufenzahl: 
87 

Zo = 1,552 = 36. 

Beispiel. Fur obige Angaben ist zu ermitteln, wieviel Stufen 
die H.-D.-M.-Turbine benotigen wurden, falls sie erst bei einer Ge­
schwindigkeit von 18 Knoten und einer Drehzahl von 380 in Tatig­
keit kame. [Antwort:52.] 

21. Korrektion des Wirkungsgrades. 

Wenn auch die Marschstufen entsprechend dem gunstigsten 
Wirkungsgrad durch Wahl geeigneter Werle fur c1 und u berechnet 
wurden, so entsteht doch notwendigerweise eine Abnahme des Wir­
kungsgrades, da der Dampf durch eine groBere Anzahl Reihen hin­
durchgehen muB. Die Abnahme des Wirkungsgrades hat eine ent­
sprechende Abnahme des Wertes fur die Konstante C zur Folge, 
weshalb wir obige Beispiele von neuem mit Berucksichtigung des 
veranderlichen Wirkungsgrades rechnen wollen. 

Die Art und Weise der Rechnung ist an Hand des folgenden 
Beispieles gegeben: hier geschieht die Berechnung umgekehrt, indem 
die Stufenzahl gegeben und die Drehzahl gesucht wird. 

Beispiel: Fur die im letzten Beispiele gegebene Turbinenanlage 
eines Aufklarungskreuzers sei der Wirkungsgrad 0,95 des bei Voll­
leistung der Hauptturbinen, wenn die M.-D.-M.-Turbine allein mit 
den Hauptturbinen arbeitet. Tritt noch die H.~D.-M.-Turbine in Be­
trieb, so moge der Wirkungsgrad auf 0,85 desjenigen bei Maximal-
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leistung fallen. Flir die im letzten Beispiele gefundenen Stufenzahlen 
und Durchmesser bestimme man die maximale Drehzahl flir jede der 
drei Fahrtkombinationen. 

Die Werte flir ~(Z.D2) wurden bereits zu 179 flir den Betrieb 
beider Hauptturbinen, 262 flir den mit M.-D.-M.-Turbine und 349 
flir den mit beiden Marsch-Turbinen bestimmt. 

Flir den Betrieb beider Hauptturbinen wurde C = 55 800000 
gefunden; nun ist bei Betrieb mit M.-D.-M.-Turbine C = 55800000·0,95 
und flir den Betrieb mit allen Turbinen C= 55800000·0,85. Es 
wird mithin: 

Flir Betrieb beider Hauptturbinen: 

2 55800000 
n =--i79~' 

folglich n = 558 Umdrehungen. 

Flir Betrieb beider Hauptturbinen und der M.-D.-M.-Turbine: 
o 0,95.55800000 

n"=-'-----
262 ' 

folglich n = 451 

Flir Betrieb beider Marsch-Hauptturbinen: 
2 0,85·55800000 

n = 349 ' 
folglich n = 370. 

Kennen wir n, so konnen wir die Schiffsgeschwindigkeit und 
die effektive Leistung an der Welle den Leistungskurven entnehmen. 

22. Marschturbinen fur weitere Verringerung der Geschwindigkeit. 
Grenzen fur Gewicht und Raumbedarf der Turbinen. 

Bei den vorhergehenden Berechnungen wurde angenommen, daB 

das Verhaltnis ~ in den Marschturbinen bei voller Belastung den-
u 

selben Wert wie das flir die Hauptturbinen ursprlinglich errechnete 
ergeben sollte. Dies kann durch Festlegung der Schaufelhohen der 
Marschturbinen flir die erforderlichen Werte von c1 erreicht werden. 

Fernerhin wurde angenommen, daB c1 durch beide Marsch- und 
u 

Hauptturbinen hindurch konstant oder nahezu konstant bleibe. Auf 
diese Weise wollen wir einen Wirkungsgrad flir den Marschturbinen­
betrieb erhalten, der sich ebenso wie der Wirkungsgrad der Haupt­
turbinen auf die maximale Leistung bezieht. 

Haben wir es mit einem Fahrzeuge mit sehr hoher Geschwindig­
keit, z. B. einem Torpedobootszerstorer zu tun, bei dem die Marsch­
geschwindigkeit betrachtlich unterhalb der maximalen liegt, so wird 
GroBe und Gewicht der Marschturbinen hier sehr schnell anwachsen. 
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Aus diesem Grunde ist man gezwungen, einen KompromiB zu schlieBen 
zwischen Raumbedarf und Gewicht einerseits und Wirtschaftlichkeit 
bei Marschfahrt anderseits. Dieser KompromiB braucht nicht immer 
nur bei den schnellsten Schiffen eingegangen zu werden. Die in den 
letzten Beispielen behandeltenAufkHirungskreuzer konnen sehr wohl 
in der angegebenen Weise behandelt werden. 

Wollen wir die Wirtschaftlichkeitsverluste genau bestimmen, so 
miissen wir auf die in Kapitel XV fortgesetzten Betrachtungen ein­
gehen. 

23. Verringerte WirtschaftIichkeit bei kleineren Werten fUr C. 

1st der wirtschaftlich niedrigste Wert fiir ~ bei Berechnung 
c1 

der Hauptturbinen gew1ihlt worden, so wird jegliche Verminderung 
dieses Verh1iltniswertes zu einer Verminderungdes Wirkungsgrades 
fiihren. 

J etzt bedeutet die 

lediglich eine Erweiterung der Formel: 
z· u2 = konst., 

. . • • . . . • (24) 

worin gem1iB Abschnitt 6 die Konstante den Wert hat: 

1J·H·g 
:.:1(2 k cos a~ - 1 T . 

Man kann dann ohne wei teres sehen, daB eine Verminderung von ~ 
c1 

eine VergroBerung des reziproken Wertes k, eine Verminderung des 
Wirkungsgrades'Yj und somit auch eine Verminderung der Konstanten 
in den friiheren Gleichungen 7 bis 10 herbeifiihrt. 

Die ~onstante C in Gleichung 24 ist genau das Gegenstiick zu 
dieser friiheren Konstanten. Eine Verringerung derselben ergibt die 
erforderliche Raumbeschrankung der Marschturbinen. Der infolge 
der Verringerung von C entstandene groBere Dampfverbrauch beim 
Betriebe mit Marschturbinen hangt in dem MaBe von dem Wirkungs­
grade ab, daB seine Bestimmung auf theoretischem Wege auBer­
ordentlich verwickelt sein wiirde. Experimentelle Ermittlungen des­
selben sind daher von hohem Interesse. Da uns eine genauere 
Kenntnis dieser Beziehungen mangelt, so solI als nahezu der Wirk­
lichkeit entsprechend angenommen werden, daB eine Abnahme der 
Konstanten C urn 25 v. H. ein Anwachsen des Dampfverbrauches 
pro PSe und Std. urn 50 v. H. bedeutet. 

24. Riickwartsturbinen. 
Die Berechnung der Riickw1irtsturbinen baut sich auf dieselben 

Grundsatze wie die der Vorw1irtsturbinen auf. 
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Es sei daran erinnert, daB fiir Riickwartsfahrt die Wirtschaft­
lichkeit von sehr geringer Bedeutung ist. Deshalb kann man eine 

hohe Dampfgeschwindigkeit cl und ein niedriges Verhaltnis 3!... zu-
cl 

lassen, was eine betrachtliche Verminderung der Stufenzahl gestattet. 
Die Leistung bei Riickwartsfahrt ist natiirlich von Bedeutung, jedoch 
schwankt das Verhaltnis zur Leistung bei Vorwartsfahrt in weiten 
Grenzen bei den verschiedenen Schiffsarten. 

Es soIl hier nicht auf diese Berechnungen im einzelnen ein­
gegangen werden. 1m folgenden seien einige Annaherungsre~eln auf 
Grund moderner Ausfiihrungen gegeben. Der Durchmesser der Riick­
wartstrommel betragt ungefahr 0,75 desjenigen der N.-D.-Vorwarts­
trommel. Ist eine H.-D.-Riickwartstrommel in separatem Gehause 
angeordnet, so mag ihr Durchmesser gleich oder noch groBer als der 
der N.-D.-Riickwartstrommel gewahlt werden. 

Die Ringflache der ersten Schaufelreihe der Riickwartsturbine 
(oder, falls mehrere Riickwartsturbinen vorhanden sind, die samtlich 
Frischdampf bekommen, die Summe dieser Ringflachen jeder einzelnen 
Turbine) ist gewohnlich 0,8 bis 0,9 mal der entsprechenden Flache 
oder Flachen der Vorwarts-Hauptturbinen. 

Zu Berechnung der Stufenzahl kann der Ausdruck ~ (z· D2) in 
den vorigen Abschnitten gebraucht werden. Haben wir diesen Aus­
druck fUr die Vorwarts-Hauptturbine ermittelt, so konnen wir dann 
einen gewissen Bruchteil hiervon als ~ (z. D2) fUr die Riickwarts­
turbinen setzen. Dieser Bruchteil variiert von etwa 1! 4 fur Passagier­
dampfer bis 1/3 fur Kreuzer und Linienschiffe. 

Die somit gefundene Stufenzahl wird nun in Expansionsstufen 
geteilt und zwar vier oder fUnf bei Kanaldampfern, funf oder sechs 
bei anderen Dreiwellenschiffen. Sind H.-D.- und N.-D.-Ruckwarts­
turbinen vorhanden, so besitzt jede von ihnen gewohnlich vier Ex­
pansionsstufen, wobei die Schaufelhohen im Verhaltnis von etwa 1,5 
zunehmen. Sind hingegen die Riickwartsturbinen nicht in H.-D.­
und N.-D.-Turbine geteilt, so ist das Verhaltnis der aufeinander­
folgenden Schaufelhohen gewohnlich gleich zwei. Ganz und halb 
aufgedrehte Beschaufelungen werden in den letzten Expansionsstufen 
verwendet. 

. 25. Ahnliche Turbinen. 
Ahnliche Turbinen sind solche, die gleiche Schaufelgeschwindig­

keiten u und gleiche Dampfgeschwindigkeiten cl besitzen, und in 
denen das Verhaltnis der Schaufelhohe zum Durchmesser in den 
entsprechenden Stufen dasselbe ist. Werden sie mit Dampf von der 
gleichen Anfangsspannung betrieben, so benotigen sie bei gleichem 
thermodynamischem Wirkungsgrad dieselbe Stufenzahl und diesel ben 
Schaufelwinkel. 

Haben wir zwei ahnliche Turbinen, und der Durchmesser der 
groBeren sei n mal so groB wie der der kleineren, so werden die 
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Schaufelhohen n mal so groB und die durch die Schaufeln gebildeten 
RingfHichen n 2 mal so groB sein. Da tt und c1 in beiden Turbinen 
gleich groB sind, so wird die Leistung ebenfalls n2 mal so groB sein. 
Die Drehzahl der groBeren wird 1/ n mal der kleineren sein, da die U m­
fangsgeschwindigkeit u dieselbe ist. Obgleich die Stufenzahl dieselbe 
ist, wird sich die Turbinenlange infolge groBerer und starkerer 
Schaufeln vergroBern. Die Beanspruchungen der Trommeln und 
Schaufeln infolge der Fliehkraft werden dieselben sein. Kennen wir 
die hochste zulassige Drehzahl irgendeiner Turbine, so konnen wir 
durch Anwendung des Prinzips der Ahnlichkeit die hochstzulassigen 
Drehzahlen anderer Turbinen bestimmen. Jedoch wird auBer bei 
Abdampfturbinen, wo man es mit groBen Dampfvolumina zu tun 
hat, und bei Turbinengeblasen, die im Durchschnitt mit Drehzahlen 
von ungefahr dem 1,5 fa chen derjenigen bei elektrischem Antriebe 
Jaufen, diese Hochstgrenze selten erreicht. 

7. Kapi tel. 

Bereclmung der Schiffsturbinen. 

1. Gegebene Ausgangswerte. 
Die Berechnung einer Schiffsturbine kann auf verschiedene Art 

und Weise erfolgen; ebenso kann die Reihenfolge, in der die theore­
tischen Grundlagen behandelt wurden, verschieden sein. In diesem 
Kapitel wollen wir eine Berechnungsmethode durchfiihren, die keines­
wegs Neues bringen, sondern zeigen solI, inwiefern der bis jetzt be­
handelte Stoff fiir die praktische Berechnung von Nutzen ist. Vor­
liegendes Kapitel solI ebenfalls die wichtigsten bis jetzt erhaltenen 
Ergebnisse zusammenstellen und fiir jedes ein Zahlenbeispiel geben. 
Da eine vollstandige Berechnung durchgefiihrt werden solI, mogen 
die Ausgangswerte fiir die einzelnen Beispiele folgendem Satz zu­
sammengehoriger Werte entnommen werden: 

Beispiel. Die zu berechnende Turbinenanlage sei zum Einbau 
in ein Schiff bestimmt und bestehe aus einer Hochdruck- und einer 
Niederdruckturbine von gleicher Leistung. Ihr werde trocken ge­
sattigter Dampf bei einer Eintrittsspannung von 11 at Dberdruck 
zugefiihrt. Das Kondensatorvakuum betrage 71 cm Q.-S. 

Umdrehungen pro Min. = 330 
Gesamtleistung = 12000 PS 

Angenommener Dampfverbrauch = 6,2 kg pro PS und Std. 
Diese Anlage entspricht den fiir Vierwellenschiffe mit 2 H.D.­

und 2 N.D.-Turbinen iiblichen Anlagen; Drehzahl und Leistung ent­
sprechen denen mehrerer kiirzlich ausgefiihrter Schlachtschiffe. 

Eine erstmalige Berechnung wollen wir unter del' Annahme des 
gleichen Wirkungsgrades fiir jede Turbine durchfiihren. 
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2. Entwurf des Entropiediagramms. 

Zuerst muB ein Entropiediagramm (s. Fig. 40) aufgezeichnet und 
in ihm die dem Eintrittsdruck und dem Vakuum entsprechenden 
Linien B C und A F gezogen werden. Durch Einzeichnen der Linie CD 
wird die adiabatische Expansion dargestellt. Fur die hier vorliegende 
Expansionskurve ist Punkt f gemaB der Abschnitte 10 und 11 in 
Kapitel IV zu wahlen. 

In diesem Fall werde D f = 0,4 D Fund damit reichlich groB ge­
wahlt, so daB Punkt f in Wirklichkeit eher eine kleinere als groBere 
spezifische Dampfmenge besitzen wird, und somit das hier zur Ver­
fUgung stehende Warmegefalle in keinem FaIle zu klein ist. Sodann 
wird die Expansionslinie C f eingezeichnet. 
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Fig. 40. Entwurf des Entropiediagramms. 
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J etzt konnen die Kurven g h und k l gefunden werden. Diese 
geben das spezifische Volumen des Dampfes bei verschiedenen Tempe­
raturen. Die zur Aufzeichnung dieser Kurve notigen Werte mogen 
aus der Berechnung der spezifischen Dampfmenge, wie sie die Ex­
pansionslinie Cf ergibt, ermittelt oder direkt dem diesemBuche bei­
gegebenen JV -Diagramm entnommen werden. Um die spezifischen 
Volumina genauer ablesen zu konnen, wurde die Kurve fUr hohere 
Temperatqren g h in ein Zehntel MaBstab der Kurve k l aufgetragen. 
Die Kurve des totalen Warmegefalles mm wurde gemaB Abschnitt 18 
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in Kapitel IV eingezeichnet; mit Hilfe derselben konnen wir die 
bis zu irgendeiner Temperatur seit Beginn der Expansion von Dampf 
abgegebene Warmemenge ablesen. Diese Warmemenge bezieht sich 
auf die angenommene und ins Diagramm eingezeichnete Expansion. 

3. Teilung in Hochdruck- und Niederdruck-Turbine und Zerlegung 
in Expansionstufen. 

Ehe wir im Diagramm die Trennungslinie zwischen Hoch- und 
Niederdruckturbine einzeichnen konnen, mussen wir uns uber die 
verschiedenen Wirkungsgrade beider Turbinen klar sein. Hatten wir 
hier die Kurve des Warmegefalles fUr den Verlauf adiabatischer 
Expansion, so muBte der Hochdruckturbine wegen ihres niedrigeren 
Wirkungsgrades ein bedeutend groBeres Warmegefalle als der Nieder­
druckturbine zugeteilt werden. Bei unserer aufgezeichneten Kurve 
des Warmegefalles ist dieser Unterschied der Wirkungsgrade nicht 
so bedeutend. Immerhin fordert selbst bei dieser Expansionslinie 
und unter Berucksichtigung des Wirkungsgrades die H.D.-Turbine 
mehr als die Halfte der verfugbaren Warmeenergie. Wir wollen des­
halb zur Erreichung gleicher Leistung beider Turbinen annehmen, 
daB die H.D.-Turbine 0,52 des gesamten Warmegefalles fUr sich in 
Anspruch nimmt. Das gesamte Warmegefalle betragt in unserem 
FaIle, wie aus Kurve mm zu ersehen ist, etwa 193 WE; und mithin 
muB das in der H.D.-Turbine umgesetzte Warmegefalle sein: 

0,52 ·193 = 100 WE. 

Die Trennungslinie im Diagramm ist also durch den entsprechen­
den Punkt der Kurve mm zu legen. Die zu dieser Linie gehorige 
Temperatur betragt etwa 102 0 C und folglich die Spannung des 
Anspuffdampfes der H.D.-Turbine etwa 1,11 at abs. Lassen wir ein 
Druckgefalle von etwa 0,08 at zwischen beiden Turbinen zu, so be­
tragt die Dampfspannung beim Eintritt in die N.D.-Turbine etwa 
1,03 at. Das totale Warmegefiille der N.D.-Turbine erhalt man dann 
gemaB der Kurve zu: 

193 -103 = 90 WE. 

Ordnen wir, wie allgemein ublich, in der H.D.-Turbine sieben 
Expansionsstufen und in der N.D.-Turbine deren funf an, so haben 
wir unter der V oraussetzung gleicher Leistungsverteilung: 

Warmegefalle pro H.-D.-Expansionsstufe = 1~0 = 14,3 WE 

90 
= 5=18,0 WE. " " N.-D.- " 

Hiernach betragt das umgesetzte Warmegefalle am Ende der 
einzelnen Expansionsstufen: 

14,3·1 = 14,3 [172,8 0 C 8,77 at abs.] 
14,3·2 = 28,6 [161,0 0 C 6,49" ,,] 
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14,3·3 = 42,9 [148,4 ° C 4,67 at abs.] 
14,3·4=57,2 [136,5 0 C 3,35" ,,] 
14,3·5= 71,5 [125,4 ° C 2,40" ,,] 
14,3·6= 85,8 [114,0° C 1,57" ,,] 

Die zu jedem Punkte der Kurve mm gehorigen Temperaturen 
und Driicke wurden hinter obige Werte in Klammern gesetzt. 

Fiir die N.-D.-Turbine ergibt sich in derselben Weise: 

103 + 18,0·1 = 121 [87,0° C 0,64 at abs.] 
103+18,0·2=139 [74,2 0 C 0,39" ,,] 
103 + 18,0· 3 = 157 [61,5° C 0,22 ,,' " ] 
103+18,0·4=175 [49,3 0 C 0,12" ,,] 

Hierauf konnen die einzelnen Stufen ins Diagramm eingezeich­
net werden. 

4. Spezifisches Dampfvolumen innerhalb jeder Expansionsstufe. 

Wir wollen annehmen, daB tatsachlich 6,2 kg Dampf pro Std. 
und PS durch die Turbine hindurchgehen. Hierin sind jegliche Ver­
luste, z. B. infolge Undichtigkeit des H.-D.-Entlastungskolbens, nicht 
mit inbegriffen. 

Dann brauchen wir: 

6,2 . 12 Oo~ = 20 7 kg Dampf in 1 Sek. 
3600 ' 

Urn das sekundlich durch irgendeinen Teil der Turbine hin­
durchgehende Volumen zu £lnden, miissen wir das zu diesem Tur­
binenteil gehorige spezi£lsche Dampfvolumen mit 20,7 multiplizieren. 
Die Kurven g h und k l geben das spezifische Volumen des NaB­
dampfes und somit nur in einem anderen MaBstabe auch das se­
kundliche Dampfvolumen. Dieser andere MaBstab muB natiirlich 
der 20,7 fache desjenigen im Diagramm sein, und konnte auf der 
Abszissenachse besonders eingetragen werden. In folgender Tabelle 
sind die fiir die Mitte jeder Expansionsstufe geltenden spezifischen 
Dampfvolumina zusammengestellt worden. Man erhalt hieraus sofort 
die sekundlichen Dampfmengen, indem man die Werte der dritten 
Reihe mit 20,7 multipliziert. 

Expansionsstufe 
H.-D. 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

Gesamte Warmegefalle 
bis Mitte Exp.-Stufe 

7,2 
21,5 
35,8 
50,1 
64,4 
78,7 
93,0 

Morrow·Kisker, Dampfturbinen. 

Spez. Volumen 
in cbm 

0,19 
0,25 
0,34 
0,46 
0,63 
0,87 
1,23 

9 
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Expansionsstufe Gesamte Warmegefalle 
N.-D. bis Mitte Exp.-Stufe 

1 112,0 
2 130,0 
3 148,0 
4 166,0 
5 184,0 

Spez. Volumen 
in cbm 

1,93 
3,05 
5,00 
8,20 

14,40 

5. Dampf. und Schaufelgeschwindigkeiten. 
Wir wollen fiir das Verhaltnis zwischen u und c einen bestimmten 

Wert wahlen und denselben wenn. moglich durch beide Turbinen 
hindurch konstant halten, auBer in den beiden letzten Expansions­
stufen der N.-D.-Turbine, wo aufgedrehte Beschaufelungen in An­
wendung kommen sollen. Wir wollen sodann fiir u und c W.erte 
wahlen, die in erster Linie fiir die erste Expansionsstufe der H.-D.­
Turbine geeignet sind. Da u die Geschwindigkeit eines Punktes in 
Mitte der Schaufelhohe ist, so wird sein Wert in den folgenden 
Expansionsstufen der H.-D.-Turbine nur wenig zunehmen. Bei kon­
stantem Geschwindigkeitsverhaltnis muB c in dem gleichen Verhaltnis 
wie u vergroBert werden. 

In dies em FaIle wollen wir die Verengungszahl ~ mit Riick-
cla 

sicht auf Spaltverluste und Materialdicke zu etwa 3 und konstant 
annehmen. 

Wir wollen wahlen: 

k=~~= 26 
u ' 

und u = 30 mjsk in der ersten 

u 
oder - = 0,385 

cl 

Expansionsstufe. 
Wir erhalten: 

c1 = 78 mjsk und 
cla = 26 mjsk 

fiir die erste Expansionsstufe, deren mittlerer Durchmesser sich zu 

60·u 60·30 
D=--=---=1,74m 

ergibt. 
n·n n·330 

Die Ringflache wird durch Division des sekundlichen 
volumens durch cla erhalten; also: 

'" 20,7·0,19 
Rmgflache = --2-6-=0,151 qm 

und dies ergibt eine Schaufelhohe von: 
0,151 

---=0,0277 m 
n·l,74 

'" 28 mm. 

Dampf-

Die Umfangsgeschwindigkeit u fiir die erste Expansionsstufe 
der N.-D.-Turbine habe den )/2 fachen Wert derjenigen der H.-D.-
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Turbine. Der mittlere Durchmesser und die Geschwindigkeit c1 sind 
dann in demselben Verhaltnis zu vergroBern. 

Wir erhalten somit fUr die erste N.-D.-Expansionsstufe: 

D= 1,74·Y2 = 2,46m 

Cla = 26· V2 = 36,8 m/sk 
Cl = 78· V2 = 3·36,8= 110 mjsk 

R · floo h 1,93.20,7 ° mg ac e=-----=l, 9 qm 
36,8 

Schaufelhohe = ~~ = 0,140 m 
2,46·]l 

=140 mm. 

6. Trommeldurchmesser und Schaufelhohen. 
Aus den mittleren Durchmessern und den Schaufelhohen in der 

ersten Expansionsstufe jeder Turbine erhalten wir den Trommel­
durchmesser wie folgt: 

Durchmesser der H.-D.-Trommel= 1,74 - 0,028"" 1,70 m 
" "N.-D.-Trommel = 2,46 - 0,14 "" 2,30 m. 

Nun konnen wir die Schaufelhohen der anderen Expansionsstufen 
entweder auf ahnliche Weise, wie bereits besprochen, oder mit Hilfe 
der For mel D2·l = const. v berechnen. 

Fur den H.-D.-Zylinder besteht die Beziehung: 
D=1,70+l 

und fUr den N.-D.-Zylinder: 
D=2,30+l. 

Fur die erste Expansionsstufe der Hochdruckturbine ergibt sich: 
D2·l = 1,7282 .0,028 = 0,084 cbm 

und da hier v = 0,19 ist, so haben wir fur die Konstante den Wert 

~.984 = 0,440, und die Gleichung lautet: 
0,19 

D2 . l = 0,440 . v 
In folgender Tabelle sind fUr die einzelnen Expansionsstufen 

die Werte fur 0,44· v zusammengestellt worden, sowie die durch 
zweckmaBiges Probieren gefundenen Werte fur D und l. 

(Da D von l wenig beeinfluBt werden, so sind beide Zahlen­
werte leicht und schnell zu errechnen.) 

Expansionsstufe D2 ·l 
H.-D. 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

0,084 
0,110 
0,150 
0,203 
0,277 
0,383 
0,540 

D 
in m in mm 
1,728 28 
1,736 36 
1,748 48 
1,764 64 
1,787 87 
1,818 118 
1,854 154 

9* 
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Auf ahnliche Weise erhalten wir flir die erste Expansionsstufe 
der N.-D.-Turbine: 

D2 ·l = 2,442 .0,14 
und da hier v = 1,93, so erhalten wir fur die erst en drei Expan­
sionsstufen dieselbe Gleichung wie flir die H.-D.-Turbine: 

D2·1 = 0,440 ·v. 
Wurden zwischen beiden Turbinen bestimmte Dampfverluste 

infolge Undichtigkeit entstehen, so k6nnten diese hier Berucksichti­
gung finden. - Die Konstante 0,440 brauchte nur im Verhaltnis 
der durch beide Turbinen sekundlich hindurchgehenden Dampf­
gewichte verkleinert werden. Wir wollen annehmen, daB hier keine 
Dampfverluste eintreten, und erhalten dann: 

Expansionsstufe D2 .1 D 
N.-D. in m in mm 

1 0,850 2,442 142 
2 1,342 2,512 212 
3 2,200 2,620 320 
4 2,620 320 
5 2,620 320 

Wie man sieht, wachsen die Schaufelh6hen nahezu in einer 
geometrischen Reihe an; und zwar verhalten sich zwei aufeinander­
folgende Schaufelh6hen der H.-D.-Turbine wie ungefahr 1,33, der 
N.-D.-Turbine wie ungeHihr 1,514 zueinander. Runden wir diese 
Werte ab, so konnen wir sagen, daB das Schaufelhohenverhaltnis 
11/3 in der H.-D.-Turbine nur 11/2 in der N.-D.-Turbine betragt. 

7. "Aufgedrehte" Beschaufelungen. 
Die dritte Expansionsstufe des N.-D.-Zylinders wurde flir nor­

male Beschaufelung berechnet. Die vierte und flinfte Expansions­
stufe soIl halb aufgedrehte und ganz aufgedrehte Beschaufelung er­
halten. Die letzten drei Expansionsstufen erhalten also gleiche 
Schaufelhohen; jedoch wurden ihre Austrittswinkel a1 (= fJ2) gemaB 
der Formel (Kapitel VI, Abschnitt 10) 

tg a1 = const .. v verandert. 
Mithin gilt flir die vierte Expansionsstufe: 

~~ 8,2 
0,364 5,0 

a1 = 30 0 50' 
und flir die letzte Expansionsstufe: 

~al 14,4 
0,364 5,0 

a1 =46 0 20'. 
Durch Einhaltung dieser Schaufelwinkel wird die in jeder der 

beiden letzten Expansionsstufen geleistete Arbeit dieselbe wie in 
jeder der drei ersten Expansionsstufen der N.-D.-Turbine werden. 
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8. Anzahl der Schaufelreihen. 
Die fiir jede Expansionsstufe erforderliche Reihenzahl hangt von 

dem Warmegefalle innerhalb derselben und dem Wirkungsgrad der 
Energieumsetzung in den Schaufeln abo 

Der Wirkungsgrad 'Yj erklart sich durch die folgende Gleichung: 
2 k,cosa -1 

A . 1. U = 'Yj • Warmegefalle pro Stufe. 
g 

In vorliegendem Beispiel solI 'Yj = 0,75 und konstant angenommen 
werden. Das Warmegefalle jeder H.-D.-Expansionsstufe ist ebenfalls 
die Turbine hindurch konstant und betragt 14,3 WE. Folglich er­
halten wir durch Einsetzen in die Gleichung: 

. 'Yj·h·g 

Z= A(2kcosal-1).u2 ' (1) 

0,75.14,3·9,81.427 
die Stufenzahl z = .-----,--;-------;: 

(2.2,6.0,94 -1)·u2 

und fiir die erste Expansionsstufe fiir u = 30: 
z = 12,83 Reihen. 

Die jeweils erhaltenen Werte fiir jede Expansionsstufe miissen 
natiirlich ganzzahlig abgerundet werden. GemaB Gleichung 6 in 
Kapitel VI haben wir zur Berechnung der Stufenzahlen der folgenden 
Expansionsstufen: 

Z·D2 = 12,83 .1,7282 = 38,4. 
Hieraus ergibt sich: 

H.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5 6 7 
Stufenzahl: 12,83 12,75 12,60 12,35 12,05 11,65 11,17 
Abgerundeter Wert: 13 13 13 12 12 12 11 

Das Gefalle in jeder N.-D.-Expansionsstufe solI 18,0 WE und in 
der erst en Expansionsstufe u = 30 11'2 = 42,4 m/sk betragen. Folg­
lich ist nach Gleichung 1: 

Folglich 
Z = 8,09. 

z· D2 = 8,09.2,4422 

=48,2 
und mithin betragen die einzelnen Stufenzahlen: 

N.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 
Stufenzahl: 8,09 7,65 7,03 
Abgerundeter Wert: 8 8 7 

4 
7,03 

7 

5 
7,03 

7. 

9. Zweites Beispiel. Niederdruck-Schiffsturbine. 
Urn den EinfluB des Vakuums auf die Abmessungen der Turbine 

zu illustrieren, wollen wir als zweites Beispiel eine N.D.-Turbine 
wahlen, durch die dieselbe Dampfmenge (20,7 kg/sk) wie im vorigen 
Beispiel hindurchgehen solI. Die Schaufel- und Dampfgeschwindig-
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keiten seien dieselben wie vorher, nur solI das Vakuum jetzt nur 
70 em Q.-S. betragen. Die zu bereehnende Turbine mag der N.-D.-Teil 
des ganzen Sehiffsturbinenaggregates oder die Abdampfturbine im FaIle 
einer kombinierten Sehiffsanlage von Kolbenmasehinen und Turbinen 
sein. Die Dampfspannung beim Eintritt in die Turbine betrage 
1,03 at abs. 

Aus Fig. 39 ergibt sieh hierfiir ein WarmegefaIle von 85 WE. 
85 

Das Gefalle pro Expansionsstufe betragt 5 = 17 WE. Also 

ergibt sich folgende AufsteIlung: 

103 + 17·1 = 120 [87,5° C 0,65 at abs.] 
103+17·2=137[75,0°" 0,39" " 
103+17.3=154[63,5°" 0,24" ,,] 
103 + 17·4 = 171 [52,0°" 0,14" ,,]. 

Am Ende der letzten Expansionsstufe haben wir eine Tempe­
ratur von 42° C, entsprechend einem absoluten Druck von 0,082 at, 
und ein totales Warmegefalle von 188 WE. 

Fiir die Mitten der einzelnen Expansionsstufen erhalten wir 
sodann: 
Expansionsstufe: 1 2 3 
Totales Warmegefalle bis Mitte: 111,5 128,5 145,5 
Spez. Volumen des Dampfes: 1,90 2,93 4,65 

Angenommen: D = 2,46 m; cIa = 36,8 m/sk 
CI = 110 mjsk. 

Die Ringflache ist dann: 

1,90· 20,7 ~ 
-368- = 1,0' qm , 

und die Schaufelh6he in der ersten Expansionsstufe: 

1,07 . 
-----0138 m 
2,46·;rr - , 

=1,38 mm. 

4 5 
162,5 179,5 
7,40 12,5. 

Der auf Mitte Schaufel bezogene Durchmesser ist wie vorher: 

D=2,30+l. 

Fiir die ersten drei Expansionsstufen besteht die Gleichung: 

D2·l = 0,430 ·v. 

Expansionsstufe D2·1 D in ill I in mm 

1 0,818 2,438 138 
2 1,259 2,500 200 
3 1,988 2,595 295 
4 2,595 295 
5 2,595 295 
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Die beiden letzten Expansionsstufen wlirden wiederum aufge­
drehte Beschaufelungen erhalten und die Schaufelaustrittswinkel ent­
sprechend der Formel: 

tg a l = const. v 
berechnet werden. 

Flir die vierte Expansionsstufe gilt: 

und fiir die letzte: 

~al 7,40 
0,364 4,65 

(Xl = 30° 

tg~ 
0,364 

12,50 
4,65 

(Xl = 44° 20'. 

Da .das Warmegefiille pro Expansionsstufe 17 WE und u = 42,4 m/sk 
in der erst en Expansionsstufe betragt, so ergibt sich die Stufenzahl 
zu 7,64 (gemaB Abschnitt 8, Gleichung 1). 

Es ist dann: 
Z·D2 = 7,64.2,4382 = 44,9. 

Expansionsstufe: 1 2 3 4 5 
Stufenzahl: 7,6 7,2 6,7 6,7 6,7 
Abgerundeter Wert: 8 7 7 6 7 

10. Drittes Beispiel einer Schitfsturbine. 

In den vorhergehenden Beispielen dieses Kapitels wurde das 
Warmegefalle gleichmaBig auf alle Expansionsstufen verteilt. Nach 
der zweiten in Kapitel IV Abschnitt 19 beschriebenen Rechnungs­
methode wird das Warmegefalle derart auf die einzelnen Expansions­
stufen verteilt, daB innerhalb jeder die Dampfgeschwindigkeit urn 
den gleichen Betrag zunimmt. Diese Methode soIl hier praktisch 
auf die Schiffsturbine des ersten Beispiels mit genau denselben Aus­
gangswerten angewendet werden. 

Das Warmegefalle flir die H.-D.-Turbine betrug 100 WE und 
die Endtemperatur 102 0 C. 

Das gesamte Expansionsverhaltnis in der H.-D.-Turbine betragt: 

1,456 
0167=8,71. , 

Bei sieben Expansionsstufen ergibt das ein Expansionsverhaltnis 
flir jede Stufe von: 

7~ ____ _ 

V8,71 = 1,362. 

Hierdurch sind wir in der Lage, die Volumina am Anfang und 
Ende jeder Expansionsstufe zu ermitteln. Sie sind in der umstehenden 
Tabelle zusammengestellt. 



136 Berechnung von Schiffsturbinen. 

Spezif. Volumen 
I 

0,310 I 0,422 0,5751 0,7831 1,066/1,456 0,1671 0,227 
Temperatur 0 C 187 172 158 145 133,5

1 

122 I 112 102 
Warmegefalle ° 16,0 31,5 I 46,5 60,7 74,5 88 1 100 

Warmegefalle pro Ex-
16,0 115"115,0 114,2113,8 I 13,51 pansionsstufe . . . . 

Mittlere Temperatur . . 179,5, 165 151,5 139,7 127,81 117 
Mittleres spezif. Volumen 0,1931 0,263 I 0,3631 0,482 0,670 I 0,950 I 
Expansionsstufe . . . . I 1 2 3 4 5 6 

11. 
In gleicher Weise erhalten wir fur die N.-D.-Turbine: 

18,80 
gesamtes Expansionsverhaltnis =1542 = 12,18 , 

~5~_ 
Expansionsverhaltnis pro Stufe = V 12,18 = 1,649. 

Spezif. Volumen 1,542 
I 

2,54 1 4,19 
I 

6,90 1 11,45 
I 

Temperatur 0 C 100 86 

I 
72 59,5 

I 
48,8 

Warmegefalle 103 1 123 141,8 I 160 176,5 

Warmegefalle pro Expansions-

I 1 stufe 20 18,8 18,2 16,6 
Mittlere Temperatur 93 

I 
79 65,8 54 

I Mittleres spezif. Volumen .. 1,98 3,20 5,40 8,70 

Expansionsstufe ...... I 1 2 3 4 

12. 

12,0 
107 
1,25 

7 

I 
18,8 
38 

I 193 

16,4 
43,4 
14,4 

5 

Fur die Berechnung der mittleren Durchmesser und der Schaufel­
hi:ihen in den einzelnen Expansionsstufen gilt auch hier die Gleichung 
in Abschnitt 6: 

D2 ·l = 0,440 . v. 
Wir erhalten dann: 

Nr. der H.-D. 
Expansions-

stufe D2·l 1 Din m I lin mm D2·l 

1 0,085 1,729 29 0,870 
2 0,116 1,739 39 1,410 
3 0,160 1,752 52 2,38 
4 0,212 1,768 68 -
5 0,295 1,792 92 -

6 0,417 1,825 125 -
7 0,550 1,860 160 -

Die Trommeldurchmesser betragen: 
H.-D.-Trommel = 1,70 m 
N.-D.-Trommel = 2,30 " 

N.-D. 

1 Din m 1 lin mm 

2,445 145 
2,520 220 
2,640 340 
2,640 340 
2,640 340 
- -
- -
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Zwecks Bestimmung der Stufenzahl innerhalb jeder Expansions­
stufe gilt die Gleichung: 

z . D2 = con st. X Warmegefalle; 
da die Warmegefalle in den einzelnen Expansionsstufen verschieden 
sind. Fur die erste H.-D.-Expansionsstufe ergibt sich die Gleichung: 

z·D2 = 2,68 ·k, 
die fUr aIle Expansionsstufen beider Turbinen gilt. 

Wir erhalten sodann: 
H.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 
Stufenzahl: 14,3 13,8 13,1 
Abgerundeter Wert: 14 14 13 

N.-D.-Expansionsstufe: 
Stufenzahl: 
Abgerundeter Wert: 

1 
9,0 
9 

2 
7,9 
8 

4 
12,2 
12 
3 

7,0 
7 

5 
11,5 
12 

4 5 
6,4 
7 

6,3 
6 

6 
10,9 
11 

7 
9,3 
10 

Bei Vergleich dieser Ergebnisse mit denen des ersten Beispiels 
zeigt sich nun, daB die Unterschiede infolge der Anwendung der 
einen oder anderen Methode nur ganz geringe sind und innerhalb 
zulassiger Grenzen liegen. 

13. Viertes Berechnungsbeispiel einer Schift'sturbine 1). 

Als Beispiel fiir eine etwas andere Berechnungsmethode wollen 
wir hier dieselbe Turbine des ersten Beispiels von ungefahr der­
selben Leistung, jedoch fiir eine hahere Umdrehungszahl berechnen. 
Ein Vergleich der Ergebnisse aus beiden Methoden bietet allerhand 
Interessantes. 

Die Turbinenanlage solI fUr eine effektive Leistung an den Schiffs­
wellen von insgesamt 10000 PS berechnet werden. H.-D.- und N.-D.­
Turbine sollen eine effektive Leistung von je 5000 PS entwickeln. 
Der doppelte Turbinensatz von je einer H.-D.- und N.-D.-Turbine 
wiirde zum Einbau in ein Vierwellenschiff von 20000 Wellen-PS ge­
eignet sein. 

Weitere gegebene Werte sind: 
Umdrehungen pro Min. = 380 
Absoluter Eintrittsdruck = 13 at 
Dampfverbrauch = 6,8 kg pro PS-Std. 

Die wirkliche Expansionslinie wurde im Entropiediagramm (Fig. 41) 
derart eingezeichnet, daB die Verluste in der H.-D.-Turbine etwa 40 
und die in der N.-D.-Turbine etwa 30 v. H. betragen. Zwischen 
H.-D.- und N.-D.-Turbine wurde ein Spannungsabfall von 0,07 at zu­
gelassen, und die gesamte DiagrammfHiche so geteilt, daB auf H.-D.­
und N.-D.-Turbine gleiche Flachen kommen. 

1) Diese Aufgabe gibt eine Berechnungsmethode wieder, die in einem 
Aufsatze von S. T. Reed, "Die Berechnung der Schiffsdampfturbinen", Proc. 
Inst. C. E., Band 177, 1909, behandelt ist. 
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Infolge dieser gleichen Vertcilung des WarmegefiilleB kann man 
eine grollere Leistung der N.-D.-Turbine erwurten. welche Allllahme 
wegen des grollerell Gesamtwirkullg gradeB der N.-D.-Turbine berech-

ZM~~~--------t--------------------.--~.---~~--~ 
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50 

0.6 '.0 1,6 

Fi~ . 41. Auft.ei1ulllZ des \\ iirmegcfiill s flir die H .- D.- und N.-D.-Turbine. 

tigt ist. Diese Aufteilung geschah aber absichtlich so. Drehen sich 
aHe Propellerwellen mit derselben Umdrehungszahl, so wird infolge 
der Einwirkung des Vorstromes zum Antrieb einer inneren Welle 
mehr Kraft als £iir jede der auBeren Wellen gebraueht_ Der zu er­
wartende Mehrbetrag der Leistung der N.-D.-Turbine in dies ern Bei­
spiel betragt etwa 15 v. H. 

14. Geschwindigkeiten und Schaufelhohen. 
Die Dampfgesehwindigkeitell c1 beirn Eintritt in die H.-D.- und 

N.-D.-Turbine wurden zu 75 bzw. 105 m /sk angenommen. 
Fiir 10000 PS und 6,8 kg Dampfverbraueh betragt die sekund-

liehe Dampfmenge : 
6,8· 10 OO~ _ 1 k 

3600 - 8,9 g. 

Hiervon sind jedoeh 5 v. H. Dampfverluste infolge Undiehtig­
keiten noeh abzuziehen. 
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Das wirkliche Volumen des in die H.-D.-Turbine eintretenden 
Dampfes bei 13 at betragt demnach 2,7 cbmjsk und der notwendige 
Durchgangsquerschnitt in der ersten Reihe: 

2,93 
75 = 0,039 qm. 

Unter Annahme eines Ringflachenfaktors von 0,32 ergibt das 
eine Ringflache von 

0,039 
-03 =0,122qm. 

,.2 
Zwecks Berechnung des Durchmessers der H.-D.-Trommel wollen 

wir fUr die erste Stufe jeder Expansionsstufe ~ = 0,4 annehmen, 
cl 

und erhalten dann fUr die Umfangsgeschwindigkeit m der ersten 
Expansionsstufe: 

U= 0,4· 75 = 30 mjsk. 
Bei 380 Umdrehungen pro Minute ergibt das einen Durchmesser 

von 1,51 m. 
Also erhalten wir die Schaufelhohe der ersten Expansionsstufe 

aus der Gleichung: 
n·D·l=O,122 qm 

0,122 • 
l=-~--=00207 m 

1,51· n ' 
= 25 mm. 

Wir erhalten somit den Durchmesser der H.-D.-Trommel zu 
rund 1,48 m. 

Urn die Schaufelhohen der anderen Expansionsstufen zu finden, 
wollen wir fUr die letzte Schaufelreihe der H.-D.-Turbine ein Ver-

haltnis !!:. = 0,29 annehmen, da im ganzen 7 Expansionsstufen vor-
cl 

gesehen sind. Nehmen wir jetzt einen passenden Wert fur u in der 
letzten H.-D.-Stufe an, so konnen wir cl und damit die notwendige 
Ringflache und Schaufelhohe ermitteln. Fur u = 31 ergibt sich 
c1 = 107 und aus dem Gesamtvolumen des Dampfes in dieser Stufe 
(wie wir es aus dem Entropiediagramm finden) der Durchgangsquer­
schnitt des Dampfes = 0,222 qm und die diesem entsprechende 
Ringflache = 0,69 qm. 

Diese Ringflache wurde sich angenahert bei einer Schaufelhohe 
von 135 mm ergeben. Der mittlere Durchmesser der letzten Ex­
pansionsstufe ist dann: 

1,48 + 0,135 = 1,615 m 
und der hierzugehorige Wert von u etwa 32 mJsk. Nachdem wir 
nun die Schaufelhohen der ersten und letzten Expansionsstufe zu 
24 bzw. 135 mJsk gefunden haben, konnen wir aIle dazwischen­
liegenden SchaufelhOhen so wahlen, daB aIle Schaufelhohen in einer 
geometrischen Reihe anwachsen. 
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Somit ergibt sich das Verhaltnis zweier aufeinander folgender 
Schaufelhohen zu: V135 6 25=v'5,40= 1,32. 

Die folgende Tabelle ergibt die so bereehneten Sehaufelhohen: 

Expansionsstufe Dampfdurchgangs- Mittlerer Durch- Schaufelhiihe 
H.-D. querschnitt in qm messer in m mm 

1 0,0390 1,505 25 
2 0,0502 1,513 33 
3 0,0659 1,523 43 
4 0,0883 1,537 57 
5 0,1185 1,556 76 
6 0,1615 1,582 102 
7 0,2180 1,615 135 

15. 
Die N.-D.-Turbine besitzt in dies em FaIle seehs Expansions­

stufen, von denen vier normale Besebaufelung mit 20° Austritts­
winkel haben. Die fUnfte Expansionsstufe besitzt halb aufgedrehte 
Besehaufelung mit einem willkiirlieh angenommenen Austrittswinkel 
von 30° und die letzte ganz aufgedrehte Besehaufelung mit 40° Aus­
trittswinkel. Die Multiplikationsfaktoren (entspreehend den Ver­
engungszahlen) fiir diese beiden letzten Stufen sind 0,48 bzw. 0,62. 

Rotordurehmesser und Sehaufelhohe der erst en Expansionsstufe 
konnen hier auf genau dieselbe Weise wie bei der H.-D.-Turbine 
gefunden werden. 

Die Dampfgesehwindigkeit solI 105 mjsk betragen. Dann ist 
u = 0,4·105 = 42 mjsk, womit wir einen mittleren Durehmesser von 
etwa 2,1 qm erhalten. Aus dem im Entropiediagramm gefundenen 
Dampfvolumen und C1 = 105 finden wir den erforderliehen Dureh­
gangsquersehnitt von 0,235 qm. Diesem entsprieht eine Ringflaehe 
von 0,735 qm und eine Sehaufelhohe von 110 mm. 

Die Sehaufelhohe in den letzten drei Expansionsstufen wird nun 
so festgesetzt, daB 

1. ihre GroBe 15 v. H. des Trommeldurehmessers nieht iiber­
sehreitet, 

2. die absolute Dampfgesehwindigkeit beim Austritt aus der 
letzten Sehaufelreihe nicht groBer als 275 mjsk wird. 

Die gewahlte Sehaufelhohe betragt 295 mm oder 14,9 v. H. 
Trommeldurehmesser und die absolute Dampfgeschwindigkeit beim 
Austritt alis der N.-D.-Turbine etwa 260 mjsk. 

Die Durehmesser der zweiten und dritten Expansionsstufe werden 
aus denen der ersten und vierten Stufe unter der Voraussetzung, 
daB die Sehaufelhohen in einer geometrisehen Reihe zunehmen, ge­
funden. Hierbei wurde das Verhaltnis zweier aufeinanderfolgender 
Sehaufelhohen zu nahezu 1,40 ermittelt. 



Stufenzahl. 141 

I<:xpansionsstufe Durchgangsquerschnitt Mittlerer Durchmesser Schaufelhohe 
N.-D. qm m mm 

1 0,234 2,110 110 
2 0,331 2,153 153 
3 0,476 2,214 214 
4 0,686 2,298 298 
5 1,030 2,298 298 
6 1,330 2,298 298 

16. Stufenzahl. 

Kennen wir die mittleren Durchmesser aller Expansionsstufen 
der H.-D.- und N.-D.-Turbine, so k6nnen wir die Umfangsgeschwin­
digkeit u und folglich auch die absolute Dampfgeschwindigkeit ci 

fiir die erste Reihe jedcr Expansionsstufe finden. Multiplizieren wir 
diese Werte fiir cl mit den 
Durchgangsquerschnitten des ~ Z50 

Dampfstromes, so erhalten wir ~ 
l zoo 

die sekundlichen Dampfvolu- .~ 
men beim Austritt aus dem 
ersten Leitrad jeder Expan­
sionsstufe. Zu den betreffen­
den spezifischen Dampfvolu­
men k6nnen wir sodann die 
zugeh6rigen Driicke dem Entro­

:~ 150 

'" ~ 
.~ 100 

i 
~ 50 

Dompfgeschwintiigkeif(c) 

Schoufelgeschwindigkeif!.!:.(U~) ____ -I 
HDZyllntier N D. Zylintier 
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piediagramm entnehmen. Auf Fig. 42. Die Dampfgeschwindigkeiten in den 
diese Weise werden dann die einzelnen Expansionsstufen. 
einzelnen Expansionsstufen der 
Fig. 41 in Stufen unterteilt. Das Warmegefalle jeder Expansionsstufe 
stell en die einzelnen Flachenstreifen im Entropiediagramm dar. 

Das Warmegefiille jeder Reihe wird aus einem Mittelwert der 
Dampfgeschwindigkeiten in der erst en und letzten Reihe ermittelt. 

Fig. 42 zeigt uns im Diagramm die Dampfgeschwindigkeiten an 
allen diesen Stellen. Die Kurven fiir cl sind bei dieser Rechnungs­
methode als gerade Linien angenommen. 

Fiir die erste Expansionsstufe ergibt sich z. B. die mittlere 
Dampfgeschwindigkeit zu: 

cl =l/2(75+100) =87 m/sk 
cl · cosal = 87· cos 20° = 81,6 " 
cl ·cosal - U= 81,6 - 30 = 51,6 " 

und das mittlere theoretische Warmegefalle pro Stufe ist dann: 

A (cl . casal? - (cl·cosal - U)2 = 81,62 - 51,62 

g 427·9,81 
0,954 WE pro 1 kg Damp£. 
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17. 
Um die Verluste durch Reibung und andere Ursachen zu be­

riicksichtigen, miissen wir einen Faktor (entsprechend 'Yj im Ab­
schnitt 8) einfiihren, in welchem auBerdem aIle Abweichungen infolge 
Rechenfehler Beriicksichtigung find en k6nnen. Die hier angenommenen 
Faktoren sind 0,7 fiir die H.-D.-Turbine und 0,85 fUr die N.-D.­
Turbine. Fiir die erste H.-D.-Expansionsstufe ergibt das Entropie­
diagramm ein Warmegefalle von 15,0 WE. Mithin betragt die Stufen­
zahl innerhalb dieser Expansionsstufe: 

15,0.0,2= 11 
0,954 • 

Die Stufenzahlen in den anderen Expansionsstufen miissen in 
gleicher Weise ermittelt werden. Die erhaltenen Werte werden dann 
wie friiher in ausgleichender Weise auf ganzzahlige Werte abgerundet. 

H.-D.-Expansionsstufe: 1 2 
Stufenzahl: 11 11 

N.-D.-Expansionsstufe: 1 2 
Stufenzahl: 7 6 

3 4 
10 10 

3 4 
6 6 

5 
9 
5 
6 

6 
9 
6 
5 

7 
9 

Die Warmegefalle jeder einzelnen Expansionsstufe und die Dampf­
geschwindigkeiten am Anfang und Ende derselben sind in der folgen­
den Tabelle zusammengestellt: 

Nr. 
Spezifisches Volumen Dampfgeschwindig-

Schaufel-des Dampfes keit c1 Warme-
der Exjlan-

I I 
gefalle geschwindig-

sionsstufe Erste Letzte Erste Letzte keit u 
Reihe Reihe Reihe I Reihe WE 

H.-D. 1 0,155 0,205 75 100 15,0 30,0 
2 0,205 0,275 77 103 14,5 30,2 
3 0,275 0,373 79 106 14,0 30,4 
4 0,373 0,507 80 108 14,0 30,7 
5 0,507 0,681 80,5 108,5 13,8 31,0 
6 0,681 

I 
0,935 80,5 109 13,3 31,5 

7 0,935 1,265 80,8 109,5 12,8 32,2 

N.-D. 1 1,295 1,885 105 152 15,5 42,0 
2 1,885 2,79 107,6 159 15,8 42,8 
3 2,79 4,28 110,6 170 16,0 43,9 
4 4,28 6,97 118 192 16,2 45,6 
5 6,97 11,1 127,5 204 16,5 45,6 
6 11,1 I 18,6 158 I 264 16,8 45,6 

18. Bemerkungen zu dieser Berechnungsmethode. 

Bei dieser letzten Berechnungsmethode fallt vor' allem der an­
genommene hohe Dampfverbrauch auf. Dieser ist in der Absicht 
so hoch gewahlt, um einen LeistungsiiberschuB zu haben, auf den 
wir zuriickgreifen k6nnen, falls die Turbinen nicht auf die erwartete· 
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Leistung kommen soIlten. Die Turbinenanlage, wie wir sie vorher 
berechnet haben, wiirde wahrscheinlich zur Entwicklung einer PSe-
Stun de nicht mehr als 6,2 kg Dampf gebrauchen, wahrend nach 
unserer Berechnung stiindlich 68000 kg Dampf durch die Turbinen 
hindurchgehen. Mit dies en wiirde die tatsachliche Leistung der Tur­
binen etwa 11 000 PS betragen, und das sind 10 v. H. mehr als die 
Konstruktionsleistung. Diese Leistung wiirden wir bei einem Ein­
trittsdruck des Dampfes in die H.-D.-Turbine von 13 at abs. er­
reichen. Dieser Eintrittsdruck miiBte heruntergedrosselt werden, falls 
die Turbine mit ihrer Konstruktionsleistung von 10000 PS bei 
380 Umdrehungen pro Minute laufen solI. In diesem FaIle wiirden 
wir etwa auf 11,6 at abs. kommen. Diese Verminderung der Ein­
trittsspannung tragt nicht zur Wirtschaftlichkeit bei, da hierd urch 
alle Dampfgeschwindigkeiten in den einzelnen Stufen, mit denen 
wir gerechnet haben, verandert werden. 

Weiterhin haben wir folgende Abweichung in dieser Berech­
nungsmethode wahrgenommen. Die Da.mpfgeschwindigkeiten am An­
fang jeder Expansionsstufe und diejenige am Ende der letzten Ex­
pansionsstufe wurden der Berechllung zugrunde gelegt, wahrend 
in den anderen Berechnungsmethoden lediglich die mittleren Ge­
schwindigkeiten, d. h. diejenigen, die in der Mitte der betreffenden 
Expansionsstufe herrschen, zur Berechnung der Turbinenabmessungen 
dienten. 

Wiirden alle Turbinen dieselbe Anzahl Expansionsstufen be­
sitzen, so waren diese beiden Methoden einander gleich. Da jedoch 
die Zahl der Expansionsstufen in jedem Falle durchaus nicht fest­
liegt, noch dafiir irgendwelche allgemein giiltige Regeln bestehen, so 
erscheint es vorteilhafter, die Schaufelgeschwindigkeiten u und die 

fiir die Mitte jeder Expansionsstufe giiltigen Verhaltnisse 1J,. als die-
. S 

jenigen am Anfang derselben der Berechnung zugrunde zu legen. 
Auch ist hier bei Berechnung der N.-D.-Turbine das Verhalt-

nis !!'. nicht konstant gehalten worden. Ware dieses geschehen, so 
c1 

wiirden wir in der letzten Expansionsstufe bei normaler Beschaufe­
lung etwa 71 cm lange Schaufeln erhalten haben. 

Das Langenverhaltnis zweier aufeinanderfolgenden Schaufeln 
ware dann V710-

110 = 1,45 

geworden, und bei halb und ganz aufgedrehter Beschaufelung in den 
beiden letzten Expansionsstufen hatten wir folgende Schaufelhohen 
erhalten: 

110, 160, 230, 334, 334, 334 mm. 
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8. Kapitel. 

Warmediagramme. 

1. Allgemeine Grundsatze. 
Eine Reihe von Energiediagrammen, die den Zustand des Wasser­

dampfes in graphischer Form wiedergeben, sind verofientlicht worden. 
In vielen von ihnen ist die Entropie eine der aufgetragenen GroBen; 
und aus allen Diagrammen kann man den totalen Warmeinhalt fur 
jeden Zustand des Dampfes entnehmen. 

Der Zweck der Diagramme ist im allgemeinen ein zweifacher: 
erstens sollen sie die Dampftabellen ersetzen und zweitens als Hilfs­
mittel bei Berechnungen dienen. 

Die verschiedenen GraBen, die in diesen Diagrammen aufge-
tragen werden konnen, sind: 

1. Dampfdruck, 
2. Dampftemperatur, 
3. Spezifische Dampfmenge, 
4. Spezifisches Volumen, 
5. Warmeinhalt, 
6. Entropie. 

AuBer diesen GraBen kann mitunter die einem gewissen Warme­
oder Druckgefalle entsprechende Dampfgeschwindigkeit dem Diagramm 
direkt entommen werden. 

Was den Wert solcher Diagramme fur den Berechnungsingenieur 
oder Studierenden betrifit, so ist bereits dargelegt worden, daB fur 
die gewohnlichen Berechnungen von Dberdruckturbinen im allgemeinen 
das gebrauchliche Temperatur-Entropie(TS)-Diagramm von groBem 
Nutzen ist. Flir viele Zwecke dagegen eignet sich mehr eins der 
anderen Diagramme, weshalb diese hier beschrieben werden soIl en. 

Ein vollkommen neues Diagramm wurde aufgezeichnet, das sich 
als besonders geeignet flir aIle Verwendungszwecke erweisen wird. 
Es wurde in groBem MaBstabe aufgezeichnet, dies em Buche in einer 
Tasche angefligt und in Abschnitt 10 dieses Kapitels naher erklart. 

2. Verschiedene Arten von Diagrammen. 
In jedem Warmediagramm werden zwei der vorhin aufgezahlten 

sechs GraBen als Koordinaten im gewohnlichen rechtwinkligen Koordi­
natensystem aufgetragen. Die librigen GraBen stellen sich dann als 
quer dazu verlaufende Kurven dar. In den bereits in diesem Buche 
verwendeten Diagrammen wurde die Temperatur als Ordinate und 
die Entropie bezogen auf 1 kg Dampf als Abszisse aufgetragen. 
Sollte die spezifische Dampfmenge x ermittelt werden, so wurden 
eine Menge Kurven konstanter spezifischer Dampfmenge (x = konst.) 
flir x = 0,9, 0,8, 0,7 usw. ins Diagramm eingezeichnet. Flir den 
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praktischen Gebrauch ist es wiinschenswert, daB diese Kurven in 
noch kleineren Abstanden voneinander, z. B. fUr x = 0,98, 0,96 usw. 
aufgetragen werden. Die Kurven konstanten spezifischen V olumens 
geniigen . der GIeichung v = konst., worin v das Volumen von 1 kg 
Dampf oder Mischung von Dampf und Wasser bedeutet. Mit den iibrig 
bleibenden zwei GroBen kann auf dieselbe Weise verfahren werden, 
jedoch wird dann das Diagramm wegen der vielen kreuz und quer 
laufenden Kurven auBerordentlich kompliziert und deshalb undeutIich. 
In nahezu allen Diagrammen, die fiir den praktischen Gebrauch be­
stimmt sind, ist eine der sechs GroBen zwecks Vereinfachung des 
Diagramms weggelassen worden. 

Die verschiedenen Warmediagramme kann man in der Haupt­
sache nach der Wahl der beiden rechtwinkligen Koordinaten aus 
diesen sechs GroBen einteilen. Danach ist das gewohnIiche Warme­
diagramm ein Temperatur-Entropiediagramm, das Molliersche ein 
Warmeinhalt-Entropiediagramm, und das Fostersche ein Temperatur­
Warmeinhaltdiagramm. AuBerdem konnen wir die Warmediagramme 
nach fiinf anderen Gesichtspunkten einteilen und zwar nach: 

1. Umfang und Bereich des betreffenden Diagramms, 
2. der Verwendung gleichmaBiger oder nicht gleichmaBig geteilter 

MaBstabe, 
3. den Dampftabellen oder Versuchsergebnissen, nach denen das 

Diagramm aufgetragen wurde, 
4. den fiir die Driicke, Volumina, Temperatur und fiir die 

anderen vorkommenden GroBen gebrauchten MaBeinheiten, 
5. dem Umstande, welche (und ob irgendeine) der in Abschnitt 1 

aufgestellten sechs GroBen nicht aufgetragen wurden. 

3. Ubergang von einem Diagramm zum anderen. 

Hinsichtlich der eben aufgezahlten Verschiedenartigkeiten konnen 
wir sagen, daB, wenn die Entropie nicht parallel zu einer der beiden 
Koordinatenachsen aufgetragen wird, die Abweichung der wirklich 
stattfindenden Expansion von der adiabatischen nicht auf so ein­
fache Weise ermittelt werden kann. Adiabaten oder Kurven kon­
stanter Entropie konnen im Diagramm auch als gekriimmte Kurven 
dargestellt werden. 

Nur im Temperatur-Entropiediagramm gibt die unterhalb irgend­
einer Kurve liegende Flache die wahrend des Vorganges zugefiihrte 
oder abgefiihrte Warmemenge an. 

Nur im Druck-Volumendiagramm ergibt die unterhalb irgendeiner 
Kurve liegende Flache die wahrend des V organges geleistete oder 
dem Arbeitskorper zugefUhrte Arbeit. 

Es sei erwahnt, daB man von einer spezifischen Dampfmenge 
nur im Sattigungsgebiet reden kann, und daB deshalb im Uber­
hitzungsgebiet Kurven konstanter spezifischer Dampfmenge nicht 
vorkommen. 1m Sattigungsgebiet fallen die :t;.inien konstanter Tem-

Morrow·Kisker, Dampfturbinen. 10 
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peratur mit denen konstanten Druckes zusammen, und deshalb stell en 
sich beide durch eine einzige Kurvenschar dar. 

Die im Abschnitt 1 dieses Kapitels aufgezahlten sechs GraBen 
konnen deshalb durch Weglassen der zweiten GroBe, del' Dampf­
temperatur, auf funf verringert werden, indem man im Sattigungs­
gebiet die Kurven konstanter spezifischer Dampfmenge und im 
Dberhitzungsgebiet die Kurven konstanter Dberhitzung mit dem ein­
fachen Ausdruck "Qualitatskurven" oder "Kurven gleicher Beschaffen­
heit" bezeichnet. Dieser Weg ist von Marks und Davis in ihren 
Diagrammen und Dampftabellen eingeschlagen VI orden. Das ge­
wohnliche PV-Diagramm, das dem lngenieur von alters her bekannt 
ist, konnte in ein Warme- oder Energiediagramm durch bloBes Ein­
zeichnen einer Reihe Kurven konstanten Warmeinhaltes verwandelt 
werden. Die Adiabaten stellen dann Kurven konstanter Entropie 
dar; und wenn del' Wert der Entropie an jeder Adiabate verzeichnet 
wiirde, so hatten wir ein brauchbares Entropiediagramm erhalten. 

lch betone ausdriicklich, daB jedes Diagramm in einfacher 
Weise mit anderen GraBen als Koordinaten konstruiert, und somit 
aus ihm irgendein anderes der vorgenannten Warmediagramme er­
halt en werden kann. 

4. Temperatur-Entropiediagramme. 

Warmediagramme diesel' Art sind zuerst 1872 von Belpaire 1) 

und im folgenden Jahre von Willard Gibbs 2) veroffentlicht worden. 
lhre Anwendung auf praktische Aufgaben verdanken wir hingegen 
in der Hauptsache Macfarlane Gray 3). Fig. 43 zeigt ein voll­
standiges Temperatur-Entropiediagramm. Von den sechs GroDen 
fehlen hier nur die Volumenlinien, die im Siittigungsgebiet ganz 
wenig ansteigen und die Kurven konstanten Druckes in sehr spitzen 
Winkeln iiberschneiden. Das Diagramm umfaDt einen sehr groBen 
Bereich, da es sich bis 500 0 C und Driicken bis zu 50 at erstreckt. 

In Diagramme, die zur Berechnung von Dampfturbinen geeignet 
sein sollen, mussen eine groDe Menge solcher Kurven eingezeichnet 
werden, weshalb das Diagramm in we it groDerem MaDstabe als in 
Fig. 43 wiedergegeben werden muB. Es wird dann unbequem groB, 
und um dies zu verhindern, wird nur ein bestimmter Teil des Dia­
gramms aufgezeichnet. 

Stodola hat seinem Werke iiber Dampfturbinen ein Diagramm 
beigegeben, das sich im Dberhitzungsgebiet bis 500 0 C erstreckt und 
yom Siittigungsgebiet nur den in der Niihe der oberen Grenzkurve 
befindlichen Teil enthiilt, was fiir aIle praktischen Zwecke ausreicht. 

1) M. Th. Belpaire, Bulletin de l'Academie royale de Belgique. 1872. 
Band 34. 

2) J. Willard Gibbs, Trans. Connecticut Acad. of Sciences, Band 2, 
1873, S. 309. 

3) J. Macfarlane Gray, Proc. lnst. Mech. Eng. 1889, S.399. 
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5. Sankeys Warmediagramm. 
Dieses ist ebenfaBs ein Temperatur-Entropiediagramm. Zum 

Gebrauch fur die Berechnung von Dampfturbinen wurde dasselbe 
durch Fortlassen der Kurven gleicher Dampfmenge. vereinfacht. 1m 
Sattigungsgebiet konnen die Volumina be quem und genau abgelesen 
werden, da eine groBe Anzahl Kurven konstanten Volumens ein­
gezeichnet wurden. 1m Dberhitzungsgebiet, das sich bis 425 0 C er­
streckt, wurden Kurven gleichen Warmeinhaltes von 5 zu 5 WE, 
jedoch im Sattigungsgebiet nur aBe 50 WE eingezeichnet. 

AuBerdem sind MaBstabe beigegeben, die von 5 zu 5 WE ein­
geteilt sind und ein genaueres Ablesen der Warmemengen ermog­
lichen sollen. 

1m Dberhitzungsgebiet sind nur fUr 0,7 und 7,0 at die Kurven 
konstanten Druckes und ebenso fur 0,6 und 6,0 cbm zwei Kurven 
konstanten spezifischen Volumens eingezeichnet worden. Dazwischen­
liegende Drucke und Vol urn ina sind vermittels der beigegebenen 
MaBstabe abzumessen. Dies bedingt naturlich eine geringe Extra­
arbeit, hat jedoch den Vorteil, daB das Diagramm wesentlich ver-
einfacht wird. ., 

Der Teil in Fig. 42, der zwischen den Entropiewerten 0,7 und 1,4 
liegt, wurde in Sankeys Diagramm weggelassen und somit das Dia­
gramm zusammengedrangt, urn an Platz zu sparen. Fur die mittlere spe­
zifische Warme bei konstantem Druck des uberhitzten Dampfes wurde 
der Wert 0,60 zugrunde gelegt. Der Teil des Dberhitzungsgebietes, 
der sieh fiber 200 0 C befindet, wurde auf einer gesonderten Tafel 
dargestellt; man kann dies en ausschneiden und in der riehtigen 
Lage auf das andere Diagramm aufkleben. Besonders hervorzuheben 
ist die dem Sankey-Diagramm beigegebene Einrichtung, Expansions­
kurven fur einen bestimmten Wirkungsgrad zwischen 0,5 und 1,0 
einzuzeiehnen. Dieses Diagramm ist naturlieh in englischem MaB­
system entworfen, d. h. die Drucke sind in Pfund pro QuadratzolI, 
die Temperaturen in Graden Fahrenheit, die spezifischen Volumina 
in KubikfuB pro 1 Pfund Dampf, die Warmemengen in Brith Thermal 
Units ausgedruckt. 

6. Das Diagramm von Mollier 1). 

Mollier nimmt den Warmeinhalt als Ordinate und die Entropie 
als Abszisse des rechtwinkligen Koordinatensystems. Die Kurven 
konstanter Temperatur, konstanten Druckes, Volumens und gleieher 
Dampfmenge stellen sich dann als Kurvenscharen im Diagramm dar. 
Die vertikalen Linien sind Adiabaten und die horizontalen Linien 
Kurven konstanten Warmeinhalts oder "Drosselkurven". 

An der Seite des Diagramms ist parallel zum MaBstab fUr die 
Warmeeinheiten ein GeschwindigkeitsmaBstab aufgetragen, vermittels 

1) Neue Tabellen und Diagramme fur Wasserdampf. Springer 1906. 
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des sen man die durch eine bestimmte Warmemenge erzeugte Aus­
ftuBgeschwindigkeit sofort ablesen kann; dabei wurde angenommen, 
daB die Anfangsgeschwindigkeit gleich Null ist. 

Da die einem gegebenen Warmegefalle h = (il - i2) entsprechende 
Geschwindigkeit c durch 

c = V~-· 2 ;(;~-----i2) = 91,53· Vi! =i.~ 
gegeben ist, so wurde der GeschwindigkeitsmaI3stab derart gewahlt, 
daB einer Strecke (il -i2 ) des WarmemaBstabes c Einheiten des 
GeschwindigkeitsmaBstabes gemaB obiger Gleichung entsprechen. 

Das Diagramm von Mollier eignet sich speziell fiir Aufgaben 
uber die Dampfstromung durch Mundungen und Dusen und ist so mit 
fUr die Berechnung von Gleichdruckturbinen besonders brauchbar. 
Es hat den Vorteil, daB sich in ihm die Kurven konstanten Druckes 
als fortlaufende Linien darstellen. 

7. Beispiele fUr ausgefiihrte J S-Diagramme. 

Eine ausgezeichnete Molliertafel hat Stodola der 4. Auflage 
seines Werkes uber Dampfturbinen beigegeben, in die auch die 
Kurven konstanten Volumens aufgenommen wurden, die im ur­
sprunglichen Mollierdiagramm fehlten. Das Dberhitzungsgebiet reicht 
bis zu 500 0 C und die Kurvenschar konstanten Druckes bis 20 at. 

Ein anderes Warmeinhalt-Entropiediagramm wurde mit den 
neueren englischen Dampftabellen von Marks und Davis heraus­
gegeben, in dem jedoch die Kurven konstanten spezifischen Volumens 
fehlen. Wie bereits erwahnt, sind hier im Dberhitzungsgebiet die 
Kurven konstanter Temperatur durch Kurven gleicher Dberhitzung 
ersetzt, was sich fur den praktischen Gebrauch des Diagramms als 
besonders geeignet erweist. 

In den beiden hier genannten Diagrammen befindet sich nur 
der in der Nahe der oberen Grenzkurve gelegene Teil des Sattigungs­
gebietes, dam it man in der Lage ist, dem Diagramm einen groBen 
MaBstab zu geben, ohne daI3 es ein zu groI3es und unhandliches 
Format bekommt. Ein vollstandiges JS-Diagramm zeigt Tafel r. In 
dies em ist der obere Teil umgrenzt worden, dessen VergroBerung 
die Mollier-Tafel darstellt. 

8. Fosters Warmediagramm. 
In Fosters Diagramm sind der Warmeinhalt und die Tempe­

ratur als Abszisse und Ordinate im rechtwinkligen Koordinaten­
system aufgetragen. Die Flussigkeitskurve ist eine gerade und die 
Sattigungskurve eine schwach gekrummte Linie (Fig. 44). Kurven 
gleicher Dampfmenge muss en dann ebenfalls nahezu gerade Linien sein. 
KB ist eine Linie gleicher Dampfmenge im Sattigungsgebiet, FWeine 
Adiabate und FY eine Linie konstantenspezifischen Volumens. Iso-
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thermen oder Linien konstanter Temperatur sind naturlich horizon­
tale gerade Linien, und Linien konstanten Warmeinhaltes oder 
"Drosselkurven" verlaufen vertikal. 

8OOWE/'w 

Fig. 44. Temperatur-Warmeinhalt-Diagramm. 

Die Kurven konstanten Druckes verlaufen im Sattigungsgebiet 
horizontal und weiterhin im Uberhitzungsgebiet zur Horizontalen ge­
neigt, wie LQ. Wird fUr die spezifische Warme ein konstanter 
Wert zugrunde gelegt, so wird LQ ebenfalls eine gerade Linie sein. 
Die spezifische Dampfmenge im Punkte B betragt: 

AB 
x=AL; 

und AL ist die Verdampfungswarme von 1 kg trocken gesattigten 
Dampfes bei einer Spannung p = 0,5 at abs. 

Durch Punkt F werde der Zustand von 1 kg nassen Dampfes 
in diesem Diagramm dargestellt. FW ist die Adiabate und FZ die 
Kurve konstanten Warmeinhalts. FS sei eine angenommene Ex­
pansionskurve. WZ wurde die Warmemenge darstellen, die bei 
adiabatischer Expansion yom Punkte F aus, und bei einem thermodyna­
mischen Wirkungsgrad = 1 in mechanische Arbeit oder Stromungsenergie 
verwandelt wird. Fur die wirkliche Expansion FS ist D Z die anfanglich 
in Dampf enthaltene Warmemenge und DS der Warmeinhalt am 
Ende der Expansion, folgIich ist in diesem FaIle S Z die in mecha-

nische Arbeit umgesetzte Warmemenge und ~~ der thermodynamische 

Wirkungsgrad der Expansion. Es sei besonders hervorgehoben, daB 
S Z nicht die gesamte abgegebene Warmemenge darstellt, die in der 
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Tat groI3er als W Z infolge der wahrend der Expansion zugefiihrten 
Warmemenge ist. SZ ist lediglich der Nettobetrag, der in nutzbare 
Arbeit oder nutzbare kinetische Energie umgese~t wurde, und dieser 
ist gleich der gesamten Warmearbeit, vermindert um die Verluste 
infolge Reibung. StoB UAW. Wie bei den anderen Diagrammen 
ist in Fosters Diagramm auch nur ein Teil in der Nahe der rechten 
Grenzkurve in vergroI3ertem MaI3stabe aufgetragen worden. 

9. Warmeinhalt-Druckdiagramm. 

In der zweiten Tafel, die den neuen Tabellen fii.r Wasserdampf 
von Mollier beigegeben wurde, sind als Abszissen die Driicke und 
als Ordinaten die Warmeinhalte aufgetragen. Es enthalt Kurven 
konstanten Volumens und gleicher Dampfmenge sowie Isothermen 
im Uberhitzungsgebiet. Adiabaten oder Linien konstanter Entropie 
wurden fortgelassen. 

Bei Fehlen der Adiabaten im Diagramm ist das Eintragen einer 
wirklichen Expansionslinie immer mit einigen Schwierigkeiten ver­
kniipft. J edoch konnte man die Expansionskurve in eins der anderen 
Diagramme einzeichnen und sodann ins J P-Diagramm iibertragen. 
Dieses Diagramm gibt dann direkt die wirklichen Volumina pro 1 kg 
Dampf und den gesamten Warmeinhalt und ist aus diesem Grunde 
ohne weiteres flir die Berechnung von Dampfturbinen brauchbar. 

10. Warmeinhalt-Volumendiagramm. 

Bei der Berechnung von Dampfturbinen interellsiert uns ue­
sonders die Beziehung zwischen Warmeinhalt und Volumen des 
Dampfes beim Durchgang durch die Turbine. Dies gilt vor allem 
fiir die Berechnung von Uberdruckturbinen. 

In dem Diagramm, das hierfiir am meisten geeignet zu sein 
seheint, sind deshalb die Volumina und Warmeinhalte als recht­
winklige Koordinaten aufgetragen. Mir ist nicht bekannt, daB irgend 
welche .TV-Diagramme schon friiher veroffentlicht worden sind, und 
ich halte dieses Diagramm zur Berechnung von Uberdruckturbinen 
fiir so geeignet, daB ieh diesem Buche eine Diagrammtafel in groBem 
MaBstabe in der am Ende befindliehen Tasche beigegeben habe 
(T~1fel III). 

Damit man an allen Stellen des Diagramms die Volumina mit 
ein und derselben prozentualen Genauigkeit ablesen kann, wurde fiir 
diese ein logarithmischer MaBstab verwendet. 

Die Ordinatenachse wurde mit einem gleichmaBig eingeteilten 
MaBstabe fiir die Warmeinhalte versehen. Die neuesten Dampftabellen 
nach Mollier sowie die neuerdings von Knoblauch ermittelten 
spezifischen Warmen des iiberhitzten Dampfes wurden dem Diagramm 
zugrunde gelegt. Kurven konstanter Temperatur wurden fortgelassen, 
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da die Temperatur keine der bei del' Berechnung direkt gebrauchten 

GraBen ist, und im Sattigungsgebiet die Temperaturkurven mit denen 

gleichen Druckes zusammenfallen, wahrend im Oberhitzungsgebiet 

Kurven konstanter Oberhitzung eingezeichnet wurden. 

In unserem Diagramm verlaufen die Linien konstanten spezi­

fischen V olumens vertikal und die Drosselkurven horizontal. Die 

obere Grenzkurve geht mitten durch das Diagramm hindurch und 

teilt dasselbe in das unten liegende Sattigungsgebiet und das oben 

liegende Oberhitzungsgebiet. 
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Fig. 4::>. Warmeinhalt-Volumen-Diagramm. 

10 11 13 

Die Linien konstanten Druckes verlaufen im Sattigungsgebiet 

gerade und nahezu vertikal, im Oberhitzungsgebiet schwach gekriimmt. 

Die Adiabaten verlaufen wie die mit 1,6, 1,4 usw. bezeichneten 

Kurven konstanter Entropie nahezu geradlinig bis zur Grenzkurve, 

durch die sie in ihrer Richtung etwas abgelenkt werden. Das voll­

standige JV-Diagramm, von dem nur ein Teil in del' groBen Diagramm­

tafel enthalten ist, zeigt Fig. 45 in kleinem MaBstabe, jedoch ist 

hier der logarithmische MaBstab fiir die Volumina nicht verwendet 

worden, urn eine unverzerrte Wiedergabe des gesamten Diagramms 

zu erhalten. Die untere Grenzkurve odeI' Fliissigkeitskurve faUt 

vollstandig mit del' vertikalen Achse zusammen, wie bei AB zu 

sehen ist. 
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11. JV-Diagramm fUr einen bestimmten thermodynamischen 
Wirkungsgrad 1). 

Die Berechnung von Dampfturbinen wurde sich bedeutend ver­
einfachen, wenn Diagramme verwendet wurden, die das wirkliche 
Dampfvolumen als Funktion der beim Durchgang durch die Turbine 
abgegebenen Warmemenge angeben. Solche Diagramme miiBten unter 
Beriicksichtigung des in jedem einzelnen Falle angenommenen thermo­
dynamischen Wirkungsgrades aufgezeichnet werden. Selbst wenn stets 
trocken gesattigter Dampf beim Eintritt in die Turbine vorausgesetzt 
wurde, waren eine Menge solcher Diagramme notig, urn gemaB den 
vorkommenden verschieden groBen thermodynamischen Wirkungs­
graden genau zu verfahren. 

Begnugen wir uns hingegen mit hinreichend guten Annaherungs­
wert en , so ist mit einem einzigen Diagramm vielen Berechnungen 
gedient. Aus diesem Grunde ist auf Tafel II ein derartiges Diagramm 
fur einen thermodynamischen Wirkungsgrad von 0,67 aufgestellt 
worden. Als Abszissen wurden die wirklichen Volumina pro kg Dampf 
und als Ordinaten die wahrend der Expansion von einer bestimmten 
Eintrittsspannung bis auf ein bestimmtes Volumen abgegebenen oder 
nutzbar gemachten Warmemengen aufgetragen. 

Bei der Konstruktion des T 
Diagramms wurde angenom­
men, daB der Dampf beim iJ 
Eintritt in die Turbine gerade 
trocken gesattigt ist, und auBer­
dem die neuen Dampftabellen 
nach Mollier zugrunde gelegt. 

Das Diagramm weicht von 
allen anderen dadurch ab, daB 
es die dem Dampf durch Rei­
bungs-, StoB- und Spaltverluste Q,07 

8 

usw. zugefuhrten Warmemen­
gen beriicksichtigt. Es gibt des­
halb sowohl die tatsachliche "'i. 4fi. ~~intlul.l d{'.< lh{'rmudr nalllill{'h{'n 

W irk Url g. g rllde~ . . 
Warmearbeit als auch das wirk­
liche Volumen im Verlaufe der Expansion an, ist aber. in dieser 
Hinsicht nur fur einen bestimmten vorausgesetzten thermodynamischen 
Wirkungsgrad vollkommen genau. 

Man kann sich jedoch iiberzeugen, daB bei Annahme eines 
anderen thermodynamischen Wirkungsgrades das Diagramm nur un­
bedeutend verandert wird, weshalb dasselbe fur alle Falle, in denen 
trocken gesattigter Dampf der Turbine zugefiihrt wird, mit guter 
Annaherung zu gebrauchen ist. 

1m Warmediagramm (Fig. 46) ist CD die Adiabate und Of die 
wirkliche Expansionskurve. Die genaue Lage des Punktes f wird 

1) Siehe Proc. N. E. Coast lnst. of Engineers, Bd.26, 1910, S. 301 bis 307. 
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durch den zugrunde gelegten thermodynamischen Wirkungsgrad be­
stimmt. Die durch f gehende Expansionslinie in Fig. 46 gelte z. B. 
fur einen thermodynamischen Wirkungsgrad von 0,6. Fur 17 = 0,7 
wiirde dieselbe durch f' hindurch gehen. 

Man sieht, daB eine Anderung des thermodynamischen Wirkungs­
grades nur eine geringe prozentuale Veranderung des spezifischen 
Volumens und del' vom Dampf abgegebenen Warmemenge zur Folge 
hat. Da diese beiden GroBen gleichzeitig zu- odeI' abnehmen, so 
ist del' EinfluB des thermodynamischen Wirkungsgrades auf die Kurven 
sehr gering. 

Ziehen wir die Horizont.ale eh, so ist die spezifische Dampf-

menge x . eg , woraus das spezifische Volumen bestimmt werden 
eh 

kann. Die gesamte wahrend del' Expansion von C bis g vom Dampf 
bereits abgegebene Warmemenge wird durch die gestrichelte Flache 
eBCg dargestellt. Die so mit erhaltenen spezifischen Volumina und 
die Flacheninhalte in WE wurden als Koordinaten auf Tafel II auf­
getragen. 

Die Kurven wurden fiir die absoluten Eintrittsdriicke 7 bis 16 at 
in Intervallen von 1,0 at aufgezeichnet. Die querlaufenden ge­
strichelten Linien geben die absoluten Driieke im Verlaufe del' Ex­
pansion an. Del' logarithmische MaBstab ergibt dieselbe prozentuale 
Genauigkeit beim Abgreifen an allen Stellen des Diagramms. 

12. 
Urn den Gebrauch del' Tafel II zu erlautern, sei hier ange .. 

nommen, daB wir eine Turbine, bestehend aus einer H.-D.- und 
einer N.-D.-Turbine, zu berechnen hatten. Del' Dampf werde del' 
H.-D.-Turbine bei einem Dberdruck von 11 at zugefiihrt. Aus den 
Kurven finden wir, daB bei der Expansion von einer Eintritts­
spannung von 12 at abs. bis auf ein Vakuum von 71 em Q.-S. 
("" 0,07 at abs.) ein Warmegefalle von 192 WE pro 1 kg Dampf 
durchlaufen wird. Bei gleicher Kraftverteilung und unter Annahme 
desselben Wirkungsgrades fiir die Energieumsetzung m beiden Tur-

c 
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Fig. 47. Erklarung fiir den Gebrauch der Tafel II. 
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binen, muB der Dampf nach Abgabe von 96 WE, also bei einem 
Drucke von etwa 1,26 at abs. in die N.-D.-Turbine iiberfiihrt werden. 

In der Fig. 47 a wurde die betreffende Expansionskurve in 
kleinerem MaBstabe aus dem Kurvenblatte herausgezeichnet und die 
Teilungslinie AB zwischen beiden Turbinen gezogen, indem Linie OC 
halbiert wurde. 

Fiir 7 Expansionsstufen innerbalb der H.-D.-Turbine ergibt das 
bei Verteilung gleicher Leistung auf jede Expansionsstufe ein Warme­
gefalle pro. Stufe von: 

1 
7.96 = 13,7 WE. 

Zieht man nun im Diagramm sechs wagrechte Linien im Ab­
stande von 13,7 WE, so kann das spezifische Volumen zu Anfang 
oder in der Mitte einer jeden Expansionsstufe sofort abgelesen werden. 

13. 
Zwecks Teilung in Expansionsstufen mit gleicher Geschwindig­

keitszunahme anstatt gleichen Warmegefalles haben wir nur notig, 
die Strecke E F entsprechend der GesetzmaBigkeit einer geometrischen 
Reihe aufzuteilen (siehe Fig. 4 7 b). Fiir die hier betrachtete Turbine 
betragt das Expansionsverhaltnis des Dampfes in der H.-D.-Turbine: 

Volumen bei F 124 
_---.2 ___ = 7 39. 

Volumen bei E 0,168 ' 
Hieraus ergibt sich das Expansionsverhaltnis pro Stufe zu: 

7 
• V7,39 = 1,33. 

Foiglich betragt das spezifische Volumen am Ende der ersten 
Expansionsstufe: 

1,33·0,168 = 0,224 cbm, 
am Ende der zweiten Expansionsstufe: 

und so fort. 
1,33·0,224 = 0,298 cbm 

In gleicher Weise kann bei der Aufteilung des Gefalles fiir die 
No-D.-Turbine verfahren werden. 

14. Rechnungsbeispiel fUr eine 1000 KW -Turbine. 
Mit Hilfe der Tafel II solI hier ein Beispiel voHstandig durch­

gerechnet werden. 
Zu berechnen ist eine 1000 KW-Turbine. Der Dampfdruck am 

Absperrventil betrage etw8; 14 at abs., die minutliche Umdrehungs­
zahl 1600 und der Kondensatordruck 71 cm Q.-S. 

SoH die Turbine betrachtlich iiberlastet werden konnen, so muB 
fiir normale Belastung ein gewisser Spielraum zwischen dem Druck 
am Absperrventil und dem beim Eintritt in die Schaufeln gelassen 
werden. Wir wollen annehmen, daB der Dampf bei normaler Be-
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lastung der Turbine mit 11 at abs. Druck und zwar in trocken ge­
sattigtem Zustande in die erste Schaufelreihe eintreten moge. Betragt 
die absolute Spannung am Auspuffende 0,1 at, so erhalten wir aus 
dem Kurvenblatt ein totales Warmegefalle von etwa 180 WE. 

Wir wollen wahlen fiir die erste Expansionsstufe: 

~=05 und 34' k , U= mis. 
c1 

Die Leistung werde derartig verteilt, daB 1/4 auf die H.-D.-Stufe, 
1/4 auf die M.-D.-Stufe und 1/2 auf die N.-D.-Stufe komme. H.-D.­
und M.-D.-Teil sollen je 3 Expansionsstufen erhalten und der N.-D.­
Teil deren fiinf. 

Der mittlere Durchmesser fiir den H.-D.-Teil ist: 

60·u 60·34 
--= --~--. = ° 43 m. 
;n·n 1500·;n , 

Bei einem Verhaltnis von V2 der Durchmesser der einzelnen 
Teile zueinander, ist folglich der 

mittlere Durchmesser des M.-D.-Teils = V2. 0,43 = 0,61 m 
" " "N.-D.-Teils = 2 . 0,43 = 0,86 m. 

Fiir 'f) = 0,6 wird die Anzahl der Reihen im H.-D.-Teil: 
1 

06·981·-·180·427 
'f)·h.g "4 z = ---~~~- _ .. _.-. = -~~~~~~ - 36 2 

~ .A (2 k cos a1 -1) ·n2 (2.2. 0,94 ~ 1).342 -. , • 

r' 36,2 
Stufenzahl im M.-D.-Tell = ~2-· = 18,1, da hier u 2 doppelt so 

groB wird und sonst alle GroBen del' Gleichung konstant bleiben. 
Stufenzahl im N.-D.-Teil = 18,1, da jetzt h und u 2 doppelt so 

groB wie im M.-D.-Teil werden und alle iibrigen GroBen konstant 
bleiben. 

15. 
Wir teilen nun das gesamte Warmegefalle mit Hilfe der Tafel II 

in die einzelnen Expansionsstufen der verschiedenen Turbinenteile auf 
und konnen die zum Ende und zur Mitte jeder Expansionsstufe ge­
horigen V olumina ablesen. Diese Werte sind in dem Schaufelungs­
plan auf S. 157 zusammengestellt. 

Nach Kapitel V Abschnitt 16 ermittelt sich die Schaufelhohe 
in mm aus der Gleichung: 

G·v 
l=955··--. D,c1 

Lassen wir einen Dampfverbrauch von 8,2 kg1KW-Std. zu, so 
erhalten wir: 

8,2.1000 
G = ····36~ = 2,28 kg Dampf pro sk. 
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Folglich ist fur den H.-D.-Teil: 

l= 955.2,28,v=745.v 
0,43·68 . 

fur den M.-D.-Teil: 
74,5 . 

l =-- -·v = 37.3·v 
2 ' 

und fUr den N.-D.-Teil: 
74,5 ) 

l=4'v= 18,o'v, 

Die aus diesen Gleichungen erhaltenen Resultate sind in dem 
Beschaufelungsplan am Ende dieser Seite eingetragen. 

Das Warmegefalle der N.-D.-Turbine wurde nicht wie bei den 
anderen Turbinenteilen gleichmaBig auf die verschiedenen Expansions­
stufen verteilt, sondern im Verhaltnis der innerhalb jeder Expansions­
stufe befindlichen Stufenzahl. Fur den H.-D.- und M.-D.-Teil be­
deutet dies eine unnatige MaBnahme. 

Das Warmegefalle innerhalb der ersten und dritten N.-D.­
Expansionsstufe ist somit: 

~.89.5=2L1 WE 17' . 

und in den ubrigen Stufen 15,8 WE. 

16. 
Man beachte, daB die Schaufelhahen anstatt mit einem Expo­

nenten von )12 mit einem solchen von etwa 1,35 im H.-D.-Teil bis 
auf einen Mittelwert von 1,62 im N.-D.-Teil in geometrischer Reihe 
anwachsen. Der gewahlte Wert fUr r; = 0,6 ist maglicherweise selbst 
fur gesattigten Dampf zu niedrig gegriffen; jedoch darf hierbei nicht 
vergessen werden, daB sich r; auf einen Teil der tatsachlich ab­
gegebenen Warmeenergie bezieht, die merklich graBer als die bei 
Annahme adiabatischer Expansion des Dampfes ist. Man kannte an 

Schaufelungsplan einer 1000 KW-Turbine. 

Teil der Turbine H.-D. M.-D. N.-D. 

I 
Nr. der Expansionsstufe 
Warmegefii.lle bis Ende 

der Expansionsstufe . 

11213121312 3 4 5 

Warmegefalle bis Mitte 
der Expansionsstufe . 

Spezifisches Volumen in 
der Mitte der Exp.-St. 

Berechnete Schaufelhiihe 
in mm . 

Stufenzahl pro Expan­
sionsstufe 

14,9 129,8 44,7 59,7 74,6189,5 110,6 126,4 

7,5 :22,4 37,3 .52,2 67,1 182,0 100,1 118,5 

0,210 1 0,285/ 0,385 0,52 0,721 0,98 1,48 2,33 

~: I ~~ I ~~ 26
0 

26
7 

[367 

28 43 

4 3 

147,41 163,2179,0 

136,9 :15.5,3171,1 

3,82 6,4 10,3 

71 119 192 

4 3 3 
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vorstehender Berechnung zwei Abanderungen der gemachten Annahmen 
vornehmen. Wollen wir erstens den Wert 1] = 0,7 einfiihren, so 
brauchen wir lediglich die Stufenzahl im Verhaltnis 7 : 6 zu vergroBern. 

Wollen wir zweitens den Dampfverbrauch von 8,2 auf 7,7 kg­
KW-Std. ermaBigen, so mlissen aIle Schaufelhohen im Verhaltnis 
7,7 : 8,2 verkleinert werden. Die Dampfgeschwindigkeiten werden 
dann unverandert bleiben, und die veranderte Dampfmenge wird 
nur die Schaufelhohen beeintrachtigen. 

9. Kapitel. 

Turbinen fUr Sonderzwecke. Warmespeicher. Kombi­
nierte Anlagen von Kolbenmaschinen und Dampf­

turbinen. 
1. ErkHirung besonderer .Arten von Dampfturbinen. 

In den letzten Jahren hat die Verwendung von Gegendruck­
Abdampf- und Zweidruckturbinen groBe Ausdehnung angenommen. 

Eine Gegendruckturbine besteht lediglich aus einem H.-D.­
Teil. Innerhalb derselben expandiert der Dampf bis auf eine ver­
langte Spannung, die gewohnlich liber Atmospharendruck liegt, und 
wird dann nach Austritt aus der Turbine noch zu einem anderen 
Zwecke verwendet, z. B. zur Beheizung von Gebauden oder zu Fabri­
kationszwecken, besonders in der chemischen Industrie. Turbinen 
dieser Art finden auch zahlreich Verwendung auf Schiffen zum An­
trieb der Hilfsmaschinen, wo dann ihr Auspuffdampf den Haupt­
antriebsmaschinen des Schiffes oder in der gewohnlichen Weise als 
Zusatzdampf einer dem Druck entsprechenden spateren Expansions­
stufe der N.-D.-Turbine zugefiihrt wird. Die Berechnung geschieht 
in genau derselben Weise wie bei gewohnlichen H.-D.-Turbinen, und 
deshalb erlibrigt sich darliber alles weitere. 

Gegendruckturbinen, die nach dem Gleichdruckprinzip arbeiten, 
haben in neuerer Zeit in einigen Fallen auf Kriegsschiffen Verwen­
dung gefunden. 

Die Abdampfturbine wird gegenwartig als Landturbine in 
Verbindung mit Kolbendampfmaschinen in ausgiebigem MaDe ge­
braucht. Diese letzteren Maschinen, die sonst meistens mit Auspuff 
in die Atmosphare arbeiten, flihren ihren Auspuffdampf, dessen Druck 
wenige Zehntel Atmospharen liber Atmospharendruck liegt, in N.-D.­
Turbinen in Verbindung mit einem Kondensator. Diese Turbinen 
konnen in derselben Weise wie gewohnliche N.-D.-Turbinen berechnet 
werden, nur daB sie in der Regel mit hoheren Drehzahlen laufen 
als Turbinen flir elektrischen Antrieb. 1) 

') Als Beispiel einer Abdampfturbine siehe die der Brush-Company in 
Engineering 1 !nO, Bd. 90, S. 8. 
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Zweidruckturbinen werden deshalb so gellannt, weil sie so­
wohl mit hoch- als auch mit niedergespanntem Dampf wirtschaftlich 
betrieben werden konnen. Fiir dieselben kommt Abdampf in mog­
lichst ausgedehntem MaBe zur Verwendung; ist hingegen die zur 
Verfiigung stehende Abdampfmenge nicht hinreichend genug, so kann 
Ihnen auch Frischdampf direkt aus den Kesseln zugefiihrt werden, 
da sie einen besonderen H.-D.-Teil besitzen. 

2. Verwendung von Abdampfturbinen. 
Die Abdampfturbine hat in sol chen Betrieben, wie Kohlenzechen, 

Eisen- und Stahlwerken mit Erfolg Verwendung gefunden, wo die 
Anlage gewohnlich durch Auspuffdampfmaschinen betrieben wurde. 
Die Leistung dieser hier zur Verwendung kommenden Abdampf­
turbinen ist haufig groBer als die der Ihnen vorgeschalteten Kolben­
dampfmaschinen. Diese Leistung der Turbinen wird ohne einen 
weiteren Aufwand von Kohle, und ohne irgendwie den Wirkungs­
grad oder die Arbeitsweise der Dampfmaschinen zu beeintrachtigen, 
gewonnen. Die Abdampfturbinen konnen hier zur Erzeugung elek­
trischen Lichtes oder zum Betriebe irgendwelcher Nebenmaschinen 
gebraucht werden. Abdampfturbinen sind besonders bei Betriebs­
erweiterungen zu empfehlen. Werden sie mit elektrisehen Genera­
toren gekuppelt, so kann die aus dem Auspuffdampf gewonnene 
elektrische Energie in neuere Teile des Werkes oder zu Maschinen, 
die von der Kraftzentrale weit entfernt Aufstellung fanden, geleitet 
werden. Abdampfturbinen kommen besonders dort mit Vorteil zur 
Aufstellung, wo Kiihlwasser fiir die Kondensationsanlage in reieh­
lieher Menge vorhanden ist. 1st dies nieht der Fall, so muB eine 
Riickkiihlanlage vorgesehen werden. Da der Verlust an Kiihlwasser 
infolge Verdampfung im Kiihlturm nur 80-85 v. H. des Konden­
sates betragt, so wird die gesamte Wassermenge zur Kesselspeisung 
und Kondensatorkiihlung nicht groBer als bei Auspuffbetrieb der 
Masehine sein. 

3. Warmespeicher. 
Die Anwendung von Warmeakkumulatoren oder Warmespeiehern 

zur Aufspeieherung der Warme des Abdampfes verdanken wir in der 
Hauptsache Professor Rat e a u. 1) 

Gesehieht die Zufiihrung des Abdampfes mit Unterbreehun­
gen, so muB ein Teil seiner Warme aufgespeichert werden, urn 
naehher in den Zeitraumen, wo keine Dampfzufuhr stattfindet, wieder 
abgegeben zu werden. Damit ist eine stetige Dampfzufuhr zur Ab­
dampfturbine moglieh geworden. 

1st die UnregelmaBigkeit der Dampfzufuhr nieht groB, so geniigt 
mitunter der Einbau einer groBen Expansionskammer oder eines 
Dampfreservoirs; sehwankt hingegen die Dampfzufuhr bedeutend, so 

') Siehe Zeitschr. d. Ver. deutsch. Ingen. 1904, S. 772; 1906, S. 355. 
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kommen diese nicht in Frage, und es erweist sich als notwendig, 
den Auspuffdampf groBtenteils zu kondensieren undsomit seine 
Wiirme in Form von Fliissigkeitswiirme aufzuspeichern. 

Das Fassungsvermogen des Warmespeichers hangt natiirlich von 
der GroBe der aufzuspeichernden Warmemenge ab und ist gewohn­
lich verhaltnismaBig groB. Arbeiten die Dampfmaschinen einen Bruch­
teil einer Minute lang und stehen dann mehrere Minuten still, so 
muB der Warmespeicher nahezu die ganze Warme des Auspuff­
dampfes in den kurzen Zeitraumen, wahrend denen die Dampf­
maschinen arbeiten, aufnehmen und aufspeichern. 

Warmespeicher miissen deshalb so konstruiert und berechnet 
sein, daB sie erst ens groBe Wiirmemengen aufspeichern und zweitens 
diese Warmemengen schnell aufnehmen konnen. Es ist besonders 
wichtig, daB dieser letzten Bedingung vollauf Rechnung getragen wird. 

. 4. Wirkungsweise des Warmespeichers. 

Verschiedene Arten von Wiirmespeichern sind bis jetzt zur Aus­
fiihrung gelangt, deren Wirkungsweise auf ganz denselben Grund­
prinzipien beruht. Die Warme des Abdampfes wird verwenaet, um 
eine bestimmte Wassermenge bei oder nahezu Atmospharendruck 
zu erwarmen, und diese Warme wird dann durch Riickverdampfung 
des Wassers wieder abgegeben. 

Der Speicher besteht gewohnlich aus einem liegenden geschlos­
senen Kessel, der zum Teil mit Wasser gefiillt ist. Der eintretende 
Dampf wird durch Rohre unter den Wasserspiegel gefiihrt, falls es 
statthaft ist, ihn mit Wasser zu mischen. Eine heftige Zirkulation 
wird so herbeigefiihrt und ermoglicht eine gleichmiiBige Erwarmung 
der ganzen Wassermasse. 

Die auftretenden Folgeerscheinungen sollen im Folgenden be­
trachtet werden: 

Die Begleiterscheinungen der Temperaturerhohung des Wassers 
sind einerseits ein Verdampfen, andererseits ein Emporsprudeln eines 
TeiIs des Abdampfes an die Wasseroberflache. Letzterer Vorgang 
muB in dem MaBe stattfinden, daB der Druck im Dampfraum stets 
gleich dem Sattigungsdruck des Dampfes bei der betreffenden Wasser­
temperatur ist. 

Es findet daher ein allmahliches Anwachsen des Druckes im 
Warmespeicher statt; jedoch kann dieser Druck den des zugefiihrten 
Abdampfes nicht iibersteigen. 

Wiihrend das eben Besprochene vor sich geht, entnimmt die 
Turbine dem Dampfraume des Warmespeichers bestandig Dampf, 
der durch Riickverdampfung aufgebracht werden muB. In gewissen 
Fallen dagegen geht ein Teil des Dampfes yom Auspuffrohr der 
Kolbenmaschine aus, wenn moglich durch ein Umgehungsventil, direkt 
in die Turbine. Werden die Dampfmaschinen still gesetzt, oder wird 
die Dampfzufuhr zum Warmespeicher anderweitig unterbrochen, so 
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sinkt del' Druck im Warmespeicher allmahlich infolge des Abstromens 
in die Turbine. 

Diesel' Druckabfall hat ein Ruckverdampfen und einen gewissen 
Temperaturabfall zur Folge. Auf diese Weise kann del' Turbine eine 
Dampfmenge zugefiihrt werden, deren Warmeinhalt tatsachlich gleich 
del' zuvor yom Warmespeicher aufgenommenen Warmemenge ist. 

5. Temperaturerhohung im Warmespeicher. 
Die genaue Berechnung del' Temperaturerhohung, die durch Ein­

fiihrung einer gegebenen Dampfmenge in einen Kessel, in dem 
sich bereits Dampf und Wasser befindet, hervorgerufen wird, ist 
selbst unter den einfachsten Umstanden eine etwas schwierige Sache. 

Fur den Fall eines Warmespeichers kommt eine weitere Kompli­
kation durch den Umstand hinzu, daB die Warmemengen sich bier 
nicht im Gleichgewicht befinden. Aus diesem Grunde kann man das 
Ergebnis einer derartigen Berechnung nur als Naherungswert be­
trachten. Fur die folgende Berechnung wollen wir annehmen, daB 
wahrend des Aufspeicherungsprozesses jeglicher Dampf del' Turbine 
direkt durch ein Umgehungsventil zugefuhrt werden mage, odeI' "falls 
er in den Warmespeicher eintritt, er die Rechnungsergebnisse in 
keiner Weise beeinfluBt. Es bedeute: 

D = Gewicht des Dampfes, del' pro Minute im Warmespeicher 
aufgespeichert wird (= Gewicht des Abdampfes - Gewicht 
des in die Turbine gelangenden Dampfes), 

W = Gewicht des Wassel's im Warmespeicher, 
r = Verdampfungswarme (latente) pro kg Dampf entsprechend 

del' Temperatur im Warmespeicher, 
LI t = Temperaturerhahung pro Minute infolge einer Dampfzufuhr 

von D kg pro Min. 
Sodann ergibt die folgende Formel angenahert die Temperatur­

erhahung: 
r·D 

Llt=---· 
W+D 

Es ist abel' hinreichend genau, die folgende einfachere Annahe­
rungsformel zu gebrauchen. In diesel' bedeutet: 

D = das dem Speicher zugefuhrte Dampfgewicht wahrend eines 
" Aufspeicherungsvorganges, 

LI t = Temperaturerhohung des Wassel's. 

Dann betragt die zugefuhrte Warmemenge 
vom Wasser absorbierte Warmemenge W·Llt WE 

D·r WE, und die 
odeI' als Gleichung 

geschrieben ist: 

odeI' 

D· r = W· LI t folglich 

D'r 
W= LIt' 

Morrow-Kisker. Dampfturbinen. 

D'r Llt=-­
W 

11 
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6. Fassungsvermogen des Warmespeichers. 
Das Fassungsvermogen eines Warmespeichers kann nur unter 

Bezugnahme auf die groDte Spannung des Abdampfes angegeben 
werden, d. h. auf den hochsten Gegendruck, den der Speicher den 
Dampfmaschinen bieten darf. Es bedeute: 

te = hochste zulassige Temperatur des Abdampfes (gehorig zur 
Auspuffspannung), 

t1 = untere oder Anfangsgrenze der Temperatur im Warmespeicher, 
W = Gewicht des Wassers im Warmespeicher, 
D = Gewicht des Abdampfes, der wahrend eines Vorganges auf­

gespeichert wird. (= Dampfgewicht aus den Dampfmaschinen 
- das den Turbinen wahrend eines Aufspeicherungsvorganges 
zugefiihrte Dampfgewicht), 

r= Verdampfungswarme pro kg wie vorher. 
Dann ist das groDte Dampfgewicht, das dem Warmespeicher 

zugefiihrt werden kann, ohne daD die gegebene Temperaturgrenze te 
iiberschritten wird, angenahert: 

W 
D = - (te - t1)· 

r 

So11 aber die Endtemperatur des Wassers weniger als te' sagen 
wir t2 betragen, so miissen wir obige Gleichung ersetzen durch: 

W 
D=-(t2 -(1 )· 

r 

Das Fassungsvermogen ist praktisch durch W begrenzt, da eine 
zu groDe Verminderung von t1 ungiinstig auf die Turbine einwirkt. 

Die Temperaturdifferenz te - t1 ist ein MaDstab fiir den Wir­
kungsgrad des Warmespeichers hinsichtlich der verfiigbaren Energie. 
Die durchschnittliche Zufuhr an Abdampf muD hinreichend sein, die 
Turbine mit Dampf zu versorgen, sowie Dampf- und Warmeverlusten 
Rechnung zu tragen, da sonst die untere Grenztemperatur t1 im 
Warmespeicher sinken wird. 

Der Gegendruck der Dampfmaschinen wird natiirlich durch den 
Druck im Warmespeicher reguliert. Der 'Viderstand des letzteren 
ist gering und entspricht einer Druckdifferenz von 0,02 bis 0,04 at 
zwischen Dampfraum im Speicher und dem Druck des zugefiihrten 
Auspuffdampfes. Der Gegendruck schwankt deshalb in geringem 
MaDe gleichzeitig mit dem Druck im Warmespeicher, und die Tempe­
ratur des eintretenden Dampfes ist jederzeit urn ein Geringes (etwa 
0,5 bis 10 C) hoher als die des Dampfraumes im Warmespeicher. 

7. Einflu8 der Unterbrechungspausen in der Dampfzufiihrung. 
Das wahrend einer Aufspeicherungsperiode vom Warmespeicher 

aufzunehmende Dampfgewicht wurde bereits erklart als das Ge­
wicht des von den Dampfmaschinen kommenden Abdampfes, vermin-
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dert urn dasjenige, das mehr oder minder direkt wah rend der 
Arbeitsphase der Dampfmaschinen der Turbine zustromt. Dieses 
kann jedoch aus der wahrend der Zeit des Stillstandes der Dampf­
maschinen fur die Turbine erforderlichen Dampfmenge bestimmt 
werden. Diese Methode bringt den Umstand deutlicher zum Aus­
druck, daB die Dauer dieser Unterbrechungspausen fur den Speicher 
der aU8schlaggebende Faktor ist. Bedeutet: 

Gs = das, der Turbine pro Std. zugefuhrte Dampfgewicht (= stundI. 
Abdampfgewicht aus den Dampfmaschinen), 

L1 z = Zeitintervall in Minuten, wahrend welchem die Dampf­
maschinen stillstehen, 

so betragt das Dampfgewicht, das der Speicher der Turbine 
wahrend jeder Unterbrechung zufuhren muB: 

QS.L1z 
60 ' 

und dieser Betrag muD deshalb innerhalb jeder Arbeitsphase der 
Dampfmaschine, d. h. innerhalb einer Aufspeicherungsperiode aufge­
speichert werden. 

Somit haben wir: G 
D= 60·L1z. 

Das notwendige Fassungsvermogen des Warmespeichers ist isomit 
unabhangig von der Lange einer Arbeitsphase, aber direkt propor­
tional der Lange einer Stillstandspause der Dampfmaschinen. 

Dagegen ist es wichtig, festzuhalten, daB die Dampfmenge, die 
insgesamt in einer bestimmten Zeit durch den Speicher hindurch­
wandert, direkt proportional der Lange einer Arbeitsphase ist. 

Be i s p i e1. 8000 kg Abdampf stehen pro Stunde zur Verfugung. 
Die jedesmalige Dampfzufuhr von 1/2 Minute erfolgt aller 4 Minuten. 
Die Temperatur im Warmespeicher soIl zwischen 93 und 103 0 C 
schwanken. Die mindestzulassige GroBe des Speichers soll ermittelt 
werden. 

Die durchschnittliche Dampfzufuhr wahrend einer 4 minutlichen 
Periode betragt: 8000 

60-.4=533 kg. 

Die Turbinen erfordern, daB wahrend der halben Minute eine 
533 

Dampfmenge von --8- = 67 kg aufgespeichert wird. 

Das gesamte wahrend einer Periode aufzuspeichernde Dampf­
gewicht betragt somit: 533 - 67 = 466 kg. 

t.= 106 0 C t2 = 103 0 C t1 = 93 0 C, 
r=540 WE D=466 kg, 

D'r 466·540 
TV = --~ = ---- = 25200 kg 

(t2 -t1 ) 10 
= 25,2 cbm Wasser. 

11 * 
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1st der Warmespeicher halb mit Wasser gefiillt, so muB sein 
Gesamtinhalt 50 1 / 2 cbm betragen. In ohiger Berechnung, die et­
waige Warmeverluste nicht heriicksichtigt, wurde angenommen, daB 
der vVarmespeicher hinreichend schnell genug absorbieren kann, so 
daB samtlicher Abdamp£ aufgespeichert wird. Ferner haben wir 
unter 8000 kg das Gewicht des tatsachlich zur Verfiigung stehenden 
Damp£es und nicht dasjenige einer bestimmten Mischung von Dampf 
und Wasser verstanden. 

Das aufzuspeichernde Dampfgewicht kann einfacher als das Dampf­
gewicht pro Minute multipliziert mit der Zeit, wahrend der keine 
Damp£zufuhr stattfindet, ausgedriickt werden. Es ist mithin (gemaB 
Abschnitt 7) 

8. Praktische Angaben. 

In Ubereinstimmung mit einer guten modernen Ausfiihrung muB 
der Druck im Warmespeicher zwischen einem Unterdrl1ck von 
5 cm Q.-S. und einem Uberdruck von 0,15 at variieren konnen. Dies 
entspricht einer Temperaturdifferenz von 5,6 0 C. Wir konnen dann 
540 WE als einen Normalwert der Verdampfungswarme annehmen. 
U nter diesen V oraussetzungen betragt das fiir den Warmespeicher 

erforderliche Wassergewicht W = 540 ·D = 97 .D, worin D das Dampf-
5,6 

gewicht pro Aufspeicherungsperiode bedeutet. D ist gleich 1/60 X 
(Dampf pro Stunde X Unterhrechungspause in Minuten), so daB die 
Wassermenge des Warmespeichers W= 1,61 X Dampf pro Std. in kg 
X Unterbrechungspause in Minuten betriigt. 

Die Unterbrechungspause rechnet von Ende einer Arbeitsphase 
der Dampfmaschine (= Dampfzufuhr) bis zum Beginn der nachsten. 
SoIl der Warmespeicher bis zur Halfte mit Wasser gefiillt sein, so 
muB sein Rauminhalt betragen: 

W 
500 cbm. 

Dies mag als der mindest mogliche Rauminhalt angesehen werden. 
Da der gesamte Wasserinhalt nicht vollig an der Warmeaufspeiche­
rung beteiligt sein soIl, und eventuellen Warmeverlusten Rechnung 
zu tragen ist, so nehme man den wirklichen Rauminhalt des Warme­
speichers zu 15 bis 30 v. H. tiber dies en Wert hinaus. Rauminhalt 
des ganzen Kessels in cbm = 0,0042 X sttindliches Dampfgewicht 
in kg X Lange einer Stillstandpause in Minuten. 

Be i s pie 1. Man ermittele die angenaherte GroBe eines Warme­
speichers ftir 23000 kg Abdamp£ pro Stunde, wenn jede Unter­
brechung in der Dampfzufuhr eine Minute betragt. 



Der Wiirmespeicher von Rateau. 165 

Nach del' Formel: Rauminhalt = 0,0042 X stiindliches Dampf­
gewicht X Lange einer Stillstandspause finden wir: 

0,0042·23000·1 = "" 100 cbm, 
was einer Lange des Warmespeichers von etwa 12,5 m und einem 
Durchmesser von 3,2 m entspricht. 

9. Der Warmespeicher von Rateau. 

Die Wirkungsweise des Warmespeichers von Rateau wird bei 
Betrachtung del' Fig. 48 verstandlich. Er besteht aus einem liegen­
den Kessel, del' in seiner Langsrichtung von den Rohren A ovalen 
Querschnitts durchzogen ist. Del' Wasserspiegel befindet sich etwas 
iiber diesen Rohren. Del' Auspuffdampf wird durch das Venti! B 
dem Inneren del' Rohre zugefiihrt, aus denen er durch kleine Locher 
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in den Seitenwanden austritt und so eine heftige Zirkulation des 
Wassel's in del' Richtung del' Pfeile hervorruft. Zuweilen werden 
anstatt del' klein en Locher nach oben gerichtete Diisen verwendet, 
urn so eine bessere Wasserzirkulation zu erzielen. 

In das Dampfrohr, das zu den Turbinen f·iihrt und in del' Figur 
zu sehen ist, ist das Sicherheitsventil C eingebaut, durch das del' 
Dampf in die Atmosphare entweichen kann, wenn del' Druck im 
Warmespeicher einen gewissen festgesetzten Wert iiberschreitet. 

Es sei erwahnt, daB sich die Locher odeI' Diisen nul' auf einer 
Seite del' Rohre befinden. 

Bleche D durchziehen den Kessel in seiner Langsrichtung und 
sind zwischen je zwei Rohren angeordnet, urn ein MitreiBen odeI' 
Spritzen des Wassel's in den Dampfraum zu verhindern. 

Mitunter sind eine Anzahl Schlitze E auf del' Unterseite del' 
Rohre angebracht, urn bei sehr schneller Dampfzufuhr eine ent­
sprechend starkere Kondensierung zu ermoglichen. 

10. Der Zweikammer-Warmespeicher von Rateau. 
Fig. 49 gibt die Konstruktionszeichnung eines Rateau-Speichers 

wieder, del' durch eine Langswand in eine obere und untere Kammer 
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geteilt ist. Durch diese Konstruktion wird eine vollstandigere und 
schnellere Warmeverteilung im Wasser erreicht. In groBeren Speichern 
befinden sich zwei oder noch mehr Scheidewande. 

Die in Fig. 49 eingeschriebenen Abmessungen gelten fiir einen 
Warmespeicher, dem pro Std. etwa 32000 kg Abdampf mit perio­
dischen Unterbrechungen von 1 Minute Dauer zugefiihrt werden. 
Der Dampf tritt bei A ein und geht direkt in das Innere der 

A 

A 

Fig. 49. Zweikammer-Warmespeicher, System Rateau. 

Rohre B. In jedem dieser Rohre befinden sich drei Reihen Locher 
von 20 mm Durchmesser, und auBerdem auf der Unterseite der 
Rohre die vorher erwahnten Schlitze. 

Der in die untere Kammer eingefiihrte Dampf gelangt durch 
die Rohre C· in die obere Kammer. Der Turbine wird der Dampf 
von dem Dampfdom D aus zugefiihrt. 

Fist ein Riickschlagventil, welches verhindern soIl, daB die 
Spannung im Zuleitungsrohr A unter die im Dampfraume des Spei­
chers sinkt. AuBerdem ist dieses Riickschlagsventil notwendig , urn 
die GewiHheit zu haben, daB wahrend der Unterbrechungspausen in 
der Dampfzufuhr kein Wasser aus dem Speicher in die Dampf-
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rnaschine gelangen kann. Weitere Armaturen bestehen in einem 
Sicherheitsventil bei E; Vberlauf- und Regulierhahn G; einer Vor­
rich tung, urn in beiden Kamrnern den gleichen Wasserstand zu halten; 
einem Olabscheider, Schaurnsarnrnler und rnehreren Ventilen, die 
zwecks Reinigung und Auffiillen des Kessels gebraucht werden. 

11. Der Warmespeicher von Morison. 
Die Wirkungsweise in Morisons patentiertem Warrnespeicher 

ist eine etwas andere. Anstatt, daB der gesarnte Dampf durch das 
Wasser hindurch geht, wird ein Teil, der sofort von den Turbinen 
benotigt wird, durch das Ventil A (Fig. 50) abgefiihrt. Dieses Ventil 

I. 

I 
I 

I 
\ 
\ 



168 Turbinen fiir Sonderzwecke. 

ist nie vollstandig geschlossen. Es wird durch einen federbelasteten 
Kolben C derart gesteuert, daB es der Dampfzufuhr zum Speicher 
denselben Widerstand entgcgensetzt wie die Diisen D. Andererseits 
ist das Ventil A vollkommen geoffnet, wenn der Speicher an die 
Turbinen Dampf abgibt, so daB der in den ZufiihrungErohren und 
in den Rohren des Speichers selbst befindliche Dampf unmittelbar 
weiterstromen und Arbeit in den Turbinen leisten kann. 

Der aufzuspeichernde Dampf gelangt durch das Rohr B und 
die Langsrohre E in die Diisen D. Der Widerstand der Diisen und 
des iiber ihnen befindlichen Wassers betragt etwa 0,02 at. (Druck­
unterschied zwischen E und F.) Die Rohre H, die die Diisen um­
geben und sich bis nahezu auf den Boden des Kessels erstrecken, 
dienen zur Erzeugung der Wasserstromung, die inncrhalb derselben 
von unten nach oben und auBerhalb der Rohre in umgekehrtem 
Sinne verlauft. Ein Unterscheidungsmerkmal dieser Art von Warme­
speichern liegt in der Ausfiihrung der Diisen. Eine derselben ist 
in' Fig. 5(l schematisch und in groBerem MaBstabe dargestellt. 

Ein anderes Unterscheidungsmerkmal bildet der Umstand, daB 
bei Beginn der Dampfzufuhr ein Teil des durch A stromenden 

Fig. 51. Morison-Warmespeicher nach Entfernung der Deckel. 
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Dampfes (wie durch den Pfeil bei G angegeben) in den Dampf­
raum F gelangt und hier ein plotzliches gE'ringes Anwachsen des 
Druckes verursacht. Dies hat zur Folge, daB der aus den Dusen 
austretende Dampf das Wasser auf einer niedrigeren Temperatur als 
der dem Siedepunkt entsprechenden vorfindet. Infolgedessen wird 
die Warme des Dampfes vollstandig zur Erhohung der Wassertem­
peratur und nicht zu einer gleichzeitigen Erwarmung und Verdamp­
fung des Wassers wie sonst aufgebraucht. Da der Hauptzweck 
darin besteht, die Wassertemperatur so schnell als moglich zu er­
hohen, so scheint hierin ein wesentlicher Vorteil dieses Warmespeichers 
zu liegen, und ich glaube, daB er sich gerade in dieser Hinsicht in 
der Praxis bewahrt hat. Die in Fig. 51 wiedergegebene Abbildung 
ermoglicht eine gute Vorstellung der Konstruktion, da die Deckel 
des Kessels entfernt wurden, und die innere Anordnung deshalb 
deutlich zu sehen ist. 

12. Andere Arten von Warmespeichern 1). 
Es gibt noch verschiedene Arten von Warmespeichern, wie die 

der westfalischen Aktiengesellschaft Gustav Moll, bei denen zur scnnel­
leren Absorption des Dampfes der Wasserinhalt durch die Dampf­
stromung in standiger Bewegung gehalten wird. 

Ein anderer Warmespeicher nach Rateau besteht aus einem 
vertikalen KesseI 2), in dem sich eine Menge horizontaler' Wande oder 
Hacher Behalter hefinden, von denen jeder mit Wasser gefullt ist, 
so daB fur die Verdampfung eine groBe OberHache geboten wird. 

Ebenso hat man verschiedene Arlen von Dusen verwandt, urn 
den Aufspeicherungsvorgang nach Moglichkeit zu beschleunigen. 
Zuweilen haben dieselben die Form eines durch den Auspuffdampf 
betatigten Injektors, und auBerdem sind Verteilerplatten angeordnet 
worden, urn die Wasserstromung in bestimmte Wege zu leiten. 

Auch der Morison-Speicher ist in verschiedener Hinsicht ver­
bessert worden 3). Da mit dem Abdampf der Kolbenmaschinen be­
standig 01 in den Speicher ge1angt, so kann hierdurch die Aufnahme­
fahigkeit desse1ben mit der Zeit auf die Halfte herabgesetzt werden. 
Durch eine einfache sinnreiche Einrichtung wird das auf der Ober­
Hache des Wassers schwimmende 01 se1bsttatig entfernt. 

13. Wasserstromung und Schnelligkeit des 
Aufspeicherungsvorganges. 

Bei der Konstruktion eines Warmespeichers kann nie genug 
Sorgfalt auf die Bewerkstelligung einer mog1ichst vollkommenen 

1) Siehe Internationaler KongreB Diisseldorf 1910; Berichte der Abteilung 
fiir angewandte Mechanik, S. 224-235. Aufsatz von Grunewald, Zeitschr. 
d. Ver. d. Ingen. 1911, S. 215, 247, 378. 

2) Proc. lnst. Mech. Eng. 1901, S. 945. 
3) Siehe Zeitschr. f. d. ges. Turbinenwesen 1912, S. 309. 
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Wasserzirkulation verwendet werden. Da Wasser em schlechter 
Warmeleiter ist, so ist nur durch starkes Umriihren eine durch und 
durch gleichmaBige Erwarmung desselben zu erzielen, was auch ver­
mittels einer heftigen Zirkulation erreicht werden kann. Es ist 
notwendlg, daB das gesamte Wasser in Stromung kommt, da die 
Erfahrung lehrt, daB wenn hierfiir nicht hinreichend Sorge getragen 
wird, eln Teil des Wassers einen geschlossenen Kreislauf unter sich 
bildet und andere abseitsJiegende Wassermassen nicht mit in Stro­
mung bringt. Eine schlechte Zirkulation hat 1. ein vermindertes 
Warmefassungsvermogen, 2. eine geringere Warmeabsorption in der 
Zelteinheit zur Folge, d. h. sie wirkt nachteilig auf die beiden Haupt­
faktoren der Wirkungsweise des Warmespeichers ein. 

Die Bedeutung einer schnellen Warmeaufspeicherung kann schwer­
lich zu hoch veranschlagt werden. Der Umstand, daB eine Forder­
mas chine 30 Sekunden lang arbeitet und dann 3 Minuten still steht, 
gibt nur einen oberflachlichen Begriff von der Kiirze der Zeit, die 
fiir einen Aufspeicherungsvorgang zur Verfiigung steht. Wahrend 
der ersten wenigen Sekunden wird den Fordermaschinen tatsachlich 
wahrend des ganzen Hubes Dampf zugefilhrt; d. h. sie arbeiten mit 
groBter Fiillung. Die Anfangsspannung des Dampfes im Dampf­
maschinenzylinder fant ebenso rasch wie die Umlaufzahl zunimmt. 
Damit nimmt auch das Dampfgewicht pro Hub ab, und schon nach 
Ablauf von etwa 20 Sekunden wird die gesamte Dampfzufuhr ab­
gesperrt. Die maximale aufzuspeichernde Dampfmenge ist somit 
erheblich groBer, als die durchschnittlich abzufiihrende. Es ist nicht 
immer ratsam, den Warmespeicher fiir die Aufnahme dieser maxi­
malen Dampfmenge zu bemessen, da andernfalls der iiberschiissige 
Dampf durch das Sicherheitsventil entweicht. J e schneller die Auf­
speicherung VOl' sich geht, um so geringere Dampfverluste werden 
durch Abblasen dieses Ventils entstehen. 

14. Abdampfspeicher, Bauart Balke-Harle. 

Vor kurzer Zeit wurde von del' Maschinenbau-A.-G. Balke in 
Bochum und del' Gutehoffnungshiitte del' Bau von Glockenabdampf­
eammlern nach den Patenten der Societe Harle & Co., Paris, aufge­
nommen. Diesel' Abdampfspeicher besteht aus einer schwimmenden 
Glocke mit WasserabschluB, ganz ahnlich einem Gasbehalter, und 
unterscheidet sich in del' Haupt~ache von den vorgenannten Warme­
spcichern mit Wasserinhalt dadurch, daB er den Dampf in seiner 
eigentlichen Form aufbewahrt. Wenn auch der Glockenspeicher fiir 
groBere Abdampfmengen zu voluminos werden wird, und hier der 
durch Absorption des Wassers wirkende Warmespeicher (Rateau, 
Morison) am Platze ist, so besitzt er doch wesentliche Vorteile, die 
ihm ein bestimmtes Anwendungsgebiet sichern werden. Diese Vor­
teile seien in folgenden Punkten zueammengefaBt: 

1. Geringerer Gegendruck von nul' 0,03 at auf die vorgeschal-
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teten Kolbenmaschinen, was eine Verringerung der ArbeitsverIuste 
derselben zur Folge hat. 

2. Das Fassungsvermogen des Glockenspeichers ist einwandfrei 
zu ermitteln, wahrend dies bei den Warmespeichern mit Wasserinhalt 
gewisse Schwierigkeiten bietet. 

Hierdurch sind eventuell auftretende Dampfverluste von vorn­
herein zu vermeiden. 

3. Da der Dampf hier nicht mit Wasser in Beriihrung kommt, 
und der Glockenspeicher dazu noch als Wasserabscheider wirkt, so 
werden die an den Speicher angeschlossenen Abdampfturbnien bei 
weitem trockneren Dampf erhalten. 

Da die ganze Glocke des Speichers mit einer 50 mm starken 
Warmeschutzmasse iiberzogen ist, so wurden die KondensatverIuste 
im Inneren zu nur 0,25 kg/qm und Stunde festgestellt. Auf die ver­
schiedenen Armaturen, wie eingebaute Olabscheider, Sicherheitsventil, 
Frischdampfventil, LufteinlaBventil usw. solI hier nicht naher ein­
gegangen werden. Als Nachteil dieser Bauart sei jedoch die etwas 
teurere Instanderhaltung als bei Warmespeichern mit Wasserfiillung 
angefiihrt. 

15. Zweidruckturbinen. 
1st die Zeit, wahrend welcher die Dampfmaschinen stillstehen, 

groBer als die, fiirdie der Warmespeicher berechnet wurde, so ist 
es notig, die Dampfzufuhr zu den Turbinen irgendwie zu vergroBern. 
Zu diesem Zwecke wird ein Druckminderventil angebracht, durch 
das Frischdampf in die Abdampfturbine gelangen kann, wenn der 
Druck im Warmespeicher unter eine gewisse Grenze absinkt. 

Wird eine betrachtliche Frischdampfmenge in dieser Weise zu­
gefiihrt, so wird der Vorteil einer erhohten Wirtschaftlichkeit frag­
lich. Man fiihrt dann besser den Frischdampf, ohne ihn zu drosseln, 
in eine Gegendruck- oder Hochdruckturbine und den Auspuffdampf 
dieser letzteren in die Abdampfturbine. Urn diese Anordnung zu 
umgehen, werden neuerdings Zweidruckturbinen gebaut. Diese be­
stehen aus einem Hoch- und Niederdruckteil in einem Gehause, dem 
der Dampf an zwei verschiedenen Stellen zugefiihrt wird. Durch 
einen dieser Stutzen wird Frischdampf dem H.-D.-Teil zugefiihrt, 
und durch den anderen gelangt Abdampf in den N.-D.-Teil. Kommt 
Frischdampf zur Verwendung, so wird er durch beide Teile der 
Turbine hindurchgefiihrt. Jeden DampfeinlaB steuert ein besonderes 
Ventil und RegIer. Solche Turbinen ergeben den gleichen wirt­
schaftlichen Betrieb, mogen sie nun mit Frisch- oder Abdampf oder 
auch mit beiden Dampfarten in beliebigem Mengenverhaltnis arbeiten. 

In Fig. 52 ist eine Zweidruckturbine der A.-G. Brown, Boveri & Cie. 
dargestellt. A ist die Abdampfzufiihrung zur Doppelturbine und C 
das Frischdampfventil. Abdampf- und Frischdampfventil werden 
durch den am link en Ende der Turbine befindlichen RegIer betatigt, 
indem derselbe den OldurchftuB in der Regulierleitung mehr oder 
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Fig. ,J' . 13 rown-Bo\'eri-Zweid rucktu rbine mit Ak ion rad. 



Zweidruckturbinen. 173 

weniger drosselt. Die tiber dem Olkolben des Frischdampfventils 
befindliche Feder B ist nun so eingestellt, daB dieses Ventil erst 
dann angehoben wird, sobald das Abdampfventil vollstandig geoffnet ist. 

Fig. 53 veranschaulicht eine Zweidruckturbine derselben Firma, 
in der der H.-D.-Teil durch ein Aktionsrad ersetzt und damit die 
Langenausdehnung der Turbine verringert wurde. 

Der im folgenden wiedergegebene wirtschaftliche Vergleich 1) 
einer Zweidruckturbine in Verbindung mit Kolbenmaschine mit einer 
rein en Kolbenmaschinenanlage ist besonders interessant und zeigt 
deutlich die Vorteile der gemischten Anlage. Die Anlage von 450 KW 
Gesamtleistung besteht aus einer Einzylinder-Corliss-Dampfdynamo 
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von 250 KW und einer Zweidruck-Turbodynamo von 200 KW. Die 
Kondensationsanlage ergibt einen mittleren Unterdruek von 68,6 em 
Q.-S. = 90 v. H. 

Die Dampfverbrauchskurven der Fig. 54 gelten fUr die folgenden 
Betriebskombinationen: 

A = Verbund-Corliss-Maschine von 450 KW. 100 Umdrehungen 
pro Minute. Mechanischer Wirkungsgrad 94 v. H. , elektr. Wirkungs­
grad 91,0 bis 92,5 v. H. bei Halb- bzw. Vollast. 

B = Corliss-Einzylindermaschine von 250 KW mit Auspuffbetrieb 
(1,07 at). 200 Umdrehungen pro Minute. Wirkungsgrade dieselben 
wie vorher. 

C = Garantierter Dampfverbraueh einer 200 KW Niederdruck­
turbine. Abs. Eintrittsdruck 1,07 at, Enddruck 0,15 at. 

D = Corliss-Einzylindermasehine in Verbindung mit Niederdruck­
turbine (ohne FrischdampfzufUhrung) unter Berticksiehtigung eines 
Kondensationsverlustes von 13 v. H. 

') H. V. Haden , Zeitschr. Power and the Engineer. 
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E = Zweidruckturbine betrieben nur mit Hochdruckdampf bis 
auf 0,15 at abs. Spannung. 

F = Kolbenmaschine in Verbindung mit Zweidruckturbine bei 
stiindlicher Entnahme von etwa 900 kg Heizdampf von atmosphari­
schem Druck. 

G = Corliss-V erbundmaschine mit Kondensation bei stiindlicher 
Entnahme von etwa 900 kg Heizdampf von atmospharischem Druck. 

Man sieht aus den Kurven, daB die kombinierte Anlage von 
Kolbenmaschine und Zweidruckturbine in allen Fallen, ob Heizdampf 
gebraucht wird oder nicht, der reinen Kolbenmaschine vorzuziehen 
ist. Dazu sind die gesamten Gestehungskosten der Anlagen nahezu 
einander gleich, wenn nicht die der gemischten Anlage sogar etwas 
geringer. 

16. Turbinen mit Zwischendampfentnahme ("Anzapfturbinen"). 

In verschiedenen Zweigen der Industrie, besonders in der chemi­
schen GroBindustrie wird neben Dampf zur Erzeugung elektrischer 
Energie auch solcher von 1 bis 5 at abs. Spannung zur .Koch-, 
Trocken- und Heizzwecken usw. gebraucht. Hier entnimmt man 
dies en Dampf mit Vorteil einer Zwischenstufe der Hauptturbine. 
Die Fig. 55 zeigt eine Brown-Boveri-Parsons-Turbine gemischter 
Bauart mit einer Anzapfstelle. Der Frischdampf tritt durch das am 
unteren Ende des Drosselventilgehauses sichtbare Rohr A ein und 
expandiert durch den Hochdruckteil der Turbine, der hier aus einem 
zweikranzigen Gleichdruckrad B besteht. Hierauf gelangt ein Teil 
des Dampfes an die Verwindungsstelle des Heizdampfes durch das 
senkrecht nach unten fiihrende Rohr C. Der andere Teil wird dem 

. Kombinierte Anzapfturbine. Ba.nart Brown-Hoveri-Pa.rsons. 
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Niederdruckteil der Turbine durch das im Schnitt dargestellte Ventil D 
zugefiihrt, das gleichzeitig den entnommenen Heizdampf auf kon­
stanter Spannung erhalt. Das selbsttatige Dberstromventil 1St in 
Fig. 56 in groBerem MaBstabe dargestellt. Es 
besteht aus einem Kolbenschieber, der auf 
der oberen Seite mittels des Rohres Fund 
eines eingebauten Reduzierventils dem gleich­
bleibenden Kesseldruck und auf seiner anderen 
Seite dem Druck des Heizdampfes ausgesetzt 
ist. Wird die abgenommene Zwischendampf­
menge geringer und erhoht sich infolgedeEsen 
die Spannung in der Heizdampfleitung, EO steigt 
das Dberstromventil selbsttatig und laBt durch 
E eine groBere Menge Dampf in die Nieder­
druckstufe gelangen, worauf der geforderte kon­
stante Druck in der Heizdampfleitung wieder­
hergestellt wird. Hochdruck- und Niederdruck­
teil sind durch eine Labyrinthdichtung go­
trennt. Durch das in die Rohrleitung F ein­
gebaute Reduzierventil ist das Dberstromventil 
auf verschiedene Anzapfdriicke in den Gren­
zen von je 1/2 at nach oben und unten ein­
z ureguli eren. 

Dberschreitet die fiir Fabrikationszwecke 
benotigte Dampfmenge eine gewisse Grenze, 
so daB der Dampfverbrauch des Niederdruck­

Fig. 56. clb tUtti 
b rstrolll v ntil. 

teils hiergegen verhaltnismaBig gering wird, so wird Hochdruck- und 
Niederdruckteil in zwei getrennten Gehaueen ausgebildet und durch 
ein zwischen beiden angeordnetes Drosselventil die Zwischendampf­
entnahme reguliert und die Heizdampfspannung konstant gehalten. 
Eine solche Ausfiihrung der A. E. G. zeigt Fig. 57. 

Das DroEselventil D wird durch den Kraftkolben A und ver­
mittels des Steuerschiebers B infoJge des auf den Kolben C wirkenden 
Heizdampfdruckes derart betatigt, daB es je nach der benotigten 
Zwischendampfmenge mehr oder weniger Dampf in die Niederdruck­
turbine eintreten laBt und somit den Druck in der Heizdampfleitung 
dauernd konstant halt. Das Ganze arbeitet genau wie ein Regulatorkraft­
getriebe mit Riickfiihrung (s. Kap. XIV), bei dem der RegIer bei C 
angreifen wiirde. Durch Spannung der Feder E vermittels der dar­
unter befindlichen Fliigelschraube id der gewiinschte Heizdampfdruck 
genau einzustellen. 

Urn zu zeigen, daB es ratiorieller ist, den Heizdampf einer An­
zapfstelle der Turbine als dem Kessel zu entnehmen, sei die fol­
gende Dberschlagrechnung durchgefiihrt. Es seien 2500 kg Heiz­
dampf pro Stunde und auBerdem 1000 KW fiir Kraftzwecke benotigt. 
Fiir letztere werden entsprechend einem mittleren Dampfverbrauch 
fiir Turbinen derartiger GroBe (s. S. 82) etwa 8000 kg DampfjStd. 
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gebraucht. Wird der Heizdampf unmittelbar den Kesseln entnommen, 
so wiirde der Gesamtaufwand an Dampf 

8000 + 2500 = 10500 kg/Std. 

betragen. Wird jedoch eine Anzapfung vorgesehen, und der Hoch­
druckteil der Turbine etwas reichlicher dimensioniert, so daB die 

h' ig . . ) 7. A.E. ' .·J)ro. " . ntiJ flir ;.\wi eh nda lllpfent na hme. 

2500 kg Heizdampf noch mit hindurchstromen konnen, so werden 
diese bei Expansion bis auf einen Anzapfdruck von 2,0 at abs. wenig­
stens noch 100 KW leisten. Fiir die Turbine bleiben somit 900 KW 
iibrig, entsprechend einem stiindlichen Dampfverbrauch von etwa 
7200 kg. Mithin betragt der Gesamtaufwand an Dampf bei Zwischen­
dampfentnahme: 

7200 + 2500 = 9700 kg/Std., 

und die Ersparnis durch Anzapfung 800 kg/Std. gegeniiber der 
direkten Frischdampfheizung. 
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17. Abdampfturbinen und Versuchsergebnisse derselben. 
Zur Erreichung groBer Endschaufelquerschnitte und um dadurch 

hohe Unterdriicke besonders giinstig ausnutzen zu k6nnen, stellt 
die Firma Brown-Boveri & Cie. die in Fig. 58 dargestellte Doppel-

M 0 , ' o w · Ii: i . k e " Oampltu,hlnen. I:.! 
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strom-Abdampfturbine her. Der Abdampf 
der aus dem Warmespeicher kommende 

der Kolbenmaschinen oder 
Dampf tritt hier in der 

Mitte der Turbine durch 
das sichtbare Drossel­
ventil ein und stromt 
zur Halfte nach jeder 
Seite derTurbine. Durch 
diese Konstruktion wird 
gleichzeitig ein vollkom­
mener Druckausgleich 
erreicht und somit die 
Anwendung von Aus­
gleichkolben unnotig. 
Die in der Figur darge­
stellte reine Abdampf­
turbine besitzt eine Lei­
stung von 1200 KW bei 

v.H 

6 7 B 9 m~ 

Fig. 59. Leistung der Abdampfturbine im Verhiiltnis 
zur Leistung der vorgeschalteten Dampfmaschine. 

3000 Umdrehungen pro 
Minute. • 

20000 
lB~ 

'" 
17~ r--. ~ ~ 

;;...---

~ I"-.... rrrte r 
'O~ ::: ~ 1e...£ mp!' ro K Std 

In Fig. 8 ist die Nie­
derdruckturbine ganz 
ahnlich auch als Dop­
pelstromturbine ausge­
bildet, jedoch geht hier 

15~ .....-
~V 

1~ KW o 
100 200 300 ¥OO 500 600 7t10 BOO 900 1000 der Dampfstrom umge­

kehrt von auBen nach 
der Mitte der Turbine. 

Fig. 60. Dampfverbraueh von Abdampfturbinen bei 
einem VakuuIll von 71 em Q.-S. (Barometerstand 

1,035 at). 

turbine mittlerer GroBe leisten je 
luten Eintrittsdruck von 1,05 bis 

In einer Abdampf-
1000 kg Dampf bei einem abso-
1,12 at und einem Vakuum von 

Tabelle XIII. 
Dampfverbraueh von Abdampfturbinen. 

Art der Kondensation 

Oberflachenkondensation 

Einspritzkondensation 

Strahlkondensation 

abs. Eintritts­
spannung 

at 

Unterdruek 
im Abdampf­
stutzen der 

Turbine 
em Q.-S. 

Dampfver­
brauch 

pro PS./Std. 

kg 

2,065 69,8 I 9,3 
] ,035 69,8 ] 2,0 

O~~ ____ ~~ __ ~J ____ .~~ 
10,7 
14,4 
21,6 

12,0 
16,5 
28,1 
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71 em Q.-S. etwa 57 bis 62 KW. Von groBeren Anlagen sind noeh 
bessere Ergebnisse zu erwarten. Ein hohes Vakuum ist von groBer 
Bedeutung. Bei VergroBerung des Vakuums von 71 auf 72 em wird 
die Leistung der Turbine urn nieht weniger als 10 v. H. zunehmen. 

Die Kurven 1) in Fig. 59 und 60 bediirfen keiner weiteren Er­
klarung. In dem erst en Diagramm wurde der Dampfverbraueh einer 
guten Dampfmasehine zugrunde gelegt, und die Leistung der Ab­
dampfturbine bei verschiedenen Unterdriicken in v. H. der Leistung 
der Dampfmaschine, deren Abdampf ihr zugefiihrt wird, aufgetragen. 
Bei weniger wirtsehaftlieh arbeitenden Dampfmasehinen ist dieser 
Prozentsatz naturlieh noeh hoher. 

Die Kurven in Fig. 60 ergeben den Dampfverbraueh von Ab­
dampfturbinen verschiedener GroBe bei voller Belastung. 

18. Kombinierte Anlagen fiir Schiffe. 

Ebenso wie zu Lande kann an Bord von Schiffen das kom­
binierte System in Anwendung kommen. Der Dampf arbeitet zu­
erst in Kolbenmaschinen, in denen er nahezu bis auf Atmosphari"m­
spannung expandiert, wird dann in eine N.-D.-Turbine und nach 
dieser in den Kondensator gefUhrt. 

Fur dieses System ist die Dreiwellenanordnung besonders ublich 
geworden, indem die beiden auBeren Wellen von Kolbenmaschinen 
und die mittlere Welle von einer N.-D.-Turbine angetrieben werden. 
Die Umdrehungszahlen der Dampfmaschinen betragen etwa ein Drittel 
bis die Halfte derjenigen der Dampfturbine. 

Die Dampfmaschinen sind gewohnlich Dreifach - Expansions­
maschinen mit 3 Zylindern. Die Turbinen besitzen 6 bis Ii Expan­
sionsstufen. 

Die Beschrankmig der Abdampfquerschnitte, die der Kolben­
masehine infolge der begrenzten Abmessungen des N.-D.-Zylinders 
die wirtschaftliche Ausnutzung hoher Unterdriicke unmoglich macht, 
ist fUr die N.-D.-Turbine nicht vorhanden. AuBerdem ist gerade bei 
Schiffsanlagen ein hoher Kondensatorunterdruck um so mehr zu er­
reichen, da Kuhlwasser in unbegrenzten Mengen zur Verfiigung steht. 

Das kombinierte System ist besonders fur Fahrzeuge mit weniger 
als 18 Knoten Geschwindigkeit geeignet. Der Dampfverbrauch ist 
ungefahr 15 bis 20 v. H. geringer, als bei Kolbenmaschinenanlagen 
derselben Gesamtleistung. Gewicht und Raumbedarf der Maschinen­
anlage ist beim kombinierten System groBer als bei einer reinen 
Kolbenmaschinenanlage, gleicht sich aber wiederum durch die infolge 
der groBeren Wirtschaftlichkeit ausreichenden kleineren Kessel aus. 
Beim Manovrieren und bei Riiekwartsfahrt arbeiten nur die Kolben­
dampfmaschinen; die Turbine wird dann durch ein besonderes Ventil 

1) Aus einem Vortrage iiber "Die Verwendung von Abdampfturbinen in 
Kohlenzechen" von C. B. Chartres,Proc. S. Wales lnst. of Eng., Band 26, Nr.4. 

12* 
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abgesperrt, und der Abdampf der Kolbenmaschinen gelangt direkt 
in die Kondensatoren. 

Liegt die Gesehwindigkeit eines Schiffes weit unterhalb 18 Knoten, 
so ist eine vollstandige Turbinenanlage zum Antriebe nieht zu raten. 
Der Grund hierfiir liegt darin, daD die Turbinen bei niederen Dreh­
zahlen nicht wirtschaftlieh arbeiten. Zweeks Erreichung eines an­
genommenen Propellerwirkungsgrades ist es notig, daD bei geringer 
Schiffsgeschwindigkeit die Antriebsmasehinen mit entsprechend nie­
driger Umlaufzahl arbeiten, da sonst der Slip des Propellers zu groB 
oder seine Steigung zu klein werden wurde. 

19. Praktische Ausfiihrung in solchen Fallen. 
Bei den gewohnlichen Kesseldrueken und bei einem Vakuum 

von etwa 71 em Q.-S. erreicht man beim kombinierten System gleiehe 
Antriebsleistung an jeder der drei Wellen, indem man den Dampf der 
Turbine bei einer absoluten Spannung von etwa 0,64 bis 0,70 at zu­
fuhrt. Wird hingegen der Dampf schon bei 1,10 bis 1,15 at abs. 
der Turbine zugefuhrt, so wird dureh die Stopfbiiehsen g.er N.-D.­
Zylinder der Kolbenmaschinen keine Luft mehr in diese gelangen 
und somit leichter ein hoherer Unterdruck im Konden~ator erreieht 
werden. Beide IvIethoden zur Erreichung gleicher Antriebsleistung 
der Wellen wurden in der Praxis angewendet. Fur die erstere 
bietet die Anlage der "Otaki", fur die letztere die der "Laurentic" 
ein Beispiel. Bei Berechnung einer Turbine muD zuerst ihre groDt­
moglichste Drehzahl bestimmt werden. Dies hat mit Rucksicht auf 
einen zulassigen Slip und eine IvIindeststeigung des Propellers zu ge­
sehehen. An zweiter Stelle muD der groDtzulassige Durehmesser des 
Rotors mit Rucksicht auf Gewicht und Raumbedarf der Turbine fest­
gelegt werden. 

Del' Durchmesser werde entsprechend einer moglichst groBen 
Sehaufelgeschwindigkeit gewahlt; in einigen kurzlichen Ausfuhrungen 
wurden fur die Sehaufelumfangsgeschwindigkeit Werte von 38 mlsk 
erreicht. In del' "Otaki" mit 14 Knoten Geschwindigkeit ist tt ~ur 
ungefahr 26 m!sk, und bei Versuchsfahrten mit hochster Geschwindig­
keit wurde ein u von nur 28,5 mjsk in der ersten Schaufelreihe er­
halten. 1m ubrigen wird die Berechnung in der ublichen Weise wie 
fur N.-D.-Schiffsturbinen durchgefuhrt und bietet keine besonderen 
Seh wierigkeiten. 

20. Der englische DampIer "Otaki". 
Als ein praktisches Beispiel fur das kombinierte IvIaschinensystem 

wollen wir zuerst die Anlage der "Otaki" 1) betrachten, eines mitt­
leren Ozeandampfers von etwa 10000 Tonnen Ladegewicht. Jede 

1) Siehe "Notes on the Trials and Performances of the SS. Otaki" etc. 
von Eng. Commander W. McK. Wisnom, R. N., Trans. N. E. Coast lnst. of Eng. 
and Shipbuilders 1909/1 0, Band 26, Tafel 1. 
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del' beiden auBeren Wellen wird von einer Kolbendampfmaschine 
angetrieben, deren Zylindel'durchmessel' 620, 990 und 1470 mm und 
deren Hub !J90 mm betragen. Das Verhaltnis von N.-D.- zu H.-D.­
Hubvolumen betragt somit 5,6. 

Die N.-D.-Turbine treibt die mittlere Welle an. Ihr Trommel­
durchmesser betragt :Z300 mm, und ihre Schaufelhohen variieren 
von 120 bis zu 322 mm. Die Kiihlflache del' beiden Kondensatoren 
betragt 560 qm, und die heiden Luftpumpen haben einea Zylinder­
durchmesser von 6GO bei 495 mm Hub. 

Zum Vergleiche mit einer nul' aus Kolbenmaschinen bestehenden 
Anlage des Dampfers "Orari" sind die folgenden Ergebnisse fiir eine 
Geschwindigkeit von 14,G Knoten aufgestellt worden: 

Propeller- Maschinen- Propeller- Dampfverbrauch 
leistung leistung wirkungsrad in Kilogramm 

PS PS pro Std. pro Propeller-PSe-Std. 

"Otaki" 3300 5800 57 % 33000 10,0 
"Orari" 3180 5300 600/0 40000 1:Z,5 
Prozentuale Ersparnis del' .,Otaki" 17,5°/0 20,0°/0 

Bei del' Anlage del' "Otaki" betrug die absolute Eintritts­
spannung des Dampfes in die Kolbenmaschinen etwa 1 a at und 
0,6 at beim Eintritt in die Turbine bei einem Unterdruck im Kon­
densator von 71 em Q.-S. Die Dampfmaschinen arbeiteten mit etwa 
100 und die Turbine mit :Z15 Umlaufen pro Minute. 

21. Die Ozeandampfer "Laurentic", "Olympic" und "Titanic". 

Die "Laurentie" 1) hat eine vVasserverdrangung von 20000 t. 
Die beiden auBeren Wellen werden durch Kolbendampfmaschinen 
mit Zylinderdurchmessern von 760, 1170 und zweimal 1345 mIll 
bei 1370 mm Hub, und die mittlere Welle von einer Turbine mit 
6 Expansionsstufen und Schaufelhohen von 152 bis etwa 250 mm 
angetrieben. 

Die Kesselspannung betragt 15 und die Eintrittsspannung del' 
Turbine etwa 1,:Z5 at abs. Die Kolbenmaschinen machen 83 und 
die Turbine :Z 20 U mlaufe in del' Minute. 

Auf Grund von Versuchsergebnissen betrug die Gesamtnutz­
leistung del' Maschinenanlage 12400 PS, wovon ungefahr 4600 PS 
auf die Turbine entfielen. Del' Dampfverbrauch lag unterhalb 5,9 kg 
gegen etwa 7,3 bei Ozeandampfern mit nul' Dreifach-Expansions­
maschinen. 

Die Hauptabmessungen del' groBen Ozeandampfer "Olympic" 
und "Titanic" del' White Star - Linie 2) sind: Wasserverdrangung 
H2000 t; indizierte Leistung del' beiden Dampfmaschinen 30000 PS 

') Siehe Engineering, Band 87, S. !i98, 
2) Siehe Engineering, Band 90, S. !i64, 620, 693 odeI' Zeitschr. d. Vel'. d. 

Ingen. 1910, S. 191!i. 
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und die Effektivleistung der Turbine 16000 PS bei einer Geschwindig­
keit von 21 Knoten. Die Kolbenmaschinen besitzen 1370, 2130 
und zweimal 2460 mm Zylinderdurchmesser bei einem Hube von 
1900 mm und 75 Umdrehungen pro Minute. Der Turbine wird der 
Dampf bei einem Drucke von 0,63 at abs. zugefiihrt, ihr Trommel­
durchmesser betragt 3650 mm, die Schaufeln sind 455 bis 650 mm 
lang, und die Drehzahl betragt Hi5 UmIaufe pro Minute. Die Kessel­
spannung.betragt 15 at abs. 

22. Gemischte Vierwellenanlagen. 
Die erst seit neuerer Zeit ausgefiihrte gemischte Vier wellen­

anlage mit je zwei selbstandigen Maschinensatzen, die aus je einer 
Kolbenmaschine mit zugehoriger Dampfturbine bestehen, nimmt fur 
sich verschiedene Vorteile gegenuber der Dreiwellenanordnung in An­
spruch. Infolge der symmetrischen Anordnung ist durch entsprechende 
Fiihrung der Rohrleitung leicht ein Austausch der Hilfsmaschinen 
zu bewerkstelligen und deshalb eine weitgehende Betriebssicherheit 
geschaffen. Fiir gewohnlich arbeiten die Kolbenmaschinen auf die 
Innenwellen und die Abdampfturbinen auf die AuBenwelltm. Als 
Nachteil ist zu bezeichnen, daB bei der Riickwartsfahrt zwei Pro­
peller mitgeschleppt werden miissen, was einen ungiinstigeren Wir­
kungsgrad als bei der Dreiwellenanordnung zur Folge hat. Fiir 
Handelsschiffe diirfte dieser Nachteil jedoch nur sehr gering ins Ge­
wicht fallen. 

Tabelle XIV. 
Probefahrtsergebnisse des spanischen Passagierdampfers "Reina Viktoria 

Eugenia". 

Mittlerer Tiefgang. . . . . m 
Wasserverdrangung . . . . t 
Mittlere Geschwindigkeit. . Kn 
Umdrehungen pro Minute: 

Kolbenmaschinen . . . 
Turbinen ........ . 

Scheinbarer Slip} Innenwellen . 
in v. H. AuBenwellen . . 

Indizierte Leistung der Kolbenmaschine PS 
Effektive Leistung der Turbinen ., PS 
Abs. Eintrittsdruck} Kolbenmaschine . . . 

in at Turbinen . . . . . . 
Abs. Gegendruck im Kondensator at 
Dampfverbrauch der Hauptmaschinen 

kgjPS-Std. 

8 stiind. Voll­
dampffahrt mit 

17,5 Kn. Ge­
schwindigkeit 

6,05 
10344 

18,13 

112,6 
481 

1 
20 

7440 
3550 

12,97 
0,55 
O.03G 

4,71 

1) s. Engineering 1!J12, II, S. 704 und 742. 
2) s. Engineering 1 !l13, I, S. 386. 

24 stiind. Dauer­
fahrt mit 

16 Kn. Ge­
schwindigkeit 

7,53 
13441 

16,11 

102,!l 
39G 

4 
13 

584() 
2180 
13,03 
0,88 
0,039 

4,1)1 
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Praktische Beispiele fUr die gemischte Vierwellenanlage liefern 
uus der franzosische Passagierdampfer "Rochambeau" 1) und der spa­
nische Passagierdampfer "Reina Viktoria Eugenia" ~). Die Maschinen­
anlagen beider Dampfer sind einander sehr ahnlich. Wahrend die 
Abdampfturbinen des "Rochambeau" mit einem Eintrittsdrtwk von 
etwa 1 at arbeiten, sind diejenigen des spanischen Dampfers fiir einen 
Eintrittsdruck von 0,7 at und n3 v. H. Unterdruck berechnet. Die 
vorstehende Tabelle gibt die Ergebnisse der umfangreiehen Probe­
fahrten des letzteren. 

Zu der Tabelle sei bemerkt, daB die Volldampffahrt mit halber 
Ladung und die Dauerfahrt mit voller Ladung stattfand. Aus den 
Ergebnissen ersieht man, daB mit einem Kohlenverbraueh von 
()40U kg/Std. bei einer mittleren Sehiffsgeschwindigkeit von 17,5 Kn. 
ein auBerst giinstiger Wert erzielt wurde, der beweist, daB die ge­
misehte Vierwellenanlage jedenfalls der Dreiwellenanlage nieht naeh­
steht. 

10. Kapitel. 

]~inzelheiten deI' Turbinen, Zylinder, Flanschen usw. 

1. Sicherheitsventile und Wasserdruckpriifungen. 
Die H.-D.-Enden der Zylinder sind haufig mit Sieherheitsventilen 

versehen, die derart eingestellt sind, daB sie bei geringer Dber­
sehreitung der normal en Dampfspannung abblasen. Ein H.-D.-Zylinder, 
dem der Dampf bei 10,5 at Dberdruek zugefiihrt wird, besitzt ein 
Sieherheitsventil, das auf etwa 12 at Dberdruck eingestellt ist. Be­
tragt die Dampfspannung beim Eintritt in die H.-D.-Zylinder 14 at, 
so wiirde das Sicherheitsventil bei 15,5 at abblasen. 

Die Sicherheitsventile der N.-D.-Zylinder werden gewohnlich auf 
1,05 at Dberdruck eingestellt, wenn die Anlage aus einer H.-D.- und 
einer N.-D.-Turbine besteht; oder auf 2 bis 4 at Dberdruck bei einer 
H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen. 

Bei einer Anlage von H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Turbine liegen 
diese Grenzdriicke bei 15,5 beziehungsweise 5,6 und 1,4 at Uberdruck. 

Nach vollstandiger Bearbeitung werden die Zylinder gewohnlieh 
mit Wasser bis zu dem Drucke abgepreBt, bei dem die Sicherheits­
ventile abblasen. Dieses Abpressen mit Wasser wird auch haufig schon 
bei den erst vorgedrehten Zylindern vorgenommen, und sollte dann 
der abzupressende Probedruck mindestens urn 50 v. H. hoher als 
obige Werte sein. 

Des of tern wurde nach dies en Wasserdruckpriifungen ein ge­
ringes "sich Verziehen" des Gehauses wahrgenommen. Aus diesem 
Grunde ist es iiblich geworden, den letzten diinnen Drehspan im 
Inneren des Zylinders erst dann wegzudrehen, wenn die erste Wasser­
druckpriifung stattgefunden hat. Dies gilt fiir Schiffsturbinen. Bei 
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Landturbinen, deren Wandstarke im Verhaltnis zum Durchmesser 
eine viel groBere ist, ist in der Regel ein derartiges Verziehen nicht 
zu befiirchten. 

2. Dampfringdiume. 
Der Dampf stromt yom Eintrittstutzen zur erst en Expansions­

stufe durch eine Ringkammer, die sich zwischen dem Hauptzylinder 
und dem Entlastungszylinder befindet. Der Durchmesser dieser ring­
fOrmigen Dampfkammer muB so gewahlt werden, daB dem Dampf 
an dieser Stelle ein geniigend groBer Durchgangsquerschnitt ge­
boten wird. 

Der ringformige Querschnitt dieses Raumes betragt bei einer 
H.-D.-Turbine ungefahr das 0,5 bis J ,0 fache des lichten Querschnittes 
des Eintrittstutzens und etwa 1/;1 bis 2/;) des Eintrittquerschnittes 
bei einer N.-D.-Turbine. 

Der Auspuffringraum der N.-D.-Turbine ist baufig etwa gleich 
oder auch etwas kleiner als die Ringflache der letzten Expansionsstufe. 

Obige Angaben beziehen sich auf den Querschnitt der Dampfring­
raume auf einer Seite der Turbine; der Dampfstrom teilt sich natiir­
lich und stromt je zur Halfte nach beiden Seiten herum. Die Ring­
raume besitzen gewohnlich ganz herum gleichbleibenden Querschnitt. 

Verschiedene Ausfiihrungeformen des Dampfringraumes der Riick­
wii.rtsturbinen, wenn diese innerhalb des N.-D.-Gehauses angeordnet 
sind, wurden im Verlauf dieses Buches in verschiedenen Zylinder­
zeichnungen veranschaulicht. 

3. Wandstarke der Dampfringraume. 
Die Materialbeanspruchung der Zylinder hangt von der im 

Inneren befindlichen Dampfspannung ab; letztere ist in den Dampf­
ringraumen am groBten, deren Wandstarke mithin genau berechnet 
werden muB. Hat man die Wandstarke des Dampfringraumes er­
mittelt, so verfahren die Konstrukteure meist derart, daB sie die 
Wandstarken an anderen Stellen des ganzen Zylinders in einem ge­
wissen Verhaltnis zu dieser Ringkammerwandstarke verkleinern. Die 
Wandstarke des iibrigen Mantels kann (obgleich dieser inn en bearbeitet 
wird) haufig etwas schwacher als die der Ringkammer sein, da die 
Dampfspannung sehr schnell abnimmt. 

Es sei 
d = innerer Durchmesser der Ringkammer in cm 
s = Wandstarke in em 
p = Probedruck (Abblasedruck des Sicherheitsventils) III at 

Dberdruck 
kz = zulassige Zugbeanspru~hung in kg/qcm 

dann ist 
p·d s = ~-~--- . 

"2 ·k: 
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Fur H.-D.-Schiffsturbinen betragt kz'" 200 kg/qcm. Bei N.-D.­
Turbinen ergibt diese Formel zu geringe Wandstarken, weshalb hier 
eine empirische Formel zu gebrauchen ist. Fur N.-D.-Schiffsturbinen gilt: 

d 
s = 70 + 0,13 cm; 

und die Beanspruchung infolge des Probedruckes muB hinreichend 
niedrig sein. 

Gelangen keine Sicherheitsventile zur Anwendung, so muE zur 
Berechnung der Wandstarke der H.-D.-Ringkammer fur p die Kessel­
spannung eingesetzt werden. 

4. Wandstarke des Zylindermantels. 

Ebenso wie die Dampfringraume ist das ganze Gehause einem 
inneren Dberdrucke ausgesetzt. Die Beziehung zwischen mittlerer 
\Vandstarke 8", und der festgesetzten zulassigen Beanspruchung wird 
durch folgende Gleichung gegeben: 

p·d 
8 =----. 

m 2.kz 

Fur gutes GuBeisen mit einer Bruchbelastung von 1250 kgjqcm 
betragt bei sechsfacher Sicherheit die zulassige Beanspruchung kz 
= 210 kgjqcm. Fur kleinere Turbinen ist kz = 245 gebrauchlich; 
wahrend bei Landturbinen selten liber 140 kgjqcm gegangen wird. 

Fur die Niederdruckteile ergibt obige Formel zu kleine Wand­
stark en. 

Eine gallgige praktische Regel ist: 

8 > 0,02 d fur Schiffsturbinen 
8 > 0,05 d fUr Landturbinen. 

Zwischen der mittleren Wandstarke 8m und der Wandstarke s 
an einer bestimmten Stelle besteht die Beziehung: 

ab ab 
8 =8-- oder 8=Sm+'-t' m-- t 

worin t = Axialteilung der im Gehause befestigten Schaufeln, a und b 
Breite und Tiefe der Befestigungsnuten der Schaufeln bedeuten. 

5. Zylinder der Entlastungskolben. 

Die Berechnung der Festigkeit von Entlastungszylindern ge­
sehieht auf gan"" ahnliche Weise wie die der Dampfringraume. Der 
Hauptunterschied besteht darin, df 3 die Entlastungszylinder einem 
auBeren Druck unterworfen sind. Der Druck auf ihrer Innenseite 
schwankt zwischen Eintrittsspannung auf der einen und Auspuffs­
spannung auf der andern Seite. 
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Die Wandstarke fiir H.-D.-Entlastungszylinder ist: 

p·d 
8=2~T' 

worin z 

8 = totale Wandstarke in em (ohne Abzug der Nutentiefe) 
p = Abblasedruek des Sieherheitsventils in at 
d = innerer Durehmesser in em 

kz = zulassige Zugbeanspruehung in kg/qem 

bedeutet,. Man ist iibereingekommen, hier fiir d den inneren Dureh­
messer zu setzen; es ware riehtiger, den auBeren Durehmesser ein­
zusetzen, was jedoeh nur einen geringen Untersehied ausmaeht. 
Ebenso mag fiir die mittlere Wandstarke hier die gesamte gesetzt 
werden, da die Nuten nur wenig tief sind. 

Auf Grund obiger Vereinfaehungen k6nnen wir kz = 245 kg/qem 
setzen. 

Fur die N.-D.-Entlastungszylinder mag folgende empirisehe 
Formel verwendet werden: 

d 
s= 70 + 0,6 em. 

Die Entlastungszylinder werden dureh mehrere herumlaufende 
Wiilste versteift, die gew6hnlieh in Abstanden von 15 bis 18 em von­
einander angeordnet sind, und deren Breite und H6he etwa gleieh 
der Wandstarke des Zylinders sind. 

Den Entlastungszylindern fUr Sehiffsturbinen k6nnen anstatt 
Flansehen Warzen angegossen werden, urn beide Haliten zweeks 
Bearbeitung miteinander verbinden -zu k6nnen. Diese werden als­
dann wieder entfernt. Da beide Zylinderflaehen aufeinandergepreBt 
werden, so ist hier eine Umgehung der Verbindung dureh Flansehen 
absolut zulassig. Die Auflageflaehen beider Haiften muss en sorg­
faltig aufeinander auftusehiert werden, damit hier infolge Undiehtig­
keit keine Verluste an Frisehdampf entstehen. Urn dies zu erreiehen, 
kann man RotguBstreifen auf den Trennungsflaehen einer Halite 
anbringen, die dureh Sehraubehen auf der AuBenseite der Zylinder­
haifte befestigt werden. 

6. Zylinder-Flanschen. 
Die Haupt-Langsflansehen, die die obere und untere Gehause­

haifte miteinander verbinden, sollten bedeutend starker als die Ge­
hausewandstarke ausgefiihrt werden. Ist 

8 = Wandstarke des Zylindermantels 
81 = Flansehstarke, 

so gilt als gebrauehliehe Regel: 
81 = 1,5 bis 1,758, 

wobei ersterer Wert fur kleinere Ausfiihrungen oder niedere Drueke gilt. 
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Die Gehause langer Schiffsturbinen, wie die N.-D.-Turbinen von 
Schiffsanlagen mit einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen werden oft 
in zwei Langsstiicke geteilt. Flir die Starke der herumlaufenden 
Flanschen, die diese beiden Teile miteinander verbinden, gilt: 

81 = 1,25 8. 

Bei Landturbinen sind gewohnlich keine derartigen herumgehen­
den Flanschen vorhanden, da die Gehause derselben natiirlich viel 
kiirzer als die der Schiffsturbinen sind. Eine Ausnahme in dieser 
Beziehung stellt die Willans-Parsons-Turbine dar. Wie aus Fig. 90 
ersichtlich, besteht jede Zylinderhalfte aus drei Langsstlicken, die 
durch Flanschen mit eingedrehter Ringsnut verbunden sind. Auf 
diese Weise kommen einfache Gehausehalften in Anwendung, ohne 
Rippen oder eingegossene Kanale, die leicht zu Rissen infolge un­
gleicher Ausdehnung des Materials flihren konnen. Dieser Konstruktion 
wird fernerhin nachgesagt, daB sie vollkommen frei von GuBspannungen 
ist, die nach dem GieBen wahrend des Abklihlens im Material ent­
stehen, was ein Abpressen mit Dampf vor beendeter Bearbeitung 
unnotig macht. 

7. Rippen. 
Bei groBeren Schiffsturbinen werden die Zylinder gewohnlich 

durch herumgehende Rippen versteift. Hierflir sind einige Beispiele 
in Fig. 61 veranschaulicht. NaturgemaB werden die Zylinder bei 
jeder Veranderung des Durchmessers versteift wie bei a in Fig. H1. 

Hiernach sollen 
die Versteifungsrip­
pen an dazwischen-
liegenden Stellen t ·., 
angebracht werden. 
Flir die Teilung, d. h. a. 
den Abstand tzweier 
Rippen voneinan­
der gelte die folgen­
de Formel: 

26,5 ·8 
t=··------

vi 
worin p die Span- Fig. Ii I. Z.l"Iinrl n ·errippung. 
nung in at bedeutet. 

Wenn moglich, sind Langsrippen zu vermeiden. Bei Zylindern 
langsamlaufender Schiffsturbinen groBer Leistung, die groBe Durch­
meSser und lange Zylinder besitzen, erweisen sich jedoch Langsrippen 
als notwendig, damit ein Durchbiegen des Zylinders verhindert wird. 
GroBe Lw.-dturbinen besitl"..en mitunter eiue ooer zw-ei solcher Langs­
rippen auf jeder der beiden Gehausehalften. Bei kleineren Land­
turbinen ist ein Verziehen des Gehauses infolge der Temperatur un­
berechenbar; weshalb diesem Umstande bei den normalen Ausfiihrungen 
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eImger erster Maschinenfahriken durch erfahrungsgema13e Anordnung 
der Rippen Rechnung getragen wurde. 

Fiir Turbinen mittlerer Gro13e mogen flinf Langsrippen, und 
fiir die gro13ten Schiffsturbinen etwa acht Rippen auf der oberen 
Gehausehalfte angebracht werden (siehe Fig. 61). 1st die Rippen­
anzahl gerade, so werden gewohnlich zwei derselben nahe nebenein­
ander oben auf dem Gehause angeordnet, da hierdurch ein Durch­
biegen des Gehauses auf ein Minimum gebracht wird. Fur Anzahl 
und Abmessungen der Rippen gibt es keine allgemeine Regel. Gegen­
wartig ist die Tendenz vorhanden, auch bei groBen Ausfiihrungen 
keine Langsrippen anzuordnen. Sie bereiten Schwierigkeiten beim 
Gie13en und fuhren haufig zu einem Verziehen des im Betriebe stark 
erhitzten Gehauses der Turbine. 

8. Wiilste. 
Bei kleineren Zylindern treten Wiilste an Stelle groBer Rippen. 

Angenaherte MaBe sind in Fig. 62 eingeschrieben. Beim Verstemmen 
-u der Schaufeln und Zwischenstucke in 
~~."" -6biSS1A12SS·"··· 11 
~~ den Nuten der Gehausewandung ist es 
_ . _ _ _ ._.-!..... __ . _ . .:.... _ _ ofter vorgekommen, da13 sich die Ge-

l ~s a.~~S12S;J, 
-- - - -_._ !....- .-

Fic . (j"l . \\"iil ·tl' . 

hausehalften infolge der auftretenden 
Spannungen nach au13en geworfen ha­
ben, soda13 ihr Querschnitt nicht 
mehr genau halbkreisformig geblieben 
ist. Bei der relativ gro13eren Mantel­

starke del' Landturbinen ist dies nicht so merkbar; jedoch werden bei 
Schiffsturbinen die Zylinder mit herumgehenden Wiilsten versehen, urn 
ein derartiges Verziehen zu verhiiten oder wenigstens abzuschwachen. 

9. Innere Rippen. 
Der Raum zwischen dem Zylinder der Riickwartsturbine und 

dem der ihn umgebenden N.-D.-Turbine bietet Raum zur Anordnung 
von Rippen auf der 1nnenseite des Hauptgehauses. Diese Rippen 
laufen rings herum und sind gewohnlich beim Arbeiten der Turbine 
auf Druck beansprucht, da innerhalb des Gehauses Unterdruck herrscht, 
und auf demselben infolgedessen ein Dberdruck lastet. 

10. Flanschenverbindungen. 
Fiir die Berechnung von Flanschenverbindungen, seien es die 

Haupt-Langsflanschen oder die herumgehenden Flanschen del' Gehause, 
oder solche zwecks Verbindung der Ruckwarts- oder Entlastungs­
zylinder mit den Hauptgehausen, oder die Rohrflanschen der am 
Zylinder angebrachten Stutzen, sind in del' Hauptsache zwei ver­
schiedene Gesichtspunkte ma13gebend. 

Der erste besagt, daB del' Durchmesser und die AnzahI der 
Schraubenbolzen oder Stiftschrauben hinreichend gra13 bemessen sein 
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miissen, um die Beanspruchung des Gehauses zuziiglich eines gewissen 
Sicherheitszuschlages aufnehmen zu konnen. Zweitens muB die 
Flanschenstarke zu del' gegenseitigen Entfernung del' einzelnen Bolzen 
in einem geniigend groBen Verhaltnis stehen, damit eine absolut 
dampfdichte Verbindung geschaffen wird. 

Diese Fragen werden im einzelnen in einigen del' nachsten Ab­
schnitte behandelt werden. Die Bolzendurchmesser variieren zwischen 
0,6 bis 0,9 Flanschenstarke bei GuBeisen, Werden Schraubenbolzen 
odeI' Stiftschrauben kleineren Durchmessers zu dichten Flanschen­
verbindungen verwendet, so kann das Gewinde odeI' das gesamte 
Material durch die Beanspruchung infolge zu starken Anziehens del' 
Muttern Schaden leiden. 

Die Entfernung del' Mitte eines Loches yom auBeren Flanschen­
durchmesser soIl nicht weniger als einen Bolzendurchmesser betragen. 
Dieses MaB bestimmt sich jedoch gewohnlich mit Rucksicht auf die 
GroBe del' Schraubenmutter. Del' auBere Rand des Flanschen be­
findet sich gewohnlich 3 bis 6 mm von del' Mutter, und diese wiederum 
ebensoweit von del' Rohr- odeI' Zylinderwandung entfernt. 

11. 
Auf dem Langsflanschen del' H.-D.-Gehause sit zen die Befesti­

gungsbolzen gewohnlich so nahe beieinander, daB fiir eine normale 
Mutter nicht geniigend Platz vorhanden ist. Die Schliisselweite del' 
Mutter wird deshalb auf ein MindestmaB be­
schrankt und dafur ihre Hohe entsprechend 
vergroBert. Die Abmessungen del' Mutter mo­
gen die einer Whitworth-Mutter sein, die um 
ein odeI' zwei GroBen kleiner als die normale ist. 
Del' geringe gegenseitige Abstand del' Muttern 
verbietet ebenfalls die Anwendung eines ge­
wohnlichen Schraubenschliissels zum Fest­
ziehen derselben. Aus dies em Grunde muB ein 
Steckschliissel gebraucht werden, was bei Be- Fig. 63. ohraub nverbin. 
messung del' Dimensionen zu beriicksichtigen dung d r LiingsAan hen. 
ist. Hinreichendes Spiel muB zwecks Auf-
stecken des Steckschliissels zwischen je zwei Muttern vorhanden sein. 
Besonders bei groBen Zylindern haben die Haupt-Langsflanschen am 
H.-D.-Ende das ausgesprochene Bestreben, sich auf ihrer Innenseite 
voneinander abzuheben. Um dies zu verhindern, miissen die Sehrauben­
bolzen so dieht wie moglieh an den Zylindermantel herangesetzt 
werden. Eine Art Uberwurfmutter, wie sie bei A Fig. 63 zu sehen 
ist, wird mitunter zur Erreiehung dieses Zweeks verwendet. 

In Fig. 63 bedeutet: 
8 = mittlere Wandstarke des Gehauses s: = 1,5 bis 1,75 sm' wobei ersterer Wert fiir kleinere Aus­

fiihrungen gilt 
d = 0,6 bis 0,9 81 
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a = halber Durchmesser del' Mutter uber Eck + Zugabe fUr 
den Steckschlussel 

b = halber Durchmesser del' Mutter uber Eck + 0,65 cm, 
jedoch nicht kleiner als d. 

Del' Wert von 81 gilt fur Langsflanschen. Die Dicke del' senk­
recht zur Langserstreckung herumlaufenden Flanschen betrage das 
1,25 fache del' Zylinderwandstarke. 

12. Zylinderdurchmesser und Bo!zenentfernung. 
Wie bereits erwahnt, ist die erste Bedingung bei Berechnung 

einer Flanschenverbindung, daB die zulassige Beanspruchung del' 
Schraubenbolzen nicht uberschritten wird. 

Fur Langsflanschen bedeute: 
p = Dberdruck in at 
t = Entfernung von Mitte zu Mitte Schraubenbolzen odeI' 

Stiftschraube in cm 
fl = Bolzenquerschnitt entsprechend dem Kerndurchmesser 

in qcm 
D = Zylinderdurchmesser, gemessen von Mitte zu Mitte "Bolzen 

in cm 
kz = Beanspruchung auf Zug in kg!qcm. 

Es ist ratsam anzunehmen, daB del' Probedruck auf die ganze 
Flache von del' Mittellinie einer Bolzenreihe bis zur anderen wirkt, 
was einen Zuschlag fur ungleiche Beanspruchungsverteilung usw. ergibt. 

Die zwischen je einem Bolzenpaar auf beiden Zylinderseiten 
befindliche Druckflache betragt t· D qcm, und del' Druck auf diese 
Flache p' t· D kg. 

Die Zugkraft del' Bolzen betragt 2 fl . kz kg, und wenn;;wir dies 
dem obigen Flachendruck gleichsetzen, erhalten wir fur die Bean­
spruchung: 

k = p·t·D 
z 2 fl 

und fUr die Bolzenentfernung: 
2f,·k 

t=-~-~ 
p·D . 

Hinsichtlich del' Probedrucke sollen die folgenden Beanspruchungen 
nicht uberschritten werden: 

Tabelle XV. 
Beanspruchungen bei Probedriicken. 

Zylinder 

1 
H.~D ..... . 
H.~D.~Riickwarts 

Langsflanschen ~~~~h~Yl.in~e~: 

N.~D.~Riickwarts 
Herumlaufende Flanschcn 

I Wert fiir kz 

} 8.50 kg/qcm 

} 560 kg/qcm 

700 kg/qcm 
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Unter Zugrundelegung del' mittleren Arbeitsdriicke sollen die 
folgenden Bolzenbeanspruchungen (bezogen auf Kernquerschnitt) nicht 
iiberschritten werden: 

Wert fUr kz 

GroBe Zylinder. . . . . . . . . . . . . 420 kgjqcm 
Fiir Bolzen von l"-Durchmessel'. . . . . . 350 " 

" " "weniger als 7 !8"-Durchmesser 315 " 

In dies em Falle ist del' Druck auf den inneren DUl'chmesser des 
Zylinders am H.-D.- odeI' Eintrittsende del' Turbine zu beziehen. 

Wir haben weiterhin die empirische Regel, daB der Bolzen­
durchmesser nicht kleiner als etwa 0,6 Flanschenstarke sein solI. 

Diese Regel wird gewohnlich von entscheidendem EinfluB sein, 
wenn der Probedruck sehr niedrig ist, wie bei den N.-D.-Zylindern 
einer Anlage mit nur einer zu jeder H.-D.-Turbine gehorigen N.-D.­
Turbine. 

Die Bolzen haben gewohnlich feineres Gewinde als das normale 
Withworth-Gewinde und besitzen gewohnlich mindestens zehn Gange 
auf einen englischen Zoll (Feingewinde). 

13. 
Fiir herumlaufende Flanschen und Flanschen von Zylinderstutzen 

betragt bei denselben Bezeichnungen wie fruher, ausgenommen: 

z = Anzahl der Bolzen, 
d = Kerndurchmesser in: cm, 

;n·D2 
der totale Druck ---.p kg 

4 
:rr,:d2 

und die Widerstandskraft der Bolzen = z· 4-' kz • 

Mithin ist nach Gleichsetzung beider Ausdriicke der Kerndurch­
messer des Schraubenbolzens oder der Stiftschraube: 

oder die zulassige Beanspruchung: 

(D)" kz =;· -a- ". 
Bei del' Wahl der zulassigen Beanspruchung kz fUr Zylinder­

flanschenverbindungen muB bedacht werden, daB die groBten Be­
anspruchungen beim Abpressen mit Wasser entstehen, und sie sonst 
in dieser Hohe nur ganz ausnahmsweise oder gar nicht vorkommen 
werden. Der normale Arbeitsdruck ist geringer als die Probedriicke 
fiir das H.-D.-Ende des Zylinders. Am N.-D.-Ende liegt der tatsach­
liche Arbeitsdruck bedeutend unterhalb des Probedruckes. 
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14. Bolzenentfernung und Flanschenstarke. 
Die zweite Bedingung fur eine zuverlassige Flanschenverbindung 

besteht darin, daB die Beziehung zwischen Bolzenentfernung und 
Flanschenstarke so gewahlt werden muB, daB eine vollkommen dichte 
Verbindung entsteht. 

Die Dichte einer Flanschenverbindung hangt von dem Wider­
stande ab, den der Flansch einer Durchbiegung oder dem sich Ab­
heben der Flanschenfiachen zwischen zwei Bolzen entgegensetzt. 

Der Betrag, urn den die Flanschen auseinandergehen konnen, 
ist dem Druck und der vierten Potenz der Bolzenentfernung direkt 
proportional und umgekehrt proportional der dritten Potenz der 
Flanschenstarke. Mit anderen Worten, die Bolzenentfernung soUte 
gemaB der Formel: f4 

p' ------ = const. 
83 

bemessen werden. 
Die Erfahrung zeigt, daB die Flanschenverbindungen vollkommen 

zuverlassig sind, wenn die Konstante der obigen Formel zu 2650 
gesetzt wird. Tabelle XVI ist demgemaB zusammengestellt worden. 
Sie gibt die hochst zulassige Bolzenentfernung bei verscniedenen 
Flanschenstarken an. 

In Rucksicht auf de"n geringeren Dampfdruck kann die Bolzen­
entfernung bisweilen etwas vergroBert werden. 

Tabelle XVI. 
Maximale Bolzenentfernung in em fur diehte Flanschenverbindungen. 

Flanschen­
starke 

em 

2,5 
3,2 
3,8 
4,4 
5,1 
.5,7 
6,3 
7,0 
7,6 
8,9 

10,2 
11,4 
12,7 
15,2 

Dampfdruck in at 

5,31 7,0 I 10,5 
.~----~--~----

2,1 2,8 

12,0 10,5 9,5 8,8 
14,1 12,4 11,2 10,5 
16,2 14,2 12,7 11,9 
18,3 16,0 14,5 13,4 

16,0 14,7 
17,5 16,2 

19,8 I 17,5 
22,0 19,3 
23,8 20,8 18,8 17,5 
25,6 22,3 20,3 18,8 

23,8 21,6 20,0 
24,4 22,6 

24,9 

II 8,0 
9,5 

I ~N 
I" 13,2 
" 14,5 
I 15,5 

1

16,7 
17,7 
20,0 

I 
22,1 
24,1 

I 

12,5 

7,7 
!J,1 

10,4 
11,7 
12,9 

I 14,0 
I 15,2 

16,.5 
17,5 
19,5 
21,8 
23,6 
25,6 

15. Abdriickschrauben. 

14,0 

7,5 
8,8 

10,1 
11,4 
12,4 
13,7 
14,7 
16,0 
17,0 
19,0 
21,1 
23,1 
24,9 
28,4 

15,5 

7,3 
8,6 
9,9 

] 0,9 
12,2 
13,2 
14,.5 
15,5 
16,5 
18,5 
20,6 
226 
24;4 
28,0 

17,5 

7,1 
tl,:) 
9,4 

10,7 
11,7 
12,!J 
14,0 
15,0 
16,0 
18,0 
19,i:i 
21,:) 
23,0 
26.11 

Diese werden gewohnlich in Zwischenraumen von ungefiihr 1,0 
bis 1,2 m auf den Flanschen angeordnet. Der Durchmesser der 
Abdruckschrauben sei etwa die Halfte desjenigen der fur den Langs­
fiansch verwendeten Bolzen, jedoch nicht kleiner als 20 mm. 
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16. Einzelheiten del' Entlastungszylinder. 

Die Entlastungszylinder von Schiffsturbinen werden in zwei 
Half ten, einer oberen und einer unteren, ausgefiihrt, die durch keinen 
Langsflanschen zusammengehalten werden. 

Jede Halfte ist am Zylinderende angeschraubt, wie man aus den 
verschiedenen Abbildungen ersieht. Flanschenstarke und Bolzen­
entfernung konnen der Tabelle in Abschnitt 14 entnommen werden. 
Die fur den Dampfdruck einzusetzenden Werte seien: 

Fur alle H.-D.-Entlastungszylinder (ein-l _ Abbl d 'k d 
schlieBlich die der Marsch- und Ruck- J' P - S· h aShe 'true t'les 

.. t t b' ) 10 er el sven I s. war s ur men 

FurN.-D.-Entlastungszylinder(einsehlieB-l . _ 3 5 t 
lieh die der N.D.-Ruekwartsturbinen) J P - , a. 

Fur Handelsschiffe werden die Flanschen der H.-D.-Entlastungs­
zylinder bisweilen fur einen Druck bereehnet, der 2,R bis 3,5 at 
unter dem Arbeits- oder Kesseldruek liegt. 

17. Dampfeintritts- und Auspuifstutzen. 

Die Dampfgesehwindigkeit beim Eintritt und Austritt aus den 
Zylindern ist in Wirklichkeit sehr verschieden. Bei Landturbinen 
konnen wir ein normales Vakuum von 71 em Q.-S. zugrunde legen 
und den Quersehnitt der Stutzen derart bemessen, daB bei Normal­
leistung: 

die Dampfgesehwindigkeit im H.-D.-Eintrittsstutzen = 24,5 m/sk 
" " " Auspuffstutzen = 80,0 " 

betragt. 
Hierbei kann eine betrachtliehe Dberlastung der Turbine ohne 

groBe Druck- oder Drosselverluste zugelassen werden. 
Bei Sehiffsturbinen sind H.-D.-Eintrittsgeschwindigkeiten von 

etwa 34 m/sk bei Sehnelldampfern, bis 40 und 43 m/sk bei Kriegs­
schiffen ublich. Die Geschwindigkeit im H.-D.-Auspuffstutzen betragt 
etwa 35 bis 40 m/sk, wahrend sie fur den N.-D.-Auspuff zwischen 
80 und 240 mjsk sehwanken kann unter Voraussetzung eines Vakuums 
von 71 em. Betragt das wirkliehe Vakuum der Turbine 66 em, so 
verringert sieh die zugrunde gelegte Geschwindigkeit von' 240 mjsk 
naturlieh auf etwa 120 m. Die hier angefuhrten Dampfgesehwindig­
keiten gel ten fur V oUast. Fur Sehiffsturbinen werden die Querschnitte 
der einzelnen Dampfstutzen meistens besser auf Grund der Ringflaehen 
zwischen Rotor und Gehause bestimmt. Die Ringflache innerhalb 
irgendeiner Expansionsstufe betragt :n;. D ·l, w~mn D und l der mittlere 
Durehmesser und die Schaufelhohe in m bedeutet. Der Quersehnitt 
der Dampfstutzen in qm kann dann wie folgt annahernd bestimmt 
werden: 

Morrow-Risker, Dampfturbinen. 13 
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1. Fur den Hauptdampfeintritt einer Marschturbine: 
Querschnitt des Stutzens = 0,42 X Ringflache der ersten 
Expansionsstufe der Marsehturbine. 

2. Hauptdampfeintritt der H.-D.-Vorwarts- oder H.-D.-Riiekwarts­
turbine: 

Querschnitt = 0,66 X Ringflache der ersten Expansions­
stufe der H.-D.-V.- bzw. H.-D.-R.-Turbine. 

3. HauptdampfeinlaB einer H.-D.-Turbine bei Anwendung des 
U mlaufventils bei V ollast: 

Quersehnitt = 0,66 X Ringflaehe derjenigen Expansions­
stufe, in die der Umgehungskanal fiihrt. 

4. Auspuffstutzen einer N.-D.-Turbine: 
Quersehnitt = 1,5 X Ringflache der letzten N.-D.-Expan­
sionsstufe. 

5. Auspuffstutzen aller anderen Turbinen: 
Querschnitt = 0,95 X Ringflache der letzten Expansions­
stufe der betreffenden Turbine. 

6. EinlaBstutzen aller anderen Turbinen: 
Diese Querschnitte werden aus den Auspuffquerschnitten 
der in jedem einzelnen FaIle unmittelbar vorhergeschalteten 
Turbine ermittelt. 

Besitzt die Turbine zwei Eintrittsstutzen, wie es haufig bei 
H.-D.-Turbinen der Fall ist, so muB der Gesamtquerschnitt beider 
Stutzen entsprechend obigen Angaben sein. 

Will man die volle zur Verfiigung stehende Kesselspannung in 
der H.-D.-Turbine haben, so muB der H.-D.-Eintrittsquerschnitt auf 
das 0,8- bis 0,9 fache der Ringflache in der erst en Expansionsstufe 
vergroBert werden. Dies kommt nur bei Turbinen solcher Schiffe 
in Frage, die zeitweilig mit auBerst forciertem Betrieb fahren. 

Obgleich nach obigen Angaben die Dampfgeschwindigkeit in den 
Rohren groBer als die beim Eintritt in die Sehaufeln ist, ist sie 
dennoch bedeutend geringer als die Geschwindigkeit c1 beim Austritt 
aus den Schaufeln. 

18. Zylinderenden. 
1m Betriebszustand der Turbine sind beide Zylinderenden zum 

groBten Teile dem Druck des Auspuffdampfes ausgesetzt. Der hohere 
Eintrittsdruek reieht nur bis zu den Entlastungs- oder Ausgleiehkolben. 

Bei der probeweisen Abpressung des Gehauses mit Wasser oder 
Dampf werden dagegen dieZylinderenden bedeutend starker beansprueht. 

Es bedeute: 
p = Probedruek in at, 
D = Durehmesser der Zylinderenden in em, 
s = Wandstarke der Zylinderenden in cm im Abstande r von der 

Symmetrieachse, 
kb = zuliissige Biegungsbeanspruehung in kg/qcm. 
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Wlirden die Zylinderenden ebene FHichen sein und keine Rippen 
besitzen, so waren sehr groBe Wandstarken notwendig, urn die durch 
den Druck hervorgerufene Biegungsbeanspruchung aushalten zu 
k6nnen. Die in diesem FaIle auftretende Beanspruchung kann nach 
der Grashofschen Formel iiberschlagig errechnet werden: 

D2 
kb = 0,17 bis 0,21·p· --;;-. 

S" 

Die Wahl der Zahl 0,17 oder 0,21 hangt davon ab, ob die Platte 
als am Umfange eingespannt oder frei aufliegend betrachtet wird. 

Urn diese hohen Beanspruchungen zu vermeiden, werden .... die 
Zylinderenden durch Rippen verstarkt, jedoch hat 
man bei Turbinen groBen Durchmessers ehene 
Zylinderendflachen zugunsten der konischen Form 
verlassen. 

Mit Bezug auf Fig. 64 m6ge der Druck auf 
die geneigten oder konischen Flachen (F und G) in 

r 
seine Radial- und Axialkomponenten zerlegt werden. 
Die ersteren ergeben lediglich einen Zuwachs zu 
den geringen Ringspannungen im Gehause, letztere, 
zusammen mit dem direkten Axialdruck bei H, er­
geben eine gesamte Axialkraft P (die auf die Kreis­
flache mit dem Radius r wirkt) von: 

n·r2 .p kg. 
Wenn wir annehmen, daB der Druck auf die 

Flache mit dem Radius r im Material des Zylinders 
eine Druckbeanspruchung C, wie sie in der Figur 1-' ;11 _ t i-t . Zy lilldcr-
eingezeichnet ist, hervorruft, so sind wir imstande, ' ·IIr1 ,.: t lick . 
die wirkliche Wandstarke zu berechnen. 

Bedeutet kz diese Druckbeanspruchung und a den Neigungs­
winkel der Zylinderwand zur Achse der Welle, so haben wlr: 

2n· r· 8 ·kz • COSa = n·r2 .p 
und daraus p . r 

8=------
2· kz ' cosa' 

in welcher Formel kz keinesfalls 175 kg/qcm liberschreiten, jedoch 
auch viel geringer sein darf. 

1st a = 60°, so erhalt die Formel die Form: 
p·r 

8= 175 

Wir k6nnen diese Formel gebrauchen, urn die Wandstarke 81 

in Fig. 64 zu berechnen, jedoch wird diese fUr 82 viel zu kleine Werte 
liefern. Deshalb wollen wir setzen: 

82 = 0,75 bis 1,081 , 

Die Zylinder mogen auBen und innen durch Rippen versteift 
werden. Die auBeren radialen Versteifungsrippen ordne man rings­
herum an und flihre sie allmahlich in den Zylindermantel liber. 

13* 
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Beispiel 1. Der Durehmesser des H.-D.-Zylinders einer Vier­
Wellen-Sehiffsanlage betragt 125 em und der maximale Probedruek 
21 at. Das Sieherheitsventil ist so eingestellt, daB es bei 15,5 at 
abblast. Man ermittle die Wandstarke des Zylinderanteils und die 
Abmessungen der Langsflansehenverbindung. Die Wandstarke des 
Zylinders ist dureh die Gleiehung gegeben: 

p·d 
8m = C;::iC' 

z 

worin kz = 210 kg!qem und p der Abblasedruek des Sieherheitsventils 
bedeutet (siehe Absehnitt 4). Somit ist: 

15,5 ·125 6 
5" =----=4 em 

m 2.210 ' 

und naeh Festlegung der Abmessungen der Sehaufelbefestigungsnuten 
erhalten wir die totale Wandstarke zu: 

8 = 4,6 + (),~. . . . (siehe Absehnitt 4). 

Sind die Nuten 1,0 X 1,0 em und die Axialteilung ~,2 em, so 
wird: 

.+1,0.1,0 . + 
8 = 4,63~2 = 4,60 0,~1 = 4,91 em 

oder rund 5,0 em. 
Da, der Gehausedruek ein hoher ist, so konnen Wlr die Starke 

des Horizontalflansehes zu (A bsehnitt 11): 
81 = 1,75 8 m = 1,75 ·4,6 = 8.0 em 

annehmen. 
Der Bolzendurehmesser betrage O,~) der Flansehenstarke (Ab­

sehnitt 11), das ist: 
d = 0,9·8,0 = 7,2 em ",23 / 4". 

Der Quersehnitt entspreehend dem Kerndurehmesser dieser 
Sehrauben betragt 32,6 qem und somit die Bolzenentfernung gemaB 
Absehnitt 12: 

2 f . k 2·326·420 t = _. -1 .....z = --._. '.._-- = 15 6 em. 
p·D 14·125 ' 

Diese Bolzenentfernung gilt fur einen Betriebsdruek von 14 at. 
Fur den Probedruek nehmen wir k. = 850 kg!qem und fur D = Ge­
hausedurehmesser von Mitte zu Mitte Bolzenloeher = 125 + 10 + 13 
= 148 em an und erhalten: 

2 f . k 2·32 6 ·850 t = ___ L~ = ----'-- c- = 17,8 em. 
p·D 21·148 

In diesem FaIle ist die dem Betriebsdrueke entspreehende BoJzen­
teilung geringer und fUr unsere AusfUhrung maBgebend; wir wollen 
sie abrunden auf t = 16,0 em. Die maximale Bolzenentfernung naeh 
Tabelle XVI in Absehnitt 14 betragt fur diese Verhaltnisse etwa 



Z Y lindereinzelheiten. Hl7 

18 em, und somit befindet sieh oben gefundener Wert innerhalb zu­
lassiger Grenzen. Die Flansehenstarke konnte also noeh etwas ver­
ringert werden, und die Flansehenverbindung wlirde den gestellten 
Anforderungen noeh genligen. 

Beispiel 2. Um einen Vergleich mit Beispiel 1 zu haben, 
wahlen wir hier denselben Gehausedurchmesser und denselben Druck, 
nur mit der veranderten Annahme, daB die Turbine fur einen kleinen 
Kreuzer mit hoher Geschwindigkeit in Betracht kommt, wobei es 
besonders wichtig ist, ihr Gewicht klein zu halten. 

Wir erhalten: 
155·125 

8", = +~-4-- = 3,96", 4,0 em, 
........ t> 

(~b . 
S = 8m + -i = 4,0 + 0,031 = 4,3 oder abgerundet 4,5 em. 

Fiir den Langsfiansch ergibt sich: 
81 = 1,5· 8m = 1,5·4,0 = 6,0 cm; und fUr die Bolzen: 
d = 0,9· 81 = 0,9·6,0 = 5,4 '" 21/ 8" 

2,,·k· 2·210·420 
t=-.--l·~= .. --~ =10,0 em. 

p·D 14·125 
Diese Bolzenentfernung ist zu klein, da kein Platz zwischen je 

zwei Muttern verbleibt. Deshalb mlissen hier Bolzen von groBerem 
Durchmesser verwendet werden. 

Flir 21j~" Bolzen ergibt sich: 
2·265·420 t= _ .. _ ... '._-- = 12 7 oder rund 13 em. 

14·125 ' 
Da dieser Wert praktisch hinreiehend groB genug und kleiner 

als die in Tabelle XVI in Abschnitt 14 angegebene maximale Bolzen­
entfernung ist, so mag er als zulassig beibehalten werden. 

Fur diese Bolzenentfernung wurde die Tabelle XVI eine Flan­
schenstarke von etwa 5,4 em ergeben; jedoch wollen wir mit der­
selben nieht unter 1,5 8m heruntergehen. 

19. Zylindereinzelheiten. 

Figur 65 veranschaulieht einen N.-D.- und Ruckwartszylinder 
einer Dreiwellenschiffsanlage. Der Hauptzylinder besteht aus zwei 
Langsstueken, von denen der vordere die Sehaufeln tragt, wah rend 
der hintere Teil den Auspuffraum bildet. 

Auf die hier dargestellte Art der Versteifung des Auspuffstutzens 
durch Rippen und Druckstreben sei befonders hingewiesen. 1m Be­
triebszustande der Turbine werden diese Bolzen auf Druck be­
ansprueht und sind wie Druckstreben zu behandeln. Versteifungs­
bolzen sind auch liberall da angebracht, wo der Zylindermantel von 
einer Offnung irgendweleher GroBe durchbrochen wird, z. B. am 
Eintrittsstutzen und an den BesichtigungslOchern. Diese Bolzen 
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dienen zur Aufnahme der Spannungen im Zy1inder, die an diesel' 
Stelle vorhanden waren, wenn keine Offnung da ware. Ein solcher 
Versteifungsbo1zen ist in Fig. 65 am H.-D.-Ende zu sehen. Oben 
auf dem Zy1inder ist ein Stutzen zur Einfiihrung von Hilfsmaschinen­
abdampf in die vierte N.-D.-Expansionsstufe zu sehen. Au13erdem 
seien die Osen zum Anheben der Lagerdeckel , des Riickwal'tszylin­
ders und der Stopfbiichsendeckel erwahnt. 

Zugangslocher wurden zah1reich angeordnet, urn die Bolzen del' 
Horizontalverflanschung des Riickwartszylinders durch das Haupt­
gehause hindurch erreichen zu konnen. Ehe die obere Halfte des 
Hauptgehauses abgehoben werden kann, muE jedoch vorerst das 
Auspuffrohr entfernt werden. Hierauf kann man durch den Auspuff­
stutzen hindul'ch an die li'lanschenverbindung des Riickwartszylinders 
gelangen , diese lasen und somit die obere Halfte beider Zylinder 
zusammen abheben. 

11. Kapitcl. 

Trommeln und Rotodeile. 

1. Festigkeit del' Tl'ommel. 

Zwecks genauer Festigkeitsrechnung del' Trommel miissen Wlr 
folgende Beanspruchungen beriicksichtigen: 

1. Beanspruchung infolge del' Fliehkraft, 
2. Beanspruchung dul'ch den Dampfdruck, 
Cl. Beanspruchungen auf Druck und durch das Drehmoment, 
4. Beanspruchung infolge des Aufpressens del' Trommel auf die 

Wellensterne, 
5. Durchbiegung del' Trommel infolge ihres Eigengewichtes, 
6. Knickbeanspruchung durch den Dampfdruck. 
1m allgemeinen sind 1., 2. und 6. die wichtigsten Faktoren zur 

Bestimmung del' el'forderlichen Wandstarke del' Trommel. 
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2. Beanspruchung durch die Fliehkraft. 

In einer einfaehen Trommel oder dunnem Hohlzylinder mit 
gleichmaBiger Wandstarke betragt die Beanspruehung infolge der 
Rotation urn ihre Aehse: 

k =~_.U2 
z 109 , 

worin kz = Zugspannung (Ringspannung) in kg/qem. 
'Y = spezifisehes Gewieht des Trommelmaterials in kg/edem, 
u = Umfangsgesehwindigkeit in mjsk, 
9 = Erdbesehleunigung (= 9,81 mjsk). Obige Formel wird an­

genahert zu kz = 0,08· u2 und ergibt die im folgenden aufgestellten 
zusammengehorigen Werte von kz und u: 

u (mjsk) = 30 60 90 120 150 200 
kz (kgjqem) = 72 288 646 1150 1800 3200 

Wir sehen, dal3 die Grenzgesehwindigkeit raseh erreieht wird, 
uber die hinaus die l1'estigkeit des Materials keine hinreiehende 
Sieherheit mehr bieten wurde. Es sei erwahnt, daB die Beanspruehung 
von der Materialstarke der Trommel unabhangig ist. 

Die Fliehkraft der Sehaufeln und Zwisehenstiieke bringt weitere 
Beanspruehungen mit sieh, die besonders bereehnet und den eben 
gefundenen Werten hinzugefiigt werden mogen. In der Formel fiir 
diese Beanspruehung wird naturlieh die Materialstarke der Trommel 
erseheinen (siehe Absehnitt 3). 

Wenn Tabellen fiir das Gewicht der Sehaufeln und Zwischen­
stucke wie gewohnlich zur Verfiigung stehen, ist es ein leichtes, die 
Gesamtbeanspruehung in der Trommel mit hinreiehender Genauigkeit 
zu berechnen. Es bedeute: 

D = mittlerer Durehmesser der Trommel (= auBerer Trommeldurch-
meser-Wandstarke) in m, 

Dl = mittlerre Rotationsdurchmesser der Zwisehenstiicke in m, 
DQ = mittlerer Rotationsdurchmesser der Schaufeln in m, G; = Gewicht der Zwischenstiicke eines Ringes in kg, 
G2 = Gewicht der Schaufeln eines Ringes in kg, 

t = axiale Schaufelteilung, 
8 m = mittlere Wandstarke der Trammel, 

n = Umdrehungen pro Minute. 
Dann erhalten wir die Fliehkraft Z in kg aus der Gleichung: 

Z = (~~2· .~~:L~m + Gj D~t--0\ ~2). t.~:·6~-
und die Zugspannung kz in kg!qern: 

Z 
k =-----

z 2n.t.8tn 

=0,000089. (!!lDl t~~2 +2A4D·~).n'l. 
t·8m 
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Nimmt man an, daB das Gesamtgewieht am Umfang der 
Trommel wirkt, so erhalt man den folgenden, nur um ein geringes 
weniger genauen Ausdruek: 

, G·D·n2 
k_ = 0,000089· -,---
" t· 8,., 

worin D jetzt den auBeren Trommeldurehmesser und G die Summe 
von G1 , G2 und dem Gewiehte eines Trommelstiiekes von del' Lange 
der axialen Sehaufelteilung t bedeutet. 

3. Annaherullgsrechllullg der Beanspruchung durch die Fliehkraft. 
Zweeks einer sehnelleren Ermittlung del' zusatzliehen Be­

anspruehung kz' der Trommel dureh die Fliehkraft der Sehaufeln 
konnen mittlere Beziehungen zwischen den Abmessungen der Sehaufel­
befestigungsnuten, ihrer Teilung und dem spezifisehen Gewicht des 
Schaufelmaterials verwendet werden. Auf diese Weise erhalten wir 
unter Beibehaltung del' Bezeichnungen in Abschnitt 2 und, indem 
Wir mit l die Schaufelhohe in em bezeichnen, die Annaherungsformel: 

k ' = 0 Cl083 u2
, (Q:J .[ + :2 0) . 

Z , 8m D " 

oder, da ~~ selten den Wert 1,2 iibersteigt (gewohnlich naher an 

1,0 als an L2 liegt) , betragt der groBte vorkommende Wert von k/ 
etwa: u2 

k/ = Cl,Cl098 '-;- (I + 1,7) .. 
m 

Bei Schiffsturbinen betragt die Gesamtbeanspruchung der 
Trommel durch die Fliehkraft selten mehr als 220 bis 280 kg/qcm, 
und deshalb braueht diese Berechnung nur ganz ausnahmsweise 
durchgefiihrt zu werden. 

Bei Landturbinen bestimmt diese Beanspruehung die maximale 
GroBe des Durchmessers und der Drehzahl des Rotors. Am N.-D.­
Ende erreieht diese oft einen Wert von 1000 bis 1200 kg/qcm. Die 
ZerreiBfestigkeit einer Trommel aus weichem Stahl kann zu 5()()() 
bis 560Cl kg/qcm angenommen werden. 

4. Druckbeallspruchullg der Trommel. 
Die Berechnung der Druckbeanspruchung der Trommel infolge 

des auf ihrer AuBenseite lastenden Dampfdruckes ist theoretiseh fiil' 
einen diinnen Zylinder sehr leicht durehzufiihren. Bedeutet: 

k= Druckbeanspruchung (Ringspannung) in .kgiqcm, 
p = absoluter Dampfdruck in at, 
d = auBerer Durehmesser der Trommel in em, 

8m = mittlere 
dann ist: 

Wandstarke in em, 

p·d 
k=-- . 

28m 
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Fur Schiffsturbinentrommeln mit einer maximalen Beanspruchung 
bis zu 400 kg/qcm erhalten wir demnach: 

p·d 
sm=sOO·· 

Bei kleinen Ausfiihrungell gehen Wir nul' bis 375 kg/qcm und 
erhalten dann: 

p·d 
8 m =750· 

Die fur p eillzusetzendell Werte mussen gleich den im Zylinder 
auftretenden Hochstdrucken sein. 

Fur H.-D.-Schiffszylinder, aUe Marsch- und Riickwartszylinder 
werde fur p del' Kesseliiberdruck odeI' etwas weniger als derselbe 
eingesetzt. Bei Turbinen fur einen Torpedobootszerstorer mage die 
absolute Kesselspannung eingesetzt werden; wahrend fUr Schlacht­
schiffe und andere Fahrzeuge, deren Antriebsmaschinen verhaltnis­
maBig nicht so stark forciert werden, del' Eintrittsiiberdruck des 
Dampfes bei VoUast hinreichen wird. Bei N.-D.-Turbinen mit H.-D.­
Manovrierdampfleitungen nehme man fur p etwa 2/8 des Wertes fur 
die H.-D.-Turbine und schlage eine Atmosphare zu, urn dem Unter­
druck im 1nnern del' Trommel Rechnung zu tragen. 

5. Druckbeanspruchung der Trommel von Landturbinen. 

Bei Landturbinen betragt k selten mehr als 140 kg!qcm. Die 
geringste Wand starke del' Trommel ergibt sich dann zu: 

p·d 
8m = -280' 

Diese Wandstarke wird abel' im allgemeinen iiberschritten. 
Bei jeder Neukonstruktion soUte die Beanspruchung del' If'rommel 

infolge del' Fliehkraft errechnet werden; da jedoch die Landturbinen 
heutzutage von vielen Firmen normalisiert sind, so wird die Wand­
starke del' Trommel gewahnlich auf Grund einer empirischen Formel 
festgelegt. Es bietet einen gewissen Vorteil, wenn man die Schwung­
radwirkung der Trommel groB macht, besonders wo die Gewichts­
beschrankung nicht von ausschlaggebender Bedeutung ist. 1st das 
Verhaltnis der Durchmesser del' verschiedenen Trommelstufen, das 
Verhaltnis von Schaufelhahe zu Durchmesser am Niederdruckende, 
und die Umfangsgeschwindigkeit normalisiert worden, so erhalt eine 
passende empirische FormeI die Form; 

s=a.D+b, 
worin s die Wandstarke der Trommel in allen Stufen und D del' 
Durchmesser des NiederdruckteiIs del' Trommel in em bedeutet. Fur 
Trommeln aus Martinstahl odeI' GuBstahl betragen die Mindestwerte 
der Konstanten 

a=O,016 b= 2,2 em. 
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6. Knickbeanspruchung der Trommel. 

Fur die Berechnung der Beanspruchung der Trommel auf 
Knickung kann die von Fairbairn angegebene und experimentell 
nachgewiesene Formel zugrunde gelegt werden. Hier wird die Trommel 
als langer dunner Zylinder ohne Versteifungsrippen behandelt, die 
einem auf ihre Enden wirkenden Druck ausgesetzt ist. Die mindest 
zulassige Wandstarke dieses zylindrischen Mantels, die ein Durch­
knick en verhindert, soIl ermittelt werden. Die Formel von Fairbairn 
wird zur Berechnung der Wand starke glatter Flammrohre oder Feuer­
rohre von Dampfkesseln verwendet, und lautet fiir un sere Zwecke 
nach Einsetzung der Konstanten zu 845: 

1 /p~('~+ 0,3) 
8m = V --~845-~-' 

worin fUr 8m ,. P und d bzw. die Wandstarke in em, der Druck in 
kgiqcm und der Durchmesser der Trommel in em, dagegen 

L = Lange der Trommel in m 
einzusetzen ist. 

Es ist selten notwendig, diese Formel fur Landturbinen zu ge­
brauchen, bei denen Trommeln mit relativ groBen Wandstarken ver­
wendet werden. Dagegen mage die Trommelstarke groBer Turbinen, 
und besonders die von Sehiffsturbinen, auf diese Weise el'mittelt 
werden. Die Formel gilt ohne Riieksicht auf irgendwelehe Ver­
steifungsrippen, die hinterher noeh angebracht werden magen, wenn 
dies als wiinschenswert erachtet wird. 

*7. Hauptbeanspruchungen im Material der Trommel. 

Zwecks einer genaueren Ermittlung der Beanspruchung der 
Turbinentrommel solI die maximale Beanspruchung infolge del' gleich­

zeitigen Wirkung der Zugspan-
A B nung und der Schubspannungen 

£ 

11-;: coset. 

Fig. 66. Die Hauptbeallspruchungell im 
Material der Trommel. 

el'mittelt werden. 
In Fig. 66 stellt ABeD 

einen Schnitt dul'ch einen sehl' 
kleinen Wiil'fel dar. Diesel' Wii.r­
fel wel'de als Einheitswiirfel del' 
Trommel betrachtet und von 
imaginal'en im Material liegen­
den Flaehen umgl'enzt gedaeht. 
Auf den Wiirfel mogedas Sy­

stem von Kraften, wie es in del' Figur gezeichnet ist, einwirken. 
Sind die Seiten AB und DC parallel zur Achse del' Turbinen­

welle, und die Flaehe AB horizontal geriehtet, so ist z. B. kz die 
Zugbeanspruchung infolge del' Biegung del' Trommel; Pz die Ring­
spannung infolge del' Fliehkraft odeI' die Resultiel'ende aus den Be-
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anspruchungen durch die Fliehkraft und den Dampfdruck auf die 
Oberflache der Trommel. Das System der Schubspannungen ks wiirde 
infolge der Dbertragung des Drehmomentes durch den hier betrach­
teten Teil der Trommel entstehen. Da die Flache jeder Seite des 
Wiirfels als Einheitsflache anzusehen ist, so sind die auf die Fliichen 
wirkenden Krafte gleich den spezifischen Beanspruchungen. 

8. Berechnung der Hauptbeanspruchungen der Trommel. 
Wir wollen den Gleichgewichtszustand eines Prismas betrachten, 

das von dem Wiirfel in Richtung der senkrecht zur Papierebene 
stehenden Flache E F abgeschnitten wurde. 

Bezeichnen wir die Lange der Linie EF mit l, so erhalten wir 
die Flachen EF, FC und CE bzw. zu l, I sin a und l cos a. Die auf 
die Flache EF wirkende Kraft muB den auf FC und CE wirken­
den Kraften das Gleichgewicht halten. Da wir a beliebig groB an­
nehmen konnen, so wollen wir seinen Wert derart wahlen, daB die 
auf EF wirkende resuItierende Kraft senkrecht zu dieser Flache ge­
richtet ist. Man wird dann zwei Werte fiir (( (die sich urn 90° 
unterscheiden) erhalten, die dieser Bedingung geniigen. Die auf EF 
wirkende Beanspruchung ist dann eine Hauptbeanspruchung, und 
entsprechend den beiden Werten fiir (( erhalten wir auch zwei Haupt­
beanspruchungen. Die groBere dieser beiden Hauptbeanspruchungen 
ist die groBte im Material auftretende Zugspannung, wie sie sich 
aus dem gegebenen System von Kraften ergibt. Die rechte Seite 
der Fig. 66 veranschaulicht die auf die verschiedenen Flachen des 
Prismas wirkenden Krafte. 

In Richtung EC haben wir: 

Pn · sin a = kz · sin a + k8 • cos a . 
In Richtung FC haben wir: 

Pn . cos a = P z . cos a + ks · sin a, 
folglich ist Pn - kz = ks · cotg a, 

Pn -pz=ks·tga, 
und nach Multiplikation beider Gleichungen: 

(Pn - kzl (Pn - Pz) = ks~· 
Losen wir diese quadratische Gleichung fiir P n auf, so erhalten 

Wir £iir die Hauptbeanspruchungen: 

Pn = 1/2 (Pz + kz) ± Vk-sC;-2 -p-z-· kc-z--c+--.:-c1 /-t (-'-p-z ,--cl ---::k/). 

Je nachdem Pz oder kz als Druck wirkt, muD es in obiger Be­
reehnung mit einem Minuszeichen versehen werden. 

Wir konnen die Werte von a,· fiir die die resultierende Be­
anspruchung senkrecht zu EF gerichtet ist, ermitteln, indem wir 
den fiir Pn gefundenen Wert in eine der friiheren Gleichungen ein­
setzen. Beide Werte von a wiirden dann der geforderten Bedingung 
geniigen. 
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*9. Durchbiegung der Trommel und andere Beanspruchungen. 

Es ist in der Praxis selten notwendig, eine Ermittlung der 
Durehbiegung del' Trommel infolge ihres Eigengewiehtes durehzu­
fiihren. Nehmen wir an, daB die gewohnliehe Formel hierfiir an­
gewendet werden kann, so erhalten wir die Durehbiegung in em: 

worin bedeutet: 

G·13 

t=c·E~J' 

1 
c = 384' wenn die Enden der Trommel als fest eingespannt ge-

daeht sind, 
5 

c =--- fiir frei aufliegende Enden der Trommel, 
384 

E = Elastizitatsmodul des Materials in kgj q em, 
G = Gesamtgewieht der Trommel mit Besehaufelung m kg, 
1= Trommellange in em, 

J = Tragheitsmoment des Trommelquersehnittes (= ~ a'ls, worin d 

und s in em einzusetzen sind). 
1st lund d die Lange und del' Durehmesser der Trommel in 

em, so erhalten wir, wenn wir fiir E = 2100000 einsetzen, fiir die 
Durehbiegung eines Hohlzylinders die Annaherungsgleiehung: 

l=76Vd, 
die uns unter Annahme frei aufliegender Trommelenden diejenige 
Lange der Trommel ergibt, die eine Durehbiegung von 0,125 mm 
dureh das Eigengewieht zur Folge haben wiirde. So groBe Langen 
werden abel' praktiseh nieht erreieht. 

Eine Bereehnung der Beanspruehung dureh axialen Druek ist 
ebenfalls nieht notwendig, obgleieh bei Sehiffsturbinen die infolge des 
Propellersehubes in del' Trommel auftretende Beanspruehung oft 
groBer ist als diejenige in det Welle. Die Beanspruehung auf Ab­
seheerung infolge des Drehmomentes betragt bei Sehiffsturbinen Meh­
stens nul' wenige kgjqem. Bedeutet Md das Drehmoment, Ne die 
Effektivleistung del' Turbine und n die Drehzahl pro Minute, so ist: 

],fd= 71620. Ne 
n 

Hierbei betragt das dureh die Trommel dargebotene Wider­
standsmoment gegen Torsion: 

Wd = d·n· s·O,5d emB 

und somit naeh Einsetzen in die Gleiehung j}[d = Wd · ka diesel' beiden 
Werte von Md , die Beanspruehung auf Abseheerung: 

k = ~560~~e 
d n.d2.s 



Beanspruchungen cler Welle. 205 

10. Beanspruchungen der Welle. 

1m allgemeinen werden die Wellen durch den Axialdruck, das 
Drehmoment, die Schubkraft infolge des Rotorgewichtes und auf 
Biegung infolge des Rotorgewichtes oder ihres Eigengewichtes be­
ansprucht. Bei Landturbinen falIt der Axialdruck fort. 

Bei Schiffsturbinenanlagen ist der effektive Schub diejenige Kraft, 
die notwendig ist, urn das Schiff mit der verlangten Geschwindig­
keit fortzubewegen. Dieser Druck muB auf die verschiedenen Wellen 
verteilt werden. Er kann aus den effektiven Pferdestarken Ne der 
Turbine geschatzt werden, wenn der Propellerwirkungsgrad (d. h. 
das Verhaltnis der von der Schraube geleisteten Arbeit zu Ne) 

irgendwie angenommen wird. Dieser Wirkungsgrad variiert zwischen 
0,5 und 0,6, uberschreitet jedoch auch wohl dies~n letzteren Wert 
bei besonders guter Ausfiihrung der Schrauben. Bedeutet: 

V = Schiffsgeschwindigkeit in SeemeilenjStd. (Knoten), 
P = Propellerschub in kg, 

Ne = effektive Turbinenleistung (an der Welle) in PS, 

dann ist, wie spaterhin in Kap. 16 angegeben: 

P= (0,5 bis 0,6).145,6 ~e 

= 80· ~e_ fur den mittleren Propellerwirkungsgrad . (1) 

Dividiert man obigen Wert durch den Wellenquerschnitt, so er­
halt man die Druckbeanspruchung in der Welle. 

Das Drehmoment einer Welle kann aus der Wellenieistung und 
der Wellendrehzahl gefunden werden. Bedeutet dann: 

so ist: 

Ma = Drehmoment in cmkg, 
n = Umdrehungen pro Min., 

2n·n·M N N = ~----~ folglich M d = 71 620--"- . 
e 60.75.100 n 

Die groBte Schubbeanspruchung tritt am Umfang der Welle auf 
und ist mit dem Drehmoment in der Gleichung vereinigt: 

Md=!!-.d3 .k = 0196· d3 ·k 16 d' d' 

Setzen wir beide Ausdrucke fur Md einander gleich, so erhalten 
wir fur die Beanspruchung einer Welle aus gegebener Leistung und 
Drehzahl: 

N 
kl = 365400 -j-3- • • • . • , • , (2) 

( n·d· 
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Fur hohle Wellen mit d1 als iiuBeren und d2 als inner en Dureh­
messer ist: 

.M d = 0 196 . k . d/ -==-~~ 
, d d1 

kd = 365 400.~. ~4d!_-·4 ..... (3) 
n d1 --- d2 

11. Laufwellen. 

Das zwischen Propeller und Turbine liegende Wellenstiiek (Lauf­
welle) ist hauptsaehlieh auf Drehung beansprueht. AuBerdem treten in 
der Laufwelle Beanspruehungen dureh den Axialsehub, die Biegungs­
momente und Sehubspannungen infolge des Eigengewiehtes der Welle auf. 

Die direkte Druekbeanspruehung betragt hoehstens bis zu einigen 
wenigen kg/qem, und wenn nieht die Lager auBergewohnlieh weit 
von einander entfernt sind, k6nnen aueh die Beanspruehungen in­
folge des Eigengewiehtes der Welle vernaehlassigt werden. 

Die Beanspruehung der Laufwelle ist deshalb dureh Gleiehung 2 
gegeben. 

Der fur kd einzusetzende Wert zur Bestimmung des Dureh­
messers der Turbinenwelle ist sehr niedrig zu wahlen. Das Material 
der Wellen, der Siemens-Martin-Stahl, neigt zu fehlerhaften StelIen, 
die besonders bei Wellen groBer Durehmesser auftreten. Wenigstens 
ist hier kein hinreiehender Grund vorhanden, warum nieht Be­
anspruehungen bis 350 kg/qem zulassig sein sollten. 

In der Praxis geht man dagegen mit kd haufig nieht hoher 
als 250 kg/qem. 

Aus Gleiehung 2 ergibt sieh: 

d= -.3/3654~~. -.3/ Ne = 10,15-.3/~~ (fur k = 350) V kd V n V n d , 

= 11,0 -.3lN". fUr kd = 280). V 11 

Handelt es sieh urn hohle Wellen, so mussen wir fur d in obigen Vd4 - i -4 

Formeln _1 __ .... 2_ aus Gleiehung 3 einsetzen. 
d1 

Der innere Durehmesser einer hohlen Laufwelle betragt gew6hn­
lieh die Halfte des auBeren Durehmessers. In diesem FaIle erhalten 
die obigen Formeln die Form: 

d = 390000. Ne V·_···· __ ·- ..... V~ 
1 kd n 

= 10,3 -. 3/N~ (fur ka = 350) V n 

·V3N · = 11,2 !..e (fur kd = 280) . 
n 
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Beispiell. Eine hohle Laufwelle, die bei 191 Umdrehungen 
pro Min. 18000 PS zu ubertragen hat, hat einen auBeren Durch­
messer von 50 em und einen inneren Durehmesser von 25 em. Die 
Gesehwindigkeit des Sehiffes betragt 26 Seemeilen. 

Es ist die Druekbeanspruehung in der Welle infolge des Pro­
pellersehubes zu bereehnen. 

GemaB Gleiehung 1 ist: 

p= 80. Ne 
V 

18000 = 80.-U-= 55400 kg. 

Der Wellenquersehnitt betragt: 
F= 1963,5 - 490,9 = 1472,6 qem 

und die Beanspruehung: 
p 55400 
--=~--=37 6 kg!qem. 
F 1472,6 ' 

Beispiel 2. Ein Turbinensehiff besitzt eine Masehinenanlage 
von 16000 PS in Vierwellen-Anordnung mit 614 Umdrehungen pro 
Min. Es werde angenommen, daB sich die Gesamtleistung gleich­
maBig auf die 4 Wellen verteilt. Man bereehne den Durehmesser 
der Laufwellen fUr eine maximale Schubbeanspruehung von 280 kgjqcm. 

Hier ist 

d = 11,0· V:e fur 

.. 3) 4000 
= 11,0· V 614' 

=20,3 cm. 

12. Turbinenwelle. 

volle Wellen, 

Die Turbinenwelle erfahrt nur eine ganz geringe Durchbiegung 
infolge des Biegungsmomentes und kann, da sie mit der Laufwelle 
durch eine biegsame Kupplung verbunden ist, als in den Lagern 
"frei aufliegend" (nicht fest eingespannt) behandelt werden. Der 
Durehmesser des Lagerzapfens ist gew6hnlich etwas kleiner als der 
der ubrigen Welle. Die gr6Bte Sehubbeanspruchung wird deshalb 
an den nach innen liegenden Enden der Lagerzapfen auftreten. 
Diese Beanspruehung entsteht infolge des Rotoreigengewiehtes und 
des zu ubertragenden Drehmomentes. Die beiden Beanspruchungen, 
von denen die erstere in der Tat klein ist. und nur etwa 10 bis 
15 kgjqcm betragt, addieren sich. . 

Die Schubbeanspruehung durch das Drehmoment kann aus Glei­
chung 2 oder 3 ermittelt werden, wenn fUr d der Durehmesser des 
Lagerzapfens eingesetzt wird. 
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Die Sehubbeanspruchung infolge des Eigengewiehtes wird mit 
hinreiehender Genauigkeit dureh Division des halben Rotorgewiehtes 
durch den Quersehnitt der Welle gefunden. 

Als Hoehstwerte fur die resultierende Beanspruehung infolge des 
Rotorgewiehtes und des Drehmomentes gelten: 

kr = 210 kg/qcm fur Sehiffsturbinen, 
k r = 210 bis 250 kg/qem fUr Landturbinen. 

Bei Landturbinen, die auf langere Zeit betraehtlieh uberlastet 
werden mussen, muB kr noeh kleiner gehalten werden. 

Obgleieh diese Beanspruehungsreehnungen durehgefUhrt werden 
soUten und fUr Landturbinen tatsaehlieh von groBer Wiehtigkeit 
sind, so bestimmen sie nieht allein den Durehmesser der Welle. Die 
endgiiltige Festlegung des Wellendurehmessers kann erst dann er­
folgen, wenn die dureh die Schmierung gesteUten Bedingungen in 
Erwagung gezogen wurden. Die Frage der Lagersehmierung in Be­
ziehung zu dem zu tragenden Gewieht wird bei Besprechung der 
Traglager behandelt werden. 

13. Biegungsbeanspruchungen. 

Da wir die Welle als lediglich frei aufliegend in den Lagern 
betrachten, so wird das groBte Biegungsmoment an den Stellen auf­
treten, wo die Welle in die Radsterne oder die Trommeln eintritt. 

Man verfahrt hinreiehend genau, wenn man das Rotorgewieht G 
zu gleiehen Teilen auf die Traglager verteilt. Das Biegungsmoment 
betragt dann: 

~G.l emkg; 

worin l die Lange der Welle vom Traglager bis zum Radstern be­
deutet. Die maximale Zugbeanspruehung der Welle infolge dieses 
Biegungsmomentes kann auf die gewohnliche Weise bereehnet werden. 

Die groBte Zugbeanspruehung im Material wird eine Haupt­
beanspruchung sein, die sieh aus der Schubbeanspruehung und der 
direkten Zugbeanspruehung ergibt. 1st: 

k. = Zugbeanspruehung dureh das Biegungsmoment, 
ks = Sehubbeanspruchung durch das Drehmoment und Eigengewieht 

des Rotors, 

so betragt die maximale Zugbeanspruehung: k = ~ kz + VZlkz)Z--{-=-k,2. 

14. Durchbiegung der Turbinenwelle. 

Damit das Spiel uber den freien Schaufelenden mogliehst klein 
gehalten wird, ist es notwendig, die etwa auftretende Durchbiegung 
des Rotors auf ein MindestmaB zu besehranken. Diese Durehbiegung 
soUte stets berechnet, und falls notwendig, der Wellendurchmesser 
vergroBert werden. 
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Betrachten wir die Welle als "frei aufliegend" in jedem Lager, 
so soil die berechnete Durchbiegung des in Ruhe befindlichen Rotors 
nicht mehr als 0,125 mm betragen. 

Unter der Annahme, daB die Trommel horizontal bleibt, kann 
man jedes der beiden Wellenstiicke, deren Langen l1 und I2 sein 
mogen, als gleichmaBig durch das Eigengewicht belasteten Balken 
auffassen, die am Radstern fest eingespannt sind. Die Durchbiegung 
erhalt man aus der Formel: 

1 G l3 
f=6'2'E-J' 

worin bedeutet: 

G = Gewicht des Rotors in kg, 
l = l1 oder I2 in em, 

E = Elastizitatsmodul des Wellenmaterials = 2100000 kg!qcm, 
J = Tragheitsmoment des Wellenquerschnittes, 

D4 . 
= ~4 fUr volle Wellen, 

:n: (D/ - D24) f"" h hI Wellen. 
= 64 ur 0 e 

1st der Durchmesser beider Wellenstiicke der gleiche, so wird 
man die Berechnung nur fiir das langere der beiden durchfiihren. 
Fiir I1 und 12 sind bei festen Traglagern die kiirzesten Entfernungen 
zwischen Radstern und Lager einzusetzen, wah rend bei Kugelgelenk­
lagern diese Masse bis Mitte Lager zu rechnen sind. 

15. Entlastungskolben. 

Der Durchmesser des Entlastungskolben wird, wie spaterhin in 
Kapitel 13 naher ausgefiihrt werden wird, bestimmt. Seine Lange 
(Fig. 68) hangt allein von Anzahl und Abmessungen der Dichtungs­
ringe abo Seine Wandstarke 8 braucht nicht groBer als die mittlere 
Wandstarke 8m der Trommel zu sein. 

Der Entlastungskolben ist auf seiner 1nnenseite durch einen 
oder mehrere Ringrippen versteift. Eine dieser Rippen dient als 
Flansch zur Verbindung mit dem Radstern. Die iibliche Anordnung 
ist aus den Figuren 67 und 68 ersichtlich. Die Entfernung des 
Flanschen von 1nnenkante Entlastungskolben betragt gewohnlich 
2/3 Kolbenlange. 

Entlastungskolben von Riickwartsturbinen besitzen haufig neben 
dem Flanschen noch eine zweite innere Versteifungsrippe. Beispiele 
hierfiir sind in Fig. 10 und 12 zu sehen. 

Der Entlastungskolben ist gewohnlich unmittelbar mit dem Rad­
stern verbunden. 1st aber wie in Fig. 68 b der Radstern fiir eine 
Niederdruckturbine aus geschmiedetem Siemens-Martinstahl hergestellt, 
so muB man einen Verbindungsring verwenden, da der Entlastungs­
kolben betrachtlich kleineren Durchmesser als der Radstern besitzt, 

Morrow.Kisker, Dampfturbinen. 14 
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und letzterer nicht derart ausgebildet ist, daB er den Entlastungs­
kolben tragen kann. 

Die Beriihrungsfiache zwischen Kolben und Radstern solIte (ab­
gesehen von derjenigen am Flanschen) so klein als moglich gehalten 
werden, damit eine Verdrehung des Radsterns das Spiel des Ent­
lastungskolbens nicht beeintrachtigen kann. 

16. Radsterne. 

Fig. 67 und 68 veranschaulichen verschiedene Arten von Rad­
stern en , und Fig. 69 stellt einige Armquerschn;tte dar. Die Rad­
sterne am vorderen Ende von H.-D.- und N.-D.-Turbinen werden 
gewohnlich mit hohlen Armen ausgefiihrt. Auf diese Weise wird 
eine Verbindung zwischen Dampfraum und dem Welleninneren ge­
schaffen, wodurch die Langsausdehnung von Laufer und Gehause in­
folge der Warme auf nahezu gleiche GroBe gebracht wird. Die Rad­
sterne am hinteren Ende einer Turbine miissen auBer dem Dreh-

Fig. 67. N.-D.-Radstem (Stabl gu 11). 

moment den Propellers chub iibertragen. Die vorderen Radsterne 
haben gewohnlich nur sehr geringe Driicke und Drehmomente zu 
iibertragen. Sind Marschturbinen vorhanden, so kommt auf den 
vorderen Radstern der Hauptturbine das totale durch die Marsch­
turbine hervorgerufene Drehmoment. 

Gewohnlich fiihrt man die Turbinen- und Laufwellen gleich stark 
aus, soweit als nur die Torsionsbeanspruchung in Frage kommt. 

Betrachtliche Beanspruchungen treten mitunter in den Armen 
auf, wenn Welle, Radstern und Trommel wie gewohnlich aufeinander 
aufgeschrumpft sind. Aus diesem Grunde haben geschmiedete Rad­
sterne (Fig. 68) bis zu gewissem Grade diejenigen aus StahlguB 
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(Fig. 67) verdrangt, welch letztere friiher allgemein verwendet wurden. 
Radsterne aus GuBstahl haben in einigen wenigen Fallen N eigung 
zu Rissen in den Armen und im Verbindungsflansch mit dem Ent­
lastungskolben gezeigt. Die in Fig. 68 a und b veranschaulichte 

.. ... t .. ·..;l$ 

1I1t1eloebnUt Analcht dee Badllernl 
alleln 

~- .•. --4 
Scbnltt d u reh Analcht dee Radllerna 

die Arme alleln 

Fig. 68c. H.-D.-Radstern aus S.M.-Stahl 
(ofl'ene Ausfiihrung). 

IUtleloehnltt A ... lcht dee Radltem. alleln 

Fig. fi8b. N.-D.-Radetern 
( geechmiedet) . 

. ~ B 
-4-. 

-"'1 
- b - ' ;; ; .. ~.1 

-f.:....-a......:..t~ - --b--. --b-

kiM 
. b---...: 

c D 

Fig. 69. Armque1'llCbnitte des 
Radsterna. 

A volle Arme, B und C hohle Arme 
aus StahlguB, D hohle Arme aus ge­

schmiedetem Stahl. 

ill=l/sb; il2=1!.b; il3=1/5b. 

Scheibenform des geschmiedeten Radsterns hat auBerdem den Vor­
teil groBerer Billigkeit. Beim Vergleich dieser Art mit der offenen 
Ausfiihrung, Fig. 68 c, hat man Festigkeit und Gewicht in Erwagung 
zu ziehen. Steifheit wird sowohl zur Dbertragung des Propellerschubes 
als des Drehmomentes gefordert. 

14* 
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17. Abmessungen der Radsterne. 

Bei den Radsternen mit vollen Ar­
men (offene Ausfuhrung) mage die Breite 
des Armes gleieh dem Wellendurehmesser 
beim Eintritt in den Radstern gemaeht 
werden. Die Armstarke an der Nabe 
soIl entspreehend einer zulassigen Bean­
spruehung bemessen werden. Die Arm­
starke am Kranz betragt gewahnlieh 3/ 4 

derjenigen an der Nabe fUr gegossene 
Radsterne, und ist gleieh derselben bei 
gesehmiedeten Radsternen. Die Naben­
starke betragt d/4 fUr hintere Radsterne, 
die ein Drehmoment zu ubertragen ha­
ben, und d/6 bis d/4 fUr vordere Radsterne, 
wenn d der Wellendurehmesser oder die 

g Nabenbohrung ist. 
.. Die Starke des Radkranzes kann 
~ gleieh der mittleren Wand starke der 

Trommel bern essen werden. 
Naeh diesen aufgefUhrten Abmes­

~ sungen bleibt nur noeh die Bereehnung 
. ~ der Armstarke ubrig. 

Es ist vorzuziehen, die Armzahl ge­
gossener Radsterne ungerade zu wahlen, 

.'" z. B. 7, 9 oder 11 (siehe Fig. 70). 
o 
t -

.~ 
:.... 18. Armstarke des Radsterns. 

Es bezeiehne: 

Md = Drehmoment in emkg, 
kw = Beanspruchung in der Welle III 

kgjqem, 
ka = Beanspruehung in den Armen in 

kgjqem, 
d =~W ellendurehmesser in em (bei 

voller Welle), 
ill' d2 = auBerer und innerer Wellendureh­

messer (bei hohlen Wellen), 
r = Radius des Radsterns in em, 
I = Entfernung der N abe vom auBe-

ren Radumfang in em, 
s = Armstarke an der N abe in em. 
b = Armbreite in em, 
n = Anzahl der Arme. 
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Das Drehmoment III der Welle betdigt: 

Ma = ;6 . kw . d 3 fur volle Wellen (1 ) 

7l d 4 _d 4 
= - . k I 2 fur hohle Wellen 

16 W dl 
(2) 

Ma und demnach die am Radius r wirkende Tangentialkraft oder 
r 

Md foo • d A - ur]e en rm. 
n·r 

Gewohnlich fuhrt man die Berechnung derart durch, daB man 
die Arme als an der Nabe fest eingespannt und vom Radkranze 
losgetrennt betrachtet. Das Biegungsmoment an der N abe in bezug 
auf die Achse XX in Fig. 70 ist dann: 

Ma . i cmkg . 
n r 

Das Widerstandsmoment des vollen Armquerschnitts ist 

W=1/6 b·s2 • 

Setzen wir Ma = W.ka , so ergibt sich aus den obigen Gleichungen: 

und daraus: 

1/ q 0,1963.I.kw ·d 3 
. b·s"·k =-'----"'. 
16 a n.r 

s= 1,086 Y ld 3 
-. ykw. 

n·r·b ka 
d1 4 -d2 4 

1st die Laufwelle hohl, so ist fUr d der Wert einzu-
d1 

setzen. Der Wert kw hangt nur vom Material ab und kann gleich 
ka 

1 gesetzt werden. 

19. Hoble Arme. 

Sind die Arme des Radsterns hohl, so muB der Ausdruck fUr 
das Widerstandsmoment in Abschnitt 18 eine Abanderung erfahren. 

Das Widerstandsmoment betragt fUr den Armquerschnitt 
Fig. 69B: 

fur Fig . .6 9 C : 

und fUr Fig. 69D: 
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Der in jedem einzelnen FaIle geltende Ausdruck fUr das Wider­
standsmoment ist nacb Multiplikation mit der Beanspruchung ka 
dem Ausdrucke: 

n r 

gleichzusetzen, worin fiir Md der durch Gleichung 1 oder 2 gegebene 
'Vert einzusetzen ist. 

Demnach erhalten wir zwecks Berechnung der Beanspruchung 
in den hohlen Armen eines geschmiedeten Radsterns von der Form 
Fig. 68c und dem Armquerschnitt Fig. 69D: 

(~b.s~-71 .,} 3)k =~ kw·d~ 
6 Hi 3 a 16 n.r 

k d 3 ·l 
k - --'"- . ------­

a - n.r 0,85 bs 2 - bg 3 ' 

20. Beanspruchung del' Arme durch den Propellerschub. 

Die Berechnung der Biegungsbeanspruchung der Arme infolge 
des axialen WeIlenschubes kann auf ahnliche Weise wie die vorher­
gehende Berechnung geschehen. Das heiBt, wir nehmen an, daB die 
Arme an der Nabe fest eingespannt und vom Radkranze losgetrennt 
seien, und verteilen den gesamten Schub P zu gleichen Teilen auf 
aIle Arme. Die biegende Kraft wirkt hier in der Langsrichtung der 
Turbine. Da die hohlen Teile der Arme nahe an der neutralen 
Achse liegen, so werden sie das Resultat nicht wesentlich beein­
£lussen. Aus diesem Grunde kann fUr jeden der drei ersten in 
Fig. 69 gegebenen Querschnitte das Widerstandsmoment zu * s· b 2 

gesetzt werden. 
Das an jedem Arm an der Nabe wirkende Biegungsmoment 

betragt: 

und demnach ist: 

Pi 
n 

6p·l 
k -~-. 
'b - nsb2 

Wird fiir P der efl'ektive Propellerschub eingesetzt, so mag mit 
kb nicht hoher als 140 kg!qcm gegangen werden. 

21. Verbindung del' Vorwarts- und Riickwartstrommeln. 

Der Verbindungsring zwischen Niederdruck- und Riickwarts­
trammel einer Schiffsturbine ist in Fig. 71 a zu sehen. AuBer den 
Biegungs- und Torsionsbeanspruchungen muB die Wirkung des effek­
tiven Propellerschubes beriicksichtigt werden. Der gesamte Propeller­
schub wird durch diesen Ring iibertragen, wodurch eine Biegungs­
beanspruchung in diesern hervorgerufen wird. Der Ring muE hin-
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reichend stark bern essen werden, urn neben den Biegungsbeanspru­
chungen nach zwei Richtungen hin noch die Beanspruchung infolge 
des Eigengewichtes aushalten zu k6nnen. Die maximale Beanspru­
chung wird von der N eigung 
des konischen Stiickes zur Achse 
abhangen und ist proportional t 
dem Verhaltnis von gr6Btem I r 
zu kleinstem Radius des Rin- lr==~,~, Lr 
ges und der Quadratwurzel aus 7: : : J'b" 
dem effektiven Schub. Obgleich ._._.U._._._ . _l.. _._. 
die Beanspruchung in der Regel 
gering sein wird, so wollen 
wir fur die Wandstarke gemaB 

a b 

Fig. 71. Verbindungsring. 

r r 

obiger Er6rterungen eine halb empirische Formel aufstellen. Die 
Wandstarke in Zentimetern soIl nicht kleiner sein als: 

8=0,0215(; +l)Y]>' 
o 

worin r und ro die Radien gemaB Fig. 71 und P der effektive oder 
angenommene Propellerschub in Kilogramm bedeutet. 

r 
1st - = 1,2, so erhalt obige Formel die einfache Form: 

ro 
Yp 

8=~' 
21 

* 22. Biegungsbeanspruchung des Verbindungsringes. 

Die allgemeine Theorie der Biegungsbeanspruchung ebener 
Platten ist in der Haupteache von Grashofl) entwickelt worden. 
Diese Theorie solI auf die in Fig. 71 b dargestellte Ringplatte 
Anwendung finden. Diese veranderte Form wurde aus der wirk­
lichen dadurch erhalten, daB der Verbindungsring in axialer Richtung 
so lange zusammengepreBt wurde, bis der konische Teil mit dem 
auBeren Umfang einen rechten Winkel bildet. Eine solche am 
auBeren Umfang eingespannte Ringplatte besitzt fast nahezu die­
selbe Festigkeit wie ein Verbindungsring; nur werden hier infolge 
der N eigung des wirklichen Ringes (Fig. 71 a) gegen die Schubrich­
tung die zufolge dieser Theorie berechneten Beanspruchungen viel 
zu hoch ausfallen. 

Fur die maximalen Biegungsmomente infolge des Schubes P 
haben wir folgende Formeln: 

.' 3 P [ 2 r2 ~.l 
Beanspruchung am lllneren U mfang = -' . - 1-"--- l n - j . 

2n 82 I r2- r02 ro . 

3 P l' 2 r 2 l' -I 
Beanspruchung am auBeren U mfang = - . -;; 1 - -~_Q..- l1l -J . 

2n 8" '1'" -'1'02 1'0 

1) F. Grashof, Theorie der Elastizitat und Festigkeit; Berlin 1878. 
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DaB die numerischen Werte dieser Beanspruchungen verschie­
dene Vorzeichen haben, bedeutet, daB die biegende Kraft am inner en 
und auBeren Umfang entgegengesetzt gerichtet ist. Die groBten Be­
anspruchungen treten am inneren U mfang auf. 

23. Verbindung von Trommel, Radstern und Welle. 

Bei Schiffdurbinen wird der Radstern gewohnlich auf der Welle 
aufgeschrumpft und die Trommel ebenfalls wiederum auf dio Rad­
sterne warm aufgezogen. Die Trommel ist ferner mit dem Radstern 
durch drei oder vier Reihen Schraubenbolzen verbunden, und der 
Radstern durch einige in axialer Richtung zur Halfte in die Rad­
sternnabe und zur Halfte in die Welle eingelassenen Schrauben gegen 
Verdrehung gesichert. Diese Schrauben werden auf Abscheerung be­
ansprucht und sollten hinreichend stark bemessen werden, urn die 
gesamte Kraft iibertragen zu konnen. Ihre GroBe und Anzahl ist 
deshalb entsprechend dem Durchmesser der Laufwelle zu wahlen. 

Es bezeichne: 
(j = Kerndurchmesser der Schraube, 

ks = Schubbeanspruchung im Schraubenbolzen, 
z = Schraubenanzahl, 
f= Querschnitt der Schraube (entspreohend dem Kerndurchmesser). 

Die Abscheerungsflache der Verbindungsschrauben zwischen 
Trommel und Radstern ist z f qcm, und das ubertragene Drehmoment 
betragt: 

worin wie friiher r den Radius des Radsterns bedeutet. 
Setzt man dies en Ausdruck gleich dem durch Gleichung 1 oder 2 

gegebenen Drehmoment, so erhalt man 

z. f = 0,196 kw' d3 fUr volle Wellen, 
ks·r 

= ~196~-", . ~14 -_~{ fiir hohle Wellen. 
k. r· dl 

Da wir keineswegs sicher sind, daB sich die Kraft gleichmiiBig 
auf aIle Schrauben verteilen wird, so muB fiir k. ein sehr niedriger 
Wert gewahlt werdon. Deshalb wollen wir fur die hinteren Rad-

sterne, die ein groBes Drehmoment zu iibertragen haben ~'" = 3, und 
k. 

fUr vordere Wellensterne kw = 2 setzen. Hat der vordere Radstern 
k. 

das Drehmoment einer anderen Turbine zu ubertragen, so sollten 
die Schrauben ebenfalls mit Riicksicht auf das zwischen beiden Tur­
binen liegende Wellenstuck berechnet werden, und das Verhaltnis 

kw = 3 gesetzt werden. Die Schrauben werden gewohnlich an beiden 
Irs 
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Enden umgellietet; ihre Teilung am Umfang der Trommel betragt 
30 bis 40 cm je nach GroBe des Zwischenraumes zwischen den Armen. 

Bei Vorwartsfahrt wird der Propellerschub in der Rogel duroh 
einen Bund auf dem Radsternkranze aufgenommen, wahrend bei 
Riickwartsfahrt der Wellenschub durch die Schrauben beider Rad­
sterne iibertragen wird. Die hierdurch entstehende Schubbeanspru­
chung ist gieich dem Propellerschub (fiir Riickwartsfahrt) dividiert 
durch die Flache z f. 

Obige Formeln sind gieichfalls auf die Schrauben im Verb in­
dungsring zwischen Vorwarts- und Riickwartsturbine anzuwenden. 

24. Starke der Schrauben. 

Der auf Schub beanspruchte Querschnitt der Schrauben, die die 
Radsternnabe mit der Welle verbinden, ist z ·l· (5, worin l die Schrau­
benIange bedeutet. 

Das iibertragene Moment ist: 

z·l·J·ks·r, 
worin l' = Radius der Nabenbohrung bedeutet. 

Es besteht dann die Gleichung: 

~ 0,196·d 3 kw f" II UT II z·l·u=----· - ur vo e vve en 
r ks ' 

0,196(d1 4 -d2 4 ) k1V f" h hI W II = . - ur 0 e e en. 
r· d1 ks 

Auch gel ten hier die obigen Angaben iiber den Wert von ~~ 
die Kraftiibertragung von der Marschturbine und den Langsschub 
bei Riickwartsfahrt. Die Beanspruchung durch den Langsschub be­
tragt in dies em FaIle: 

p 

z·Z· J' 
worin P der Schub bei Riickwartsfahrt ist. 

25. Schaufelbefestigungen und Schaufelformen. 

In Erganzung des Abschnittes 9 in Kap. V seien hier elmge 
praktisch bewahrte Ausfiihrungen von Schaufelbefestigungen auf­
gefiihrt. Die fUr die Schiffsturbinen verwendeten Befestigungsarten 
sind heutzutage nicht mehr ganz bestimmte und unterschiedliche fiir 
jedes einzelne Turbinensystem, sondern die Konstrukteure verwenden 
nach freier Wahl die am meisten erprobten Befestigungsarten. Eine 
Ausfiihrung der Brush-Company zeigen d;e Fig. 72 und 73. Die 
SchaufelfiiBe sind mit Einkerbungen versehen, die mitteis Zwischen­
stiicke in den mit seitlichen Rillen versehenen Nuten der Laufer­
trommel oder den glatten Nuten des Gehauses verstemmt werden. 
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Am Kopfende werden die Schaufeln gewohnlich zugescharft, damit 
sie sich bei etwaigem Anstreifen an die Gehausewandungen abnutzen, 
nul' nicht etwa zerbrechen. Sie bestehen aus zahem Kupfer odel' 
Sondermetall mit 40 v. H. Dehnung und 3600 kg!qcm Festigkeit 
und sind mit zehnfacher Sicherheit gegen AbreiBen hergestellt. 

Fig. 72. Schaufelung des Liiufers der Brush­
Parsons-Turbine. 

Fig. 73. Nuten derTrommel 
und des Gehiiuses. 

Zum Versteifen der Schaufeln verwendet die Westinghouse­
Gesellschaft profilierte Drahte mit nasenartigem Ansatz (Fig. 74) von 
etwa 1 m Lange. Der Ansatz wird zwischen den Schaufeln um­
gebogen und verlotet. Der SchaufelfuB wird nicht durch Umbiegen 
der Schaufel hergestellt, sondern die Firma schmiedet besondere 

.' r- ! J 
77777777 'l 

---
Fig. 74. Versteifung der Schaufeln 
durch Draht nach Westinghouse. 

Fig. 75. Uberdruckbeschaufelung der I";l 
Brown-Boveri-Parsons-Turbine. ~ 

FiiBe in Gesenken an, die derartig konstruiert sind, daB durch das 
Anschmieden der SchaufelfuB gleichzeitig verstarkt wird und all­
mahlich nach der Spitze zu abnimmt. Da infolge dieser Konstl'uk­
tion keine Stemmal'beit notwendig ist, so lassen sich die Schaufeln 
leicht auswechseln. 

Die Firma Brown-Boveri & Cie. befestigte fruher die Schaufeln 
lediglich durch Verstemmen, wodurch bei Anwendung iiberhit zteIi 
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Dampfes vorgekommen war, daB die Schaufeln infolge der starkeren 
Warmedehnung aus den Nuten herausgedriickt wurden. Neuerdings 
besitzen die SchaufelfiiBe eine kleine Einfrasung, in die ein vor­
stehender Falz der Trommel hineinpaBt. Um ein Vibrieren der 
langeren Schaufeln zu vermeiden, werden diese an 
ihren Enden durch einen hindurchgezogenen Stahldraht 
mit Kupferiiberzug verlotet (Fig. 75). 

Die Gleichdruckbeschaufelungen werden mit schwal­
benschwanzfOrmigen oder sagezahnartigen SchaufelfiiBen 
ausgefiihrt. Letztere Ausfiihrung, die Fig. 76 zelgt, hat 
den Vorteil, daB eine groBe Auflageflache erhalten, und 
die Querschnittsverminderung im gefahrlichen Quer­
schnitt der Schaufel umgangen wird. Das letzte Zwischen­
stiick hat einen verUi.ngerten FuB, der durch eine radiale 
Bohrung im Laufrade hindurchgesteckt und auf der 
anderen Seite vernietet wird. Oder aber die seitliche 
OHnung, durch die aIle Schaufeln und Zwischenstiicke in 
die Nut eingebracht wurden, wird dann durch einen auf 
den auBeren Umfang des Laufrades aufgenieteten Ring 
verschlossen. -

Fig.76.Gleich­
druckschaufel 

der 
Tosi-Turbinc. 

Eine eigenartige Schaufelbefestigungsweise fiir die festen Leit­
schaufeln wird bei der Westinghouse - Parsonsturbine angewendet. 
Um die Schaufeln der unteren Gehausehalfte ohne Herausheben des 
Laufers aus den Lagern montieren oder auswechseln zu konnen, 
werden diese paarweise auf' biegsamen Bronzestreifen angebracht 
und in die Gehausenuten von jeder Seite aus eingeschoben. AuBer­
dem sind diese Streifen gegen das Gehause so abgefedert, daB sie zu 
Anfang ruhig an die Trommel schleifen diirfen, ohne daB Gefahr fiir die 
Schaufeln besteht. Das erforderliche Achsialspiel stellt sich auf diese 
Weise mit der Zeit infolge Abniitzung der Schaufeln her. -

26. Verb in dung der rotierenden Teile bei Landturbinen. 

Bei Turbinen fiir elektrischen Antrieb und besonders bei solchen, 
die mit iiberhitztem Dampf arbeiten, sind groDe Schwierigkeiten da­
durch aufgetreten, daB am Hochdruckende die Trommel sich mit 
der Zeit auf der Welle lockerte. Gewohnlich wurde die Trommel 
aus StahlguB hergestellt und in ihre beiden Enden die aus Siemens­
Martin-Stahl hergesteUten Wellenstiicke eingepreBt. Die Schwierig­
keit bestand in der verschiedenen Ausdehnung der Materialien, die 
bel langerem Betrieb bewirkte, daB die Trommel auf dem Wellen­
zapfen lose wurde. 

Urn diesem Ubelstande zu begegnen, werden heutzutage die 
Trommeln kleiner Turbinen haufig mit der Welle am Hochdruck­
ende in einem Stiick geschmiedet, wie Fig. 77 a zeigt. 

Bei groBen Turbinen wird der Rotor gewohnlich noch aus GuB­
stahl hergestellt. Eine Menge verschiedenster Methoden hat man 
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angewendet, urn ' eine hinreichend feste und dauerhafte Verbindung 
von Trommel und Welle zu erzielen. 

In Fig. 77b ist der M.-D.-Ausgleichkolben mit der Welle in 
einem Stuck geschmiedet und zwischen dem Trommelende und dem 

" 
Fig. 77. Verbindungen von Trommel und Welle 

bei Landturbinen. 

Bf!jOnelver.schluO 

N. - D. - Ausgleichkolben 
durch Bolzen festgezo­
gen worden. 

In Fig. 77 c ist eine 
Ausfuhrung der Firma 
Willans und Robineon 1) 
fUr Leistungen iiber 
2000 Kilowatt wieder­
gegeben. Auf die Welle 
ist am H .-D.-Ende ein 
HohlguBstuck aus Stahl 

Fig. 78. H.-D,-Laufer einer Landturbine (Richardsons, Westgarth & Co" Ltd). 

Fig. 79. 5000 KW-Turbinentrommel von Brown, Boveri & Cie. 

1) Siehe Engineering, 3. Jan. 1908. 
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aufgesetzt worden. Der innere Teil desselben, in den das Wellenende 
eingepreBt wurde, ist somit nur der Temperatur des N.-D.-Dampfes 
ausgesetzt, wahrend der auBere mit der Trommel durch Schrauben­
bolzen verbunden wurde. 

Die Brown-Boveri-Trommel ist in Fig. 7 zu sehen, wahrend 
Fig. 78 einen vollstandigen H.-D.-Rotor der Firma Richardsons, West­
garth & Co. zeigt. Hier ist das H.-D.-Ende der Trommel auf das 
vergroBerte Wellenende aufgeschrumpft und auBerdem dureh Bajo­
nettverschluB festgehalten. An der anderen Seite ist die Trommel 
auBer der Aufschrumpfung auf das Wellenende noch durch Schrauben 
gegen Verdrehung gesichert, die ihrerseits wieder durch die hierauf 
aufgeschrumpfte Habe gesichert sind. 1m Innern des Wellenendes ist 
ein Hohlraum vorgesehen, in den durch Bohrungen hindurch Frisch­
dampf gelangen kann, und somit vVelle und Trommel gleichzeitig 
erwarmt werden. 

Fig. 79 zeigt die Trommel einer 5000 KW-Turbine von Brown, 
Boveri & Cie., bei der vier Teile iibereinander aufgeschrumpft sind. 
Urn bei groBen Einheiten einen Ausgleichkolben zu sparen wird, 
wie hier, der N.-D.-Dampfstrom geteilt und in der durch die Pfeile 
angegebenen \Veise gefiihrt. 

27. Ausdehnung der rotierenden Teile von Marschturbinen. 
Wird ein Wellenstrang von zwei Turbinen angetrieben, so ist 

es wichtig, einer Ausdehnung jedes Rotors in axialer Richtung Rech­
nung zu tragen, ohne daB dadurch der andere beeinfluBt wird. Be­
trachten wir einmal diesen in Betracht kommenden Fall, fiir die 
Haupt- und Marschturbinen von Schiffsanlagen. Jede Turbine besitzt 
ihr eigenes Drucklager und ihren Entlastungskolben. Angenommen, 
die Einstellung des Rotors sei richtig fiir den Fall, daB die Haupt­
turbine arbeitet und die Marschturbine abgeschaltet ist. Es ist klar, 
daB der in die Marschturbine eintretende Dampf eine Langsausdeh­
nung der Marschtrommel und Welle hervorrufen wird; und daB, falls 
man dieser Ausdehnung nicht nachgibt, unzulassig hohe Beanspru­
chungen auftreten werden, und eine Beschadigung der Drucklager 
der Fall sein wird. Denken wir uns das Drucklager der Marsch­
turbine beseitigt, so wiirde sich die Welle nach vorn ausdehnen und 
somit das Axialspiel auf dem Entlastungskolben der Marschturbine 
vedindert werden. Damit diese Ausdehnung des Marschturbinenrotors 
stattfinden kann, hat man eine bewegliche Gleitkupplung zwischen 
beiden Wellen eingeschaltet. 

Sind Vor- und Riickwartsturbine in demselben Gehause oder in 
getrennten Gehausen auf demselben Wellenstrang angeordnet, so 
bedarf es nur eines Drucklagers fiir beide Turbinen. In dies em FaIle 
ist nur auf das Spiel der Dichtungsstreifen auf den Entlastungs­
kolben Riicksicht zu nehmen, welchem Umstande man hier durch 
Anwendung von Entlastungskolben mit radialem Spiel innerhalb der 
Riickwartsturbine abhelfen kann. 
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Die in Fig. 133 (siehe auch Seite 305) schematisch wiedergegebene 
Turbinenanlage der Schlachtschiffe der "Invincible" -Klasse giht uns 
ein anschauliches Beispiel fiir den Gebrauch starrer und beweglicher 
Kupplungen. 

28. Kupplungen. 

Die gewohnlichen starren Wellenkupplungen konnen nach den­
selben Gesichtspunkten wie im Kolbenschiffsmaschinenbau berechnet 
werden. Es bedeute: 

Md = zu iibertragendes Drehmoment, 
t' = Radius des Wellenquerschnittes (bei hohlen Wellen der 

halbe auBere Durchmesser), 
s = Starke des Kuppelflansches, 

ks = Schubbeanspruchung. 

Der Widerstand im gefahrlichen Querschnitt (d. h. wo der Flansch 
in die Welle iibergeht) gegen die Schubkraft betragt: 

2:n;·r· s· ks 

und somit das iibertragene Drehmoment: ],[d = 2:n; r2. 8· ks • 

Das durch die Welle iibertragene Drehmoment ist aber: 

~ :n; . r3 . k s fiir volle Wellen, 
r 4_ r 4 

1 :n; . _1 __ ~2~ • k fiir hohle Wellen, 
2 r 1 s 

so daB fiir volle Wellen gilt: 
2:n;·r2 .s.ks - ~:n;.r3.ks' 

r 
8="4 folglich 

und fiir hohle Wellen: 
o 1 r1 4 - ro 4 

2:n;·r "·s·k =~:n;·~-~-~·k 
1 s 2 r 1 8 

r/-r2 4 • 
s =---4 3-~ = 0,234 1'"1 fiir r1 = 2 r2 • 

r 1 

Obige Flanschstarken sind in bezug auf zulassige Beanspruchungen 
hinreichend stark bemessen, jedoch sollte aus anderen praktischen 
Beweggriinden die Starke des Kuppelflansches nicht kleiner als der 
Bolzendurchmesser gemacht werden. 

Wir wollen uns nach der von Seaton 1) angegebenen Faust­
regel richten, nach der die Kuppelflanschstarke = 0,3 . Wellendurch­
messer fiir volle Wellen zu wahlen ist. Fiir hohle Wellen sei: Kup­
pelflanschstarke = 0,25 . auBerer Wellendurchmesser. . 

Jede der hiernach erhaltenen Flanschstarken ist mehr als dop­
pelt so stark, als hinsichtlich der Beanspruchung erforderlich sein 
wiirde. Jedoch miissen wir bedenken, daB wir bei der theoretischen 

') Siehe "Manual of Marine Engineering" von A. E. Seaton. 
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Flanschenberechnung keine Rucksicht auf die Schwa chung des Flan­
schen durch die Bolzenlocher nahmen. 

Obgleich die nach der Faustregel sich ergebenden Flanschstarken 
vollauf Beachtung verdienen, so gibt es immerhin eine Menge Fane, 
bei denen die Flanschen nur halb so stark ausgefiihrt sind. 

Abmontierbare Kupplungen mit auf den Wellenenden aufge­
keilten Flanschen werden mitunter angewandt, wenn axiale Krafte 
zu ubertragen sind, und das Wellenende nicht vergroBert werden 
kann. Ihre Flanschstarke und Bolzendurchmesser konnen nach obigen 
Formeln berechnet werden. Die Schubbeanspruchung im Keil be­
trage etwa 280 kg/qcm. Die Druckspannung in der Welle ist ge­
wohnIich sehr gering, weshalb man die Tragflache des Keils oder 
beEser seine Rohe klein halten kann, urn gleichzeitig den Wider­
stand der Welle gegen Verdrehung so wenig wie moglich zu ver­
ringern. Die Rohe des Keils moge zu 1/6 bis 1/7 des Wellendurch­
messers gewahlt werden. 

29. Kupplungsbolzen. 

Vnter Beibehaltung der Bezeichnungen des vorigen Abschnittes 
bedeute: 

D = Wellendurchmesser, 
d = Bolzendurchmesser, 
R = Radius des Bolzenkreises, 
z = Anzahl der Bolzen. 

Da gut eingepaBte BoIzen nur auf Schub beansprucht werden, 
und fiir die Schubkraft das Widerstandsmoment des BoIzenquer­
schnittes (nicht das dem Kerndurchmesser des Gewindes entsprechende) 
in Betracht kommt, so betragt das durch die Bolzen ubertragene 
Drehmoment: 

n. d2 

z·~-·k ·R 4 8 

Foiglich gilt fiir volle Wellen: 
n d2 n 

z·_·k ·R=-D3 ·k 4 8 16 d 

und da ks = ka gesetzt werden kann, 

und fur hohle Wellen: 

d_Dl/~ 
- 2 V z·R 

d= 1 /D/ -D/. 
V 4D1 ·z·R 

(1) 

Nach Seaton kommt auf je 5 cm Wellendurchmesser ein 
Bolzen, und wenn R stets zu 0,8 D genommen wird, erhalt man 
aus Gleichung 1: 
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bei 4 Bolzen: Bolzendurchmesser = Wellendurchmesser: 3,58 

" 
5 

" " " 
4,00 

" 
6 

" " " 
4,38 

" 
7 

" " " 
4,73 

" 
8 

" " " 
5,06 

" 
9 

" " " 
5,37 

" 
10 

" " " 
5,67 

Obige Tabelle gilt fiir volle Wellen. Verfahren wir auf ahn-
liche Weise, so erhalten wir fiir hohle Wellen: 

d Dl 
= 0,54 -----= , 

Vz 
woraus sich folgende Tabelle ergibt: 

bei 4 Bolzen: Bolzendurchmesser = 0,270 Dl 
" 5" " = 0,241 Dl 
" 6" " = 0,221 Dl 
" 7" " =0,204D1 

" 8" " =0,191D1 

" 9" " =0,180D1 

"10,, " =0,171D1 

Der Teil des Bolzens, der Gewinde tragt, kann geringeren Durch­
messer erhalten, wodurch sich natiirlich kleinere Muttern und Flan­
schendurchmesser ergeben. Des ofteren werden auch konische Bolzen 
verwendet und zwar besonders zur Verbindung von Lauf- und Pro­
pellerwellen, da sie leichter zu los en sind. 

30. Ringkupplung. 

Die Ringkupplungen fUr Turbinenwellen sind ahnlich ausgebildet 
wie die der Kolbenmaschinen. Sie sind derart berechnet, daB sie auBer 
Druck und Zug noch ein gewisses Drehmoment iibertragen konnen. 

In Fig. 80 ist in das eine Wellenende eine Ringnut eingefraBt, 
in die ein zweiteiliger Stahlring eingepaBt ist. Das andere Wellen­
ende tritt so zuriick, daB es auf den Ring paBt. Die Flanschen 
sind in der iiblichen Weise durch Bolzen zusammengezogen. 

Fig. 80. Ringkupplung. (Biichse aus Schmiedeisen; Ring, Keile und Bolzen 
aus weichem Stahl.) 
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Durch den Ring werden Zug und Druck iibertragen; bei Zug 
sind die mit a bezeichneten Flachen die iibertragenden, wahrend 
den Druck die mit b bezeichneten Flachen aufnehmen. Fiir jede 
dieser Flachen kann eine Flachenpressung von etwa 425 kgjqcm zu­
gelassen werden. Die Starke s des Ringes odeI' die Lange des End­
zapfens miissen auf Abscheerung berechnet werden. Sie variieren 
von etwa 16 bis 32 mm je nach GroBe des Wellendurchmessers. 

Diese Kupplungen werden haufig am hinteren Ende der Haupt­
turbinenwellen verwendet; jedoch finden sie auch zur Verbindung 
von Lauf- und Propellerwelle Verwendung und ermoglichen hier, 
daB die Propellerwelle von auBen durch das am Hinterschiff befind­
liche Stevenrohr eingezogen werden kann. Die Propellerwelle be­
sitzt, wie man aus der umstehenden Fig. H 1 ersieht, an ihrem vor­
deren Ende einen Gewinde­
pfropfen, der bei einem au­
Beren Bruch der Propeller­
welle das Eindringen von 
Meerwasser verhindern soll. 

Der schwache Konus 
am . Wellenende erleichtert 
dieDemontagedesabnehm- Fig. 1. V rbesserte Ringkupplung. 
baren Flanschen. 

Fig. 81 zeigt die etwas abgeanderte Form einer Ringkupplung. 
Sie soIl jegliche Moglichkeit eines Endspieles oder des "Schlagens" 
beider Wellenenden verhindern, was bei diesen Kupplungen, die fUr 
"Warmlaufen" bekannt sind, eine groBe Hauptsache ist. Mit Hin­
blick auf Fig. 81 sieht man, daB durch Zusammenziehen der Bolzen, 
die Hiilse und der Flansch den Ring und Endzapfen der Welle 
zwischen sich fassen. Durch die Flachen, die auf diese Weise auf­
einandergepreBt werden, wird der in der Welle auftretende Druck 
und Zug iibertragen. 

31. Biegsame Kupplungen. 
Die biegsame Kupplung nach Parsons wird fast ausschlie13lich 

zur Verbindung der Turbinenwelle mit der des elektrischen Gene­
rators gebraucht. Jede Seite 
dieser Kupplung (Fig. 82) be­
steht aus zwei Teilen, einer 
inneren Hiilse, die auf der 
Welle aufgekeilt ist, und einer 
auBeren, die an einem Ende 
einen Flanschen tragt. J ede 
dieser beiden Hiilsen be-
sitzt eine Anzahl Zahne oder Fig. 82. Biegsame Kupplung. 
Klauen, die ineinandergreifen 
und vermittels derer die Kraft iibertragen wird. Hierdurch wird ein 
geringes Austreten der Welle aus der geradlinigen Mittelachse des 

Morrow·Kisker, Dampfturbinen. 15 
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ganzen Wellenstranges zugelassen. Ebenso ist durch entsprechendes 
Spiel in der Langsrichtung der Ausdehnung des Rotors und der wech­
selnden Verstellung des Drucklagers entsprochen. Es bezeichne: 

b = Zahnbreite in cm, 
r = Radius des ZahnfuBkreises in em, 

D = Wellendurchmesser in cm, 
kz = Schubbeanspruchung im ZahnfuB, 
k",= Schubbeanspruchung der Welle. 
Von dem Umfange 2 r n der inneren Hulse konnen r n als von 

Zahnen bedeekt angenommen werden. Der gesamte Zahnquerschnitt 
am FuBe betragt dalm n· r· b, und das Drehmoment n· r2 . b . kz • 

Setzen wir dieses gleich dem durch die Welle zu ubertragenen Dreh­
momente' ~h n . D3 . kw' so erhalten wir: 

n·D3 
n·j·2·b·k =-----·k 

z 16 w 

D3 k 
b=---·-Ul-. 

16 r2 kz 

Wir wollen r nicht kleiner als 0,75 D wahlen. Da die Bean­
spruchung nicht gleichmaBig verteilt werden kann und die Berech­
nung eine Biegungsbeanspruchung der Zahne nicht beriicksichtigt, 
so muB fur die Schubbeanspruchung kz ein sehr niedriger Wert ge-

wahlt werden. Setzen wir r = 0,75 D, und kw = 3, so ergibt obige 
kz Formel: 

D 
b=---. 

3 
Die Beanspruchung der Zahne auf Biegung hangt in der Haupt­

sache von der Gute der Ausfuhrung der Zahne und von dem Ver­
haltnis b zu h (siehe Fig. 82) ab. Bei gut ausgefiihrten Zahnen wird 
diese Beanspruchung klein sein, wenn b und h einander gleich sind. 

rm Folgenden sind gute und in der Praxis ausgefiihrte Ab­
messungen gegeben: 

r=0,8D 
h=0,456r 
b=h. 

Die Flanschen und Bolzen konnen auf 
fest en Kuppelflanschen berechnet werden. 
laufen gewohnlich grade und radial, jedoch 
zwecks geringerer Abnutzung dieselben wie 
ausgebildet werden sollen 1). 

dieselbe Weise wie bei 
Die Zahnflanken ver­

empfiehlt Foster, daB 
Zahne von Zahnradern 

32. Biegsame Gleitkupplungen. 

Arbeiten die Haupt- und Marschturbinen auf denselben Wellen­
strang, so wird gewohnlich eine Gleitkupplung zwischen den beiden 

') Siehe Fost.er, "Steam Turbines", S. 394/5. 
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Turbinen aus dem Grunde notwendig, um der Langenveranderung 
des Marsehrotors infolge des Temperatureinfiusses Reehnung zu tragen, 
wie bereits im Absehnitt 27 dargetan wurde. Eine biegsame Kupp­
lung, wie sie in Absehnitt 31 besehrieben wurde, ist zuweilen an­
gewendet worden, aber die in Fig. 83 abgebildete und abgeanderte 
Form ist gebrauehlieher geworden. A und B sind die beiden Wellen, 
von denen die letztere einen festen 
Flanseh tragt. Ein kleinerer auf der 
Welle A befindlieher Flanseh ist mit 
Radialzahnen versehen und wird von 
einem Ring 0 aus Sehmiedeisen oder 
weiehem Stahl umfaBt. Dieser Ring 
ist dureh die auf seiner Innenseite 
befindliehen Zahne mit der Welle A 
fest verbunden. AuBerdemist er in Fig. 83. Elastische Klemmkupplung 
der gewohnliehen Weise mit dem fur Schiffswellen. 
festen Flansehen B dureh Bolzen 
versehraubt. Wir konnen diese Verbindung als eine gewohnliehe feste 
Kupplung ansehen, deren einer Flanseh aus zwei Teilen besteht, 
wie aus dem in Fig. 83 dargestellten Quersehnitt ersiehtlieh ist. 
Die Kupplung iibertragt drehende abel' nicht axiale Krafte. Die 
Zahnbreite kann wie in Abschnitt 31 el'mittelt werden. Die Kupp­
lung wird gewohnlich zwischen dem Hauptdrucklager und dem hin­
teren Traglager der Mal'schturbine angeordnet und lauft vollstandig 
in 01. Auf den Zahnfianken wurden Nuten eingefraBt, um dem 01 
den Zugang zu erleichtern. 

33. KeUe und Federn. 
Diese haben in del' Regel ein Drehmoment zu iibertragen und 

Bollen aus diesem Grunde mit Riicksicht auf die von dem Drehmoment 
herriihrenden Sehub- und Druckbeanspruchungen bel'echnet werden. 

Es bezeichne: 
b = Keilbreite in cm, 
II = Keilhohe in em, 
1= Keillange; oder wenn mehrere Keile verwendet werden, so 

ist I die Gesamtlange aller Keile, 
d = Wellendurchmesser in em, 
p = Flachenpressung auf der Tragfiache des Keils in kgjqcm. 

Unter der Annahme, daB der Keil bis zur halben Rohe in die 
Welle eingelassen sei, bestimmt sich das iibertragene Drehmoment zu: 

1 d 
'i.l.h.p''i' 

Diesen Ausdruck setze man dem wirklichen Drehmomente gleich, 
wie es aus der effekti yen Tul'binenleistung berechnet wurde; also: 

Md= 71620~ .. 
n 

15* 
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1m allgemeinen wird es dagegen ausreichend sein, die Keile mit 
Rucksicht auf die Wellen zu bemessen. Es ist dann: 

~.l.h.p. ~=~k ·d:J 
2 2 16 w , 

worin kw die maximale Schubbeanspruchung der Welle infolge des 
Drehmomentes bedeutet. Hieraus folgt: 

l. h = !!. d2 .~w • 
4 P 

k nd2 
Setzen wir p"!. = 0,3 und 4- = f, d. h. den Kreisquerschnitt 

der vollen Welle, so erhalten wir: 

l·h= 0,3·f. 

d 
Machen wir h = .. _.. so wird l = 3 d . Sad ann wurden: 

12' 

1 Keil eine Lange von 3 d cm, 
2 Keile je eine Lange von 1,5 d cm, 
3 Keile je eine Lange von d cm haben. 

Kommen 4 Keile zur Verwendung, so geschieht dies gewohnlich 
in der Absicht, den ziemlich hohen Wert von p etwas herunter zu 
setzen. Obige Berechnung wurde unter Annahme voller Wellen 
durchgefUhrt. Fur hohle Wellen tritt kein merklicher Unterschied 
ein, wenn fUr d der auBere Wellendurchmesser eingesetzt wird. 

Die Nachrechnung auf Schubbeanspruchung im Keil geschieht 
auf sehr ahnliche Weise. Die Gleichung lautet: 

1 d n 'J 
-b·l·k ·-=-k ·d'. 
2 • 2 16 w 

1st hierbei b = 2 h, so wird die Schubbeanspruchung k" die 
Halfte der Flachenpressung p, d. h. etwa 420 kgjqcm betragen. 

34. Die Kupplung von Gebr. Stork. 

Da Zahnkupplungen den Nachteil besitzen, daB sie bei nicht 
parallelen Wellen eine stan dig variierende Dbersetzungsgeschwindig­
keit ergeben, und somit ein Erzittern des Maschinensatzes herbei­
fiihren konnen, so beseitigte die Firma Stork in Hengels diesen Dbel­
stand durch die in Fig. 84 dargestellte Kupplung, die fiir die Land­
aggregate verwendet wird. Sie besteht aus den beiden aufgekeilten 
Kupplungsflanschen, zwischen den en sich eine Scheibe befindet, die 
auf beiden Seiten eine Menge Zahnleisten besitzt. - Die Zahnleisten 
der einen Seite, die in N uten der Scheibe eingesetzt sind, stehen 
senkrecht zu den aus der Scheibe herausgearbeiteten Zahnleisten del' 
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anderen. Durch Herausnahme der eingesetzten Zahnleisten nach Ab­
nahme der auf den Flanschen festgeschraubten Ringe ist die Kupp­
lung bequem zu demontieren. 

I 

! 

35. Drehvorrichtung. 

c 
o 
> 
c .. 
c 

:D .. 
= .. 
~ 
c ., 

..J 
... 

;;: 

Die Drehvorrichtung wird gewohnlich am hinteren Ende jeder 
Turbine angebracht. Sie besteht aus Schnecke und dem auf der 
Turbinenwelle sitzenden Schneckenrade, das bei groBen Anlagen 
zweiteilig ausgefiihrt und zusammengeschraubt wird. 
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Mitunter wird es auch an dem abnehmbaren Flanschen der 
Turbinenwelle befestigt. Fig. 12 zeigt ein Schneckenrad, das auf 
den festen Flanschen der Kupplung aufgekeilt ist. Dies ist eine 
besonders iibliche Konstruktion. Eine andere Anordnung del' An­
drehvorrichtung ist in Fig. 80 angedeutet. 

36. Kritische Umlaufzahl der Turbinenwelle. 

Rotiert eine Welle infolge einer leichten Durchbiegung odeI' 
aus irgendeinem anderen Grunde urn eine Achse, die nicht mit del' 
Schwerpunktsachse del' Welle iibereinstimmt, so kommen Fliehkrafte 
zur Wirkung. Gleichzeitig ruft die elastische Deformation des Wellen­
materials entgegengesetzt gerichtete Krafte hervor, die die Welle in 
ihre ungespannte Lage zuriickzubringen suchen. Bei ganz bestimmten 
Umlaufzahlen werden diese elastischen Spannungen den Fliehkraften 
das Gleichgewicht halten, so daB dann die elastischen Spannungen 
aufgehoben werden. Die Welle beginnt dann zu erzittern, und man 
nennt diejenige minutliche Umlaufzahl, bei del' diese Schwingungen 
auftreten, die "kritische Umlaufzahl". 

Wir wollen folgenden Belastungsfall del' Turbinenwelle betrachten. 
Die Welle sei an ihren beiden Enden frei aufliegend und mit einem 
Gewicht G belastet, das an del' Symmetrieachse del' Welle angreift, 
und demgegeniiber das Eigengewicht del' Welle vernachlassigt werden 
kann. Angenommen, die Wellenachse erleidet aus irgendeinem Grunde 
eine elastische Durchbiegung von del' GroBe f rechtwinklig zur Langs­
erstreckung del' Welle gemessen. Die elastische Spannung in del' 
Mitte del' Welle, die die Welle wieder gerade zu richten sucht, ist 
gleich del' Kraft, die die Durchbiegung f hervorbringt und betragt 

f 
48EJ·~· Z:l 

Es tritt abel' auch eine }'liehkraft in entgegengesetzter Richtung 
auf von del' GroBe: 

C!. w~· f. 
!J 

In dies en Ausdriicken bedeutet: 

l = Lange del' Welle, 
E = Elastizitatsmodul des Wellenmaterials, 
J = Tragheitsmoment del' Welle, bezogen auf ihre neutrale Achse, 
w = Winkelgeschwindigkeit del' Welle. 

Die Fliehkl'aft wil'd den elastischen Kraften das Gleichgewicht 
halten, wenn die Beziehung besteht: 

C!.w~'f=48f' EJ; 
fI [3 

d. h. wenn 
., 48·E·J·g 

W"=------· 
G·Z3 
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Die kritische Umlaufzahl betragt dann: 
60w 

n1 = -;2-; . 

Setzen wir G in kg, d und l in m ein, so erhalten wir flir eine 
umlaufende Stahlwelle: 

6 d2 VT n =6652·10 .--. -. 
l' l2 G 

Die entsprechende Formel flir eine unbelastete Welle, deren 
Eigengewicht berlicksichtigt wurde, ist: 

d 
n2 = 0,121.106 . r' 

Die kritische Umlaufzahl n flir den Fall, daB sowohl die Be­
lastung als auch das Eigengewicht der Welle berlicksichtigt wurden, 
ist mit groBer Genauigkeit durch die Annaherungsgleichung von 
Dunkerleyl) gegeben, die lautet: . 

1 1 1 
~=~~+ 112 2 ' 

37. Beanspruchungen dunner rotierender Scheiben 2). 

Hinsichtlich der Theorie der Spannnngen, die in dlinnen mit 
hoher Umlaufzahl rotierenden Scheib en auftreten, verweise ich auf 
Abhandlungen und Lehrblicher liber Festigkeitslehre. Die zufolge 
der liblichen Theorie erhaltenen Formeln Bollen in folgendem kurz 
aufgestellt werden: 

Es bezeichne: 
15r = Radiale Zugspannung im Abstande r von der Achse, 
15t = Tangential- oder Ringspannung im Abstande r von der 

Achse, 
(J) = Winkelgeschwindigkeit, 
'i' = spezifisches Gewicht des Materials. 

r 1 = gr6Bter Radius der Scheibe, 
v = Verhaltnis der Querzusammenziehung zur Dehnung (= 0,28 

flir Stahl). 
Flir eine volle Scheibe (ohne Bohrung in der Mitte) betragen 

dann die Spannungen im beliebigen Abstande r von der Rotations-
achse: 

d,.. = 81'· (J)2 (v + 3) (r12 - t·2) 
.g 

15 t =.L w2 [1'12 (v + 3) - 1'2 (1 + 3 v)]. 
8g 

") Philos. Transact. of the Royal Soc. London, Bd. H15, Jahrgang IH90, 
S. 270 u. f. 

2) Siehe auch: M. Donath, Die Berechnung rotierender Scheib en und 
Ringe. Verlag von Jill. Springer, Berlin 1912. 
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An del' Achse erreichen diese Spannungen ihren Maximalwert 
und betragen dann: 

(5 = 0 = L. w·!· r 2. (v + ~) 
rmax tmax 8g 1 - . 

Flir eine Scheibe mit einer Bohrung in ihrer Mitte, vom Radius }'o 

erreicht 0t seinen Hochstwert, wenn r = ro und betragt dann: 

~ y ~ [( + ") 2 I (1 ). 2] Uf",ax=4g'W V .J r[ T -)1 10 . 

1st r (I so klein,' daB ro ~ vernachlassigt werden kann, so er­
halten wir: 

~ y., "(+3) 
0tma.c = 4g w- r l - v " 

welcher Wert gerade doppelt so groB als del' flir volle Scheiben ist. 
Die Festigkeit einer Scheibe kann dadurch vergroBert werden, daB 
man ihre Starke nach der Nabe hin zunehmen laBt, 

Werden in obigen Formeln die LangenmaBe in cm, die Bean­
spruchungen in kg!qcm eingesetzt, so muB natlirlich g in cm l sk2 
(= 981) eingesetzt werden. 

38. Anmerkung. 

Zwecks weiterer Informationen liber Berechnung und Konstruk­
tion von Turbinenrotoren hoher Umlaufzahl verweise ich auf den 
Vortrag von J. McKenzie Newton (Engineering, Band 90, S. 64 
und 1(1). 

12. Kapitel. 

Traglager~ Drucklager, N achstellvorrichtung uml 
Stopfbiichsen. 

1. Traglager. 

Bei der Konstruktion del' Traglager sind folgende Hauptpunkte 
zu berucksichtigen: 

1. Flachendruck pro qcm Projektionsflache (= Lange X Durch­
messer) der Lageroberflache. 

2. Geschwindigkeit del' aufeinander gleitenden Flachen, d. h. Ge­
schwindigkeit del' Zapfenoberflache. 

3. Die erreichte Hochsttemperatur des Lagers und Schmiermittels. 
lch verweise hier auf die mustergliltigen Versuche von Beauchamp 

Tower!), sowie auf die neueren Untersuchungen anderer 2). 

1) Proceedings lnst. Mechanical Engineers, 1883 und 1884. 
2) O. Lasche, Zeitschr. Ver. deutsch. lng. 1901. S.1881. 
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Der Druck pro qcm ProjektionsfHi,che variiert von etwa 2,8 bis 
4,2 kg bei Landturbinen, und von etwa 4,2 bis 6,3 kg bei SchifIs­
turbinen. Urn mitunter ein und denselben Zapfendurchmesser durch­
weg beibehalten zu konnen, geht man mit diesen Fliichendriicken 
auch unter diese Werte herab. 

Die Geschwindigkeit der Zapfenoberflache in Meter pro Sekunde 
betragt etwa 10 bis 15 bei Landturbinen, und 6,4 bis 9,2 bei SchifIs­
turbinen. 

Das Verhaltnis von Lange zu Durchmesser des Lagers betragt 
bei Landturbinen 2 bis 3 und bei SchifIsturbinen 1 bis 2. 

Ein ublicher Wert fUr die Lager von Hochdruck- und Nieder­
druck-Hauptturbinen von SchifIen liegt zwischen 1,6 und 1,7; dieses 
Verhaltnis kann jedoch auf etwa 1,3 verringert werden, wenn der 
Raum fUr die Langserstreckung der Turbine besehrankt ist. Bei den 
Lagern von Marseh- und Ruckwartsturbinen betragt dieses Verhaltnis 
nahezu 1. Am zuverlassigsten verfahrt man, wenn man das Produkt 
von Flachendruek p und Zapfengeschwindigkeit w innerhalb gewisser 
Grenzen halt. In dieser Hinsicht konnen wir zulassen: 

pw = 43 fur Landturbinen, 
pw = 36 fUr SehifIsturbinen, 

worin die Zapfengeschwindigkeit in m/sk eingesetzt ist. Einige Kon­
strukteure hingegen gehen bei Landturbinen bis 54. 

2. Praktische Formeln und Beispiele. 

Bezeiehnet G das Gewicht des Laufers in Tonnen, so ergeben die 
folgenden Formeln gunstige Lagerabmessungen: 
fur Landturbinen: 23000 

d=-

fur SchifIsturbinen: 

11 

1 = 0,0064 G· n 
12700 

d= -----
n 

1 = 0,0076 G· n 
worin bedeutet: n = Umdrehungen pro Minute, 

1 = Lagerlange in em, 
d = Zapfendurehmesser in em. 

Diese einfaehen Formeln sind unter Zugrundelegung folgender 
Werte aufgestellt worden: 
fur Landturbinen: p = 3,5 kg/qcm, 

W= 12 m/sk, 
pw=42, 

fur SchifIsturbinen: p = 3,5 kg/qcm, 
w=6,6 m/sk, 

pw=35. 
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Die folgende Tabelle enthalt diesbeziigliche Angaben nEiuerdings 
ausgefiihrter Schiffsturbinen: 

Tabelle XVII. 

La~gerdurchmesser I 
mm p (kgJqcm) w (m/sk) p·w 

165 3,6 6,5 23,4 
230 3,7 9,0 33,3 
230 4,5 9,0 40,5 
300 3,9 8,0 31,2 
360 4,4 6,0 26,4 
460 4,1 7,7 31,6 
610 5,8 6,1 35,4 
690 5,6 6,9 38,6 
840 5,1 8,4 42,8 

Fiir H.-D.- und N.-D.-Turbinen wird bisweilen derselbe Lager­
durchmesser gewahlt, und geschieht dies in Dbereinstimmung mit 
obigen Formeln. Jedoch ist nicht zu vergessen, daB sich diese Formeln 
nur auf in 01 laufende Lager beziehen. Die Zapfenstarke der Welle 
ist auf die bereits angegebene Weise zu berechnen. 

Die Tabelle XVIII gibt uns verschiedene Beispiele iiber Lager­
abmessungen von Landturbinen 1). 

Tabelle XVIII. 

Leistung Rotor- I Lager- Lagerliinge JXkgfq'~)1 w (~/~) in KW. gewicht durchmesser in mm p·w 
in kg . in mm 

I I i 

250 1310 
I 

75 230 
I 

3,8 I 14,3 i 54,4 
750 3890 130 440 I 3,4 

I 

16,0 I 54,4 
1500 3360 

I 

130 380 
I 

3,4 11,9 I 40,5 
3000 6460 250 380 3,4 16,0 I 54,4 

3. Lagerschalen. 
Die Lagerschalen bestehen aus einer zweiteiligen Bronze- oder 

GuBeisenbiichse, die mit WeiBmetall ausgegossen ist. Bei Kriegs-

I 

Fig. ( 5. Trag· lind Drul'k luger hir SchiiT~lUrhill ('1I 

1) Siehe den Aufsatz iiber "Turbinenlager" Mech. World, 21. Oktober 19l0. 
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schiffsturbinenlagern sind Bronzeschalen ublich, wahrend bei Land­
turbinen und Turbinen von Passagierdampfern solche aus GuBeisen 
verwendet werden. 

Eine typische Lagerform von Schiffsturbinen ist in Fig. 85 ver­
anschaulicht. Kugelschalenlager und elastische Hulsen-Lager, wie sie 
in den Fig. 86 und 88 wiedergegeben sind, kommen bei Landturbinen 
in Verwendung. 

Fill . ti6. Kug )scha)cn)agcr flir groUe Turbinen . 

Das Kugelschalenlager besteht aus einer mit WeiBmetall aus­
gegossenen guBeisernen Buchse, die von einem GuBeisenring E um­
geben wird. Dieser Ring ist in eine rechtwinklige Nut im Lager­
korper A eingepaBt. Die Schalen sind hohl und fur Wasserkuhlung 
eingerichtet .. Das 01 tritt durch die an der rechten Seite des Quer­
schnittes befindliche Bohrung x ein und gelangt durch del1 Kanal y 
in die Ringnute Z. Die Langsnuten u laufen hier durch und be­
wirken Bchon bei geringem Oluberdruck cine kraftige Schmierung dcr 
Welle. Traglager dieser Art stell en sich von selbst ein bezuglich der 
Richtung ihrer Wellen, und werden haufig (von Hand) nachstellbar 
hinsichtlich der Lage des Lagermittelpunktes ausgefuhrt. 

Zu dies em Zwecke werden eine Menge dunner Metallstreifen 
oder Beilagen verwendet, die etwa 1! 5 bis 1/10 mm star-k sind. Diese 
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werden an entgegengesetzten Enden der vertikalen und horizontalen 
Lagererstreckung zwischengelegt, indem man den Ring ein wenig 
abhebt und die Beilagen in die Nut bei Buchstabe E einbringt. lch 
verweise auf die mit Massen versehenen veroffentlichten Zeichnungen 
solcher Lager l ). 

Folgende Formeln geben die Starke s des WeiBmetallbezuges 
und die Gesamtstarke S del' Biichse an: 

S = 0,2 d bis 0,25 d fiir guBeiserne Lagerschalen. 
S = 0,14 d fiir Bronzeschalen, 
s = (0,025 bis 0,035) d + 0,3, worin bedeutet: 
d = Zapfendurchmesser in em, 
S = gesamte Wandstarke del' Lagerschale in em, 
s = Starke des WeiBmetallbezuges in em. 

Die in Fig. 85 sichtbaren Sieherheitsstreifen sollten so angebracht 
werden, daB sie mit der Welle eher in Beriihrung kommen, als die 
Enden derStopfbiichsen-Dichtungsstreifen und Ringe die Welle oder 
Stopfbiiehsen-Hiilse beriihren. 

Fig. H7. Bronzelagerschalen. 

Die Lagerschalen werden durch Schrauben im Lagerkorper ge­
halten. Der Kopf einer jeden Schraube ist teilweise in den Lager­
korper eingelassen, wie aus Fig. 87 ersichtlich ist. Diese Anordnung 
bezweckt auch, daB die obere Lagersehale mit dem Lagerdeckel zu­
gleich beim Offnen des Lagers gehoben wird. 

Die Olnuten in Fig. 87 gestatten dem sieh unter Druck befind­
lichen 01, an einer Seite des Lagers wieder abzuflieBen. 

4. OI·Leitbleche. 

U III zu verhindern, daB das 01 aus den Lagern wegflieBt oder 
in die Stopfbiichsen del' Turbine gelangt, werden StoBplatten oder 
Leitbleche aus RotguB zwischen den Stopfbiichsen und Traglagern 

1) Siehe Engineering, 3. Januar 1!l08 nnd 14. Februar 1908. 
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und ebenfalls am hinteren Ende des auBersten Traglagers von Schiffs­
turbinen angebracht. Diese Leitbleche sind in Fig. 85 und in ver­
schiedenen anderen Abbildungen im Verlaufe dieses Buches zu sehen. 

Dieselben sind zweiteilig ausgefiihrt und 2 bis 3 mm stark. Sie 
umschlieBen die Oberflache der Welle mit einem Spiele von etwa 
0,125 mm, und sind an der Welle zu einer dunnen Schneide zu­
gescharft. 

AuBer diesen beiden Leitbleehen sind eine Anzahl in die Welle 
eingedrehter dreieckiger oder V-formiger Nuten zu sehen. Diese 
Nuten haben untereinander einen Abstand von 3 mm. Das auBere 
Leitbleeh ragt in eine rechtwinklige Nut hinein, die etwa 6 mm breit 
und 3 mm tief und ebenfalls in die Welle eingedreht ist. Kommt 
ein WegflieBen oder Wegspritzen des 01es an der Welle ent1ang nach 
dem Turbinengehause hin nicht in Frage, so braueht diese Ein­
richtung nieht derartig ausgebi1det werden, und die dreieekigen Nuten 
sind dann unnotig. Dies ist z. B. am hinteren Ende des auBersten 
Traglagers in Fig. 95 der Fall. 

5. Elastische HiUseu-Lager. 
Fur die rasch 1aufenden Wellen kleinerer Landturbinen kommt 

das e1astische HUlsenlager nach Parsons zur Anwendung. Dasse1be 
besteht aus einer Bronzebiichse (Fig. 88) , die gut auf die Welle 

aufgepaBt und von zwei oder auch drei HUlsen umgeben ist, die so 
ineinander gepaBt sind, daB sie sich leicht gegeneinander versehieben 
lassen. Dureh die in der Mittelaehse angebrachten Bohrungen x wird 
01 in das Lager und durch die Bohrungen y dasselbe zwischen die 
nieht rotierenden Hulsen gepreBt, wobei das 01 info1ge seiner Zah-
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fHissigkeit ein Polster zwischen den einzelnen HUlsen bildet. Hier­
durch wird eine wirksame Dampfung jeglicher Erschutterungen er­
reicht. Es ist von verschiedenen Seiten dargetan worden, daB ein 
mit groBer Geschwindigkeit rotierender Karper das Bestreben hat, 
urn eine durch seinen Schwerpunkt hindurchgehende Achse zu rotieren. 
und daB, wenn er hierzu in der Lage ist, er gleichmaBiger und ruhiger 
rotieren wird. Die geometrische Achse einer Turbine wird stets un­
bedeutend von der durch den Schwerpunkt hindurchgehenden Haupt­
achse abweichen. Beide Achsen stirn men jedoch nicht genau uberein, 
und diesen Unterschied soIl en die konzentrischen Hulsen und die 
zwischen Ihnen befindlichen Olschichten des Hulsenlagers ausgleichen, 
indem sie dem Laufer eine geringe Bewegung gegen den Lagerstuhl 
hin und so mit annahernd eine Rotation urn die Schwerpunktsachse 
gestatten. Werden verschiedene Hulsen lose iiber eine Lagerbuchse 
geschoben, so erzeugt die geringste Erschutterung in dies en das 
ausgesprochene Bestreben, in entgegengesetzter Richtung, als die 
Welle sich dreht, zu rotieren. Die Lagerschalen werden durch ein 
an einem Ende angegossenes Auge an der Drehung verhindert. Wird 
die auBere HUlse etwas exzentrisch ausgebildet, so kann sie zur Ein­
stellung der Lagermitte dienen. 

Das ubliche Spiel zwischen den HUlsen betragt etwa 0,04 bis 
0,08 mm bei kleineren Lagern, und 0,08 bis 0,15 mm bei solchen 
graBerer Abmessungen. 

6. Reibungswarme der Traglager. 
Der Koeffizient der Lagerreibung kann definiert werden als die 

Reibungskraft am Umfang der Welle, dividiert durch die Gesamt­
bela stung des Lagers. 

Bei verschwindend kleinen Geschwindigkeiten nahert sich dieser 
Koeffizient dem Wert fur gewohnliche metallische Reibung, da hier 
die Dicke der Olschicht auBerordentlich gering wird. In dem MaBe 
wie die Geschwindigkeit zunimmt, bleibt auch mehr 01 am Zapfen­
umfang hangen, und der Koeffizient nimmt abo Er erreicht dagegen 
bald einen praktisch konstanten Wert und wird fur aIle im prak­
tischen Turbinenbau vorkommenden Drehzahlen als unabhangig von 
der Zapfengeschwindigkeit angesehen. 

Es bedeute: 
r,d = Lange und Durchmesser des Wellenzapfens in em, 
p = Druck in kg!qcm Projektionsflache der Lagergleitflache, 
to = Gleitgeschwindigkeit am Umfang des Lagerzapfens in 

m(sk, 
ft = Koeffizient der Zapfenreibung. 

Die in Warme umgesetzte Reibungsarbeit betragt: 

R = I),'P ·Z· d· to in mkg(sk. 
Eins der wichtigsten Ergebnisse der Versuche von Beauchamp 

Tower war die Entdeckung, daB die erzeugte Reibungswarme nicht 
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ohne weiteres durch Verkleinerung von p verringert werden kann. 
Er schlug deshalb folgendes Gesetz vor: 

!tP =konst. 
Die spateren Arbeiten von Lasche fiihrten zu folgendem ge­

naueren Ergebnis: 
!t P t = konst. 

worin t die Oltemperatur in Celsiusgraden bedeutet. 
Diese Gesetze zeigen, daB durch VergroBerung des spez. F1achen­

druckes bei konstanter Oltemperatur der Reibungskoeffizient sich im 
umgekehrten Verhaltnis verringert. Die Dicke der Olschicht wiirde 
dann naturgemaB verringert werden. 

Obgleich der Reibungskoeffizient unabhangig von der Geschwin­
digkeit ist, so ist die erzeugte Warme proportional der Geschwindig­
keit, und aus diesem Grunde wird die Reibungsarbeit eines Turbinen­
lagers mit groBer Umfangsgeschwindigkeit des Lagerzapfens sehr 
betrachtlich. 

Bedeutet: R = Reibungsarbeit in mkgfsk, 
t = Temperatur in Celsiusgraden, 

so konnen obige Gleichungen folgendermaBen geschrieben werden: 

R=!tpldw (1) 
!tpt= 2 . . (2). 

7. Abfiihrung der Lagerwarme. 

Damit die Lager nicht heiBlaufen, muB die erzeugte Reibungs­
warme wieder abgefiihrt werden. Zu diesem Zwecke konnen die 
fo1genden verschiedenen MaBnahmen angewendet werden: 

1. Abfiihrung der Warme durch das Metall des Lagers und 
der Welle. 

2. Warmeabfiihrung vermittels Zirkulation und Kiihlung des 
Schmierols. 

3. Kiihlung mittels Wassers, das durch Hohlraume in den 
Lagerschalen zirkuliert. 

Erreicht die Temperatur des Oles etwa 120 0 C., so verliert das­
selbe seine als Schmiermittel wertvollen Eigenschaften. In der Praxis 
dagegen erscheint es angezeigt, die Lagertemperatur auf etwa 65 0 C. 
zu beschranken, obg1eich noch bei etwa 90 0 C. ein zufriedenstellendes 
Arbeiten des Lagers gewahrleistet wird. Man halt die Temperatur 
aus dem Grunde niedrig, urn sicher zu sein, daB die Zahigkeit des 
Oles hinreichend groB genug ist, urn eine angemessen dicke Olschicht 
auf dem Lagerzapfen herstellen zu konnen. 1st die Olschicht sehr 
diinn, so lauft man Gefahr, daB sie zerreiBt, infolgedessen zwischen 
Zapfen und Lagergleitflache metallische Beriihrung eintritt, und der 
Zap fen "friBt". Aus demse1ben Grunde erfahrt der Flachendruck 
der Lager eine gewisse Beschrankung, weil sonst die Dicke der 01-
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schicht zu sehr verringert wird. Wie bereits erwahnt, ist die Reibungs­
arbeit unabhangig von dem spez. Flachendruck. 

Die Warmemenge, die von einem Lager durch Beriihrung und 
Strahlung abgegeben wird , wurde von Lasche in einer Reihe von 
Versuchen experimentell bestimmt 1). Hier ist dagegen die Sache 

Fig. 89. Turbinenlager der A. E. G. mit Kiihleinrichtung. 

Fig. 90. Schiffsturbinenlager der A. E. G. 

1) Zeitschr .. d. Vereins deutsch. Ingenieure 1901. S. 1881. 
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etwas verwickelter infolge des Umstandes, daB die Warme des 
Dampfes in der Welle entlang zum Lager geleitet wird. Selbst 
wenn die Welle Dampf von niedrigerer Temperatur als der des 
Lagers ausgesetzt ist, wird der Warmestrom yom Lager weg be­
deutend verzogert werden. Bei den gewohnlichen Konstruktionen 
ist die Welle nur der Temperatur des Auspuffdampfes direkt aus­
gesetzt, wahrend die Warme des Eintrittsdampfes die Welle infolge 
Warmeleitung erreichen kann. 

Fig. 89 zeigt ein Lager mit Wasserkiihleinrichtung der Allge­
meinen Elektrizitatsgesellschaft, Berlin, wie es fiir Turbogeneratoren 
gebrauchlich ist. Eine andere Ausfiihrung derselben Firma hat keine 
Kiihlraume im Lagerkorper selbst. Das Druckol wird dann in 
einem getrennt aufgestellten Olkiihler gereinigt und gekiihlt. 

Ein Schiffsturbinenlager der A. E. G. zeigt Fig. 90, dessen untere 
Kugelschalenhalfte allein Wasserkiihlung und WeiBmetallfiitterung 
auf ihrer ganzen Lange besitzt. In der oberen Schale befindet sich 
auf beiden Seiten nur je ein schmaler WeiBmetallstreifen, und zwischen 
diesen ein Hohlraum, damit die Olreibung m6glichst klein gehalten 
wird. Die Schraube A, durch deren Inneres das Druck61 zugefiihrl 
wird, dient zur Einstellung der Hohenlage des Lagers. 

8. Drucklager. 
Sind die Entlastungs- und Ausgleichskolben in der richtigen 

Weise bemessen worden, so wird der tatsachliche Wellenschub im 
Drucklager bei normalem Betriebe der Turbine nur sehr gering sein. 
Die Drucklager sind hingegen gewohnlich derart bemessen, daB sie 
den gesamten auftretenden effektiven Schub aufnehmen konnen, wie 
wenn iiberhaupt keine Entlastungsvorrichtung vorhanden ware. Bei 
Landturbinen ist dies der gesamte Axialdruck des Dampfes auf den 
Laufer; bei Schiffsturbinen der effektive Propellerschub, den wir mit 
P bezeichnen wollen. 

Die den Druck iibertragende Flache des Drucklagers erhalt man 
durch Multiplikation der Beriihrungsflache zwischen einem Wellen­
kamm und zugehorigem Druckring mit der Anzahl der Ringe. Bei 
Bemessung der Beriihrungsflache des Drucklagers ist zu beachten, daB 
sowohl bei Land- wie bei Schiffsturbinen die Drucklager gewohnlich 
geteilt ausgefiihrt werden, und nur eine Halfte fiir die Aufnahme des 
Wellenschubes in Betracht kommt. Die untere Halfte nimmt ge­
wohnlich den gegen das Drucklager gerichteten Druck wie z. B. den 
Propellers chub auf, wahrend die obere Halfte des Drucklagers zur 
Aufnahme des Wellenschubes bei Riickwartsfahrt dient. 

1m folgenden bezeichnen: 
D = den mittleren Durchmesser der Druckflachen III em, 
b = Breite dieser Ringflachen, 
n = Anzahl der Ringe (Kamme), 
p = auBerst zulassiger spez. Flachendruck. 

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 16 



242 Traglager, Drucklager, Nachstellvorrichtung und Stopfbiichsen. 

Die gesam te Druckfiache betragt dann 
n 2·n.b.n qcm 

und die Ausfiihrung des Drucklagers hat derart zu geschehen, daB: 
n 2· n .b . n . p =P. 

Die linke Seite dieser Gleichung mage mit einem Faktor (etwa 
0,9 oder 0,95) multipliziert werden, urn der Verringerung der Druck­
fiache durch Olnuten Rechnung zu tragen; p mage zu 4,2 bis 
5,6 kg/qcm gewahlt werden. 

9. Bemessung der Ringe und Kamme. 

Die Ringe und Kamme des Drucklagers werden bisweilen auf 
Abscheerung berechnet; jedoch sind in der Tat die Biegungsbean­
spruchungen derselben weit graBer und beachtenswerter. 

Es bedeute: 

d = innerer Durchmesser der Kamme, 
l = 1/2 (n - d) s. Fig. 91, 
s = Breite der Kamme. 

Die Schubbeanspruchung der Kamme betragt: 
2P 

n· d· s· n' 

Betrachten wir den Wellenkamm als einen am mneren Kamm­
durchmesser eingespannten Trager oder Balken von der Breite des 
halben Umfanges, an dem im Abstande l vom Einspannungspunkte 
die Last P angreift, so erhalten wir ein Biegungsmoment von: 

P·l 
-- cmkg 

n 
und eine Biegungsbeanspruchung von: 

12 ·P·l 
- ------2 kg/qcm 
n·n·d·s 

fur jeden einzelnen Kamm. 
Obige Formel gilt fur die Kamme. 

der Ringe zu tinden, ist fur s, 1 und d 
zusetzen. (Fig. 91.) 

Urn die Beanspruchung 
bzw. s1' 11 und d1 ein-

Die Biegungsbeanspruchung der Kamme betrage hochstens 
175 kgjqcm, die der Ringe etwa 70 kgjqcm. 

. Gewahnlich macht man die Hohe der Kamme gleich der 3 bis 
3,5 fachen Breite. Die Anzahl der Kamme bei Schiffsturbinen be­
tragt etwa 12 bis 18 fiir Hauptturbinen. Die Marschturbinen be­
sitzen eigene Drucklager, fur die 7 oder 8 Kamme gewohnlich aus­
reichend sind. 
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Der Langsausdehnung oder Zusammenziehung der Marschturbinen­
trommel und der zugehorigen Wellenstiicke muB Rechnung getragen 
werden, was gewohnlich durch 
Zwischenschaltung einer Aus­
dehnungskupplung zwischen 
beide Turbinen geschieht. 

s 

Kame eine solche Kupp­
lung nicht zur Anwendung, 
so miiBten die Druckringe der 
Marschturbine hufeisenformig 
ausgebildet werden und ent­
fernt werden konnf"n, wenn Fig. 91. Abmessungen der Ringe und Kamme 
die Hauptturbinen allein ar- des Drucklagers. 
beiten. Die Riickwartsturbinen 
haben keine eigenen Drucklager, weshalb ihre Wellen mit denen der 
Hauptturbine starr verbunden werden miissen. 

Die Drucklager der Landturbinen besitzen etwa 16 bis 20 Ringe 
je nach GroBe der Turbine. Die Hohe der Kamme und Druckringe 
betragt 1/10 bis l/S des inneren Durchmessers der Kamme bezw. des 
Innendurchmessers der Biichse, in die sie eingesetzt werden. Bei 
Landturbinen werden die Kamme sehr haufig auf die Welle auf­
gesetzt, indem man eine Hiilse, aus der die Kamme herausgearbeitet 
wurden, auf die Welle aufschiebt und irgendwie befestigt. 

10. Schultern des Drucklagers. 

Die Stahlhiilse oder Biichse, in die die feststehenden Druckringe 
eingepaBt werden, wird zweiteilig ausgefiihrt; und zwar wird der ge­
samte Druck von jeder Halfte allein iibertragen. Die Bewegung der 
Biichse in ihrer Langerichtung wird durch eine Schulter, wie sie bei 
a in Fig. 91 zu sehen ist, verhindert. 

Bedeutet: 
m1 = AuBendurchmesser der Stahlbiiehse in em, 
mQ = Durchmesser der Schulter in em, 

f: = Kreisfiache mit dem Durchmesser m1 (= m~2 n) 

f2 = " "" " m2 (= m~Jl) , 
dann ist mit Bezug auf Fig. 91: 

m1 =d1 + 481 • 

Der Gesamtsehub P wird auf das Drucklagergehause durch die 
Flache 1/2 (f2 - f1 ) iibertragen, woraus sich der Durehmesser der 
Schulter aus der nachstehenden Gleichung findet: 

1/2 (f2 -f1 )·p=P 
2P 

f2=fl +p. 
16* 
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P ist hier der zuHissige spez. Fliichendruck, und mag mit 100 
bis 140 kg!qcm in Rechnung gesetzt werden, und P der Schub in kg. 

Lauft die Schulter nicht ganz herum, wie z. B. bei dem in 
Fig. 93 dargestellten Drucklager, so hat man der folgenden Gleichung 
zu geniigen: 

P 
Druckiibertragende Flache in qcm F= -. 

p 
(Vergleiche das Beispiel am Ende des Abschnittes 14.) 

11. Einstellung des Drucklagers. 
Die Vorrichtung zum Einstellen des notigen Spiels zwischen 

den Dichtungsstreifen der Entlastungskolben ist ein sehr wichtiger 
Bestandteil der Dampfturbine. 

1st das Spiel zu groB, so tritt zu viel Dampf durch die Laby­
rinthdichtungen der Entlastungskolben hindurch; ist es hingegen zu 
klein, so kann leicht eine Beriihrung der Dichtungsstreifen eintreten. 
Deshalb sollte das Spiel haufig nachgemessen und wenn notig nach­
gestellt werden. 

Da die in den Entlastungszylindern befestigten Dichtungsringe 
relativ zum Hauptgehause der Turbine feststehen, so kann eine 
Anderung des Spiels nur durch eine axiale Bewegl111g des ganzen 
Laufers erreicht werden. Namentlich bei Schiffsturbinen ist das Ge­
wicht des Laufers ein sehr betrachtliches (120 Tonnen bei der "Lusi­
tania"), und deshalb ein mechanisches Getriebe zur Verschiebung 
desselben unbedingt notwendig. Gewohnlich ist der Propellerschub 
etwas groBer als der ihm entgegenwirkende Dampfdruck; die Diffe­
renz beider wird durch die untere Halfte des Drucklagers aufge­
nommen. Dies gilt flir "Vorwarts-Fahrt". In der unteren Druck­
lagerhalfte legen sich deshalb die vorderen Fliichen der Kamme gegen 
die hinteren Flachen der Ringe, weshalb man diese Halfte zu einer 
Verschiebung des Laufers nach hinten gebrauchen kann. Umgekehrt 
kann man vermittels der oberen Halfte der Drucklagerbiichse den 
Turbinenlaufer nach vorn bewegen. 

12. Nachstellvorrichtung. 
In Fig. 92 ist eine Methode veranschaulicht worden, wie sie des 

of tern bei Schiffsturbinen Anwendung findet. Um die Lage der 
unteren Halfte zu fixieren, kann man sich mehrere Messingblech­
streifen in Halbringform, wie sie bei A zu sehen sind, bedienen. 
Der Laufer wird zuerst in die Lage gebracht, die das erforderliche 
Spiel ergibt, und dann wird die untere Halfte der Drucklagerbiichse 
soweit wie moglich nach hinten gedriickt, so daB die Ringe mit 
den Kammen in Beriihrung kommen. Zur Verschiebung des Liiufers 
kann man eine tragbare mechanische Vorrichtung gebrauchen, die 
nach erfolgter Einstellung wieder entfernt wird. 
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Die obere Halite der Drucklagerbiichse ist mit dem Lagerdeckel 
fest verbunden; und die Deckel des Drucklagers und des daneben-

liegenden Traglagers sind mitein­
ander verschraubt oder in einem 
Stiick gegossen. 

Die Einstellung der oberen 
Halfte, die fiir Riickwartsfahrt in 
Betracht kommt, geschieht dann 
d urch Verschieben der Lagerdeckel 
vermittels der Stellschrauben B, 
die den Druck auf die am Ende 
des Turbinengehauses angegossenen 

o 

Flachen C (Augen) iibertragen. Fig. 92. Drucklager mit Nachstell-
Erwahnt sei hier noch, daB schrauben fiir Schiffsturbinen. 

die Schraubenlocher im horizontalen 
Flanschen des Lagerdeckels entweder oval ausgefiihrt oder groBer 
als die Schraubenbolzen gebohrt werden miissen, urn ein Nachstellen 
des Deckels bewerkstelligen zu konnen. 

13. Schneckengetriebe znr Einstellnng des Lanfers von 
Schiftstnrbinen. 

Versehiedene Methoden sind erdacht worden, urn den Turbinen­
laufer mit Hilfe eines Schneckengetriebes einstellen zu konnen. Ob­
gleich diese Vorrichtungen durchaus zweckdienlich sind, ist ihre Her­
steJlung immerhin verhaltnismaBig teuer. 

Bei der in Fig. 93 dargestellten Vorrichtung wird die Stellung 
des Laufers vermittels des Drucklagers festgelegt, und zwar kommt 
die obere Halfte flir die Verschiebung in der einen Richtung, die 
untere fiir die in der anderen Richtung, wie bereits beschrieben, in 
Anwendung. Der guBeiserne Lagerkorper und Deckel oder die auBere 
Ummantelung der oberen Hal£te werden nicht bewegt; nur die Stahl­
biichse, in die die Ringe eingelassen sind, kann relativ zum Gehause, 
das sie umgibt, verschoben werden. Die Bewegung dieser Biichse, 
gleichgiiltig ob ihrer oberell oder unteren Halfte, wird durch die 
Ringe auf die Wellenkamme iibertragen, und somit eine Bewegung 
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des ganzen TurbinenHiufers hervorgebracht. Sowohl in der Nahe 
beider Enden jeder der beiden Biichsenhalften als auch am fest­
stehenden Lagergehause sind Augen angegossen worden, zwischen 
denen das Schneckengetriebe angreifen muB. In Fig. 93 ist P das 
guBeiserne Lagergehause, das die auBere Ummantelung des Druck­
lagers bildet. Q ist die obere Halfte der geschmiedeten Stahlbiichse, 
in die die Druckringe R eingesetzt sind. S sind die Augen, die mit 
der Biichse entweder in einem Stiick geschmiedet, oder besonders 
angeschraubt, T sind ahnliche Augen, die am feststehenden Gehause 
angebracht werden. W und G sind Schnecken und Schneckenrader. 
Die Spindel 0 gehb mit Gewinde durch das Schneckenrad hindurch 
und kann durch die feststehenden Augen E hindurchgleiten, ist je­
doch durch Keile oder Federn an der Drehung verhindert. Die 
Drehung des Schneckenrades bewirkt somit eine axiale Verschiebung 
der Verstellspindel O. 

Da die Bunde I der Spindel diese fest mit der Lagerbiichse Q 
verbinden, so wird durch eine axiale Verschiebung der Spindel die 
gleiche Verschiebung der Biichse und damit des Turbinenlaufers be­
werkstelligt, falls Ringe und Kamme einander beriihren. 

Wie man sieht, konnen obere und untere Biichsenhalfte getrennt 
bewegt werden. Jede Halfte wird durch zwei Schnecken W und 
zwei Schneckenrader G betatigt. Da diese Vorrichtung nicht nur 
zur Bewegung der Lagerbiichsen, sondern des gesamten Turbinen­
laufers dient, unterscheidet sie sich wesentlich von der in Fig. 92 
dargestellten. 

14. Festkeilung des Drucklagers. 

Nachdem das Drucklager in Fig. 93 so eingesteUt worden ist, 
daB das erforderliche Dichtungsspiel des Entlastungskolbens erreicht 
ist, wird es in seiner SteHung durch Keile und konisch zulaufende 
PaBstiicke festgehalten. Die iibliche Anordnung ist aus der Figur 
ersichtlich. Die Stahlbiichse besitzt an jedem Ende einen Flanschen, 
zwischen welchen einerseits und dem Lagerkorper andererseits der 
Keil K und das konische PaBstiick J eingebracht werden. Die Keile 
gehen mit ihren Verlangerungen durch das ganze Lagergehause hin­
durch und werden durch die an beiden. AuBenseiten befindlichen 
Muttern festgezogen. 

Da zum Festkeilen jeder Lagerhalfte zwei Keilvorrichtungen 
angeordnet sind, so muB eine derselben notwendigerweise gelOst 
werden, bevor der Laufer bewegt werden kann. 

Lauft die Schiffsturbine vorwarts, so wird der gesamte Schub 
einer Welle von der unteren Halfte der Lagerbiichse auf den Lager­
korper durch einen Keil iibertragen. Die Beriihrungsflache zwischen 
Keil und Lagerkorper oder zwischen Keil und Biichsenflansch solI 
derart bemessen sein, daB der spez. Flachendruck etwa 140 bis 
175 kg!qcm betragt. 
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Kommt fUr jede Lagerhalfte nur ein Keil zur Verwendung, so 
muB derjenige der unteren Schale, der den Schub bei Vorwartsfahrt 
zu ubertragen hat, am hinteren Ende sitzen, wahrend umgekehrt 
derjenige der oberen Sehale vorn angebraeht werden muB. 

Beispiel: Eine Turbinenanlage fur ein Vierwellensehiff habe 
eine effektive Gesamtleistung von 28000 Wellen-PS und erteile dem 
Schiff eine Gesehwindigkeit von 25 Knoten. Die ganze Lange, auf 
die der Keil auf dem Bund der Buehse aufliegt, betrage 30 em. 
Man bereehne die notige Breite des Keils. 

Die Antriebsleistung pro Welle betragt: 
28000 -4- = 7000 PS. 

Der entspreehende Wellens chub betragt ungefahr: 

Leistung pro Welle in PS 80· 7000 k 
80· Geseh-;indigkeit in Knoten = 25 = 22400 g. 

Bei einem Flaehendruek von 175 kg/qem betragt die erforder­
liehe Druekflaehe: 

22400 
-~=128qem 

175 ' 

d 'th' di B 't d K'l 128 4 26 d d 4 5 un mi III e reI e es eI s = 30 =, em 0 er run ,em. 

15. Getriebe zur Bewegung des TurbinenHiufers. 

Bei Einstellung des Diehtungsspiels der Ausgleiehkolben ist es 
notwendig, den Laufer vorwarts oder ruekwarts in seiner Langs-
riehtung zu versehieben. . 

Wie in Absehnitt 11 erortert, muB eine Vorriehtung verwendet 
werden, um diese Versehiebung bei den sehweren Laufern der Sehiffs­
turbinen bewerkstelligen zu konnenc In Fig. 93 enthalt das Druek­
lager das notwendige Getriebe innerhalb seines Gehauses, und deshalb 
ist hier nur notwendig, mittels Hebel oder Ratsehen das Schneck en­
getriebe in Bewegung zu setzen. Andererseits muB man bei Type 
Fig. 92, wie bereits in Absehnitt 12 erwahnt, sieh noeh eines be­
sonderen tragbaren Getriebes bedienen, das den Lanfer versehiebt. 
Zu diesem Zweeke kommt die in Fig. 94 dargestellte Vorriehtung 
zur Verwendung. Sie besteht aus zwei Verstell-Sehraubenspindeln, 
von den en jede dureh Sehneeke und Sehneekenrad angetrieben wird. 
Die Sehneekenspindel wird dureh die Ratsehen R gedreht, und diese 
Bewegung wird von den Sehneeken auf die Sehneekenrader und 
dann dureh die Verstellsehraubenspindeln auf die Drueklagerbiiehse 
und den Laufer iibertragen. 

Bei dieser Drueklagerausfiihrung miissen Deekel und obere 
Biiehsenhalfte erst abgenommen werden, ehe man das Diehtungs­
spiel der Entlastungskolben verandern kann. 



Getriebe zur Bewegung des Turbinenliiufers. 

Bei beiden Arten wird die Kraft 
gewohnlich von Hand ausgeiibt, indem 
man zwei Ratschen (Hebel mit Sperr­
klinken) verwendet, urn jeder Seite des 
Drucklagers die gleiche Bewegung zu 
erteilen. Die Schnecken sind gewohn­
lich mehrgangig. 

Haufig wird ein Apparat ange­
bracht, der die Umdrehungen der 
Schnecke anzeigt; dieser besteht ein­
fach aus einem Zifferblatt und Zeiger, 
der sich konform mit der Schneck en­
spindel dreht. 

~ ~ 

Fig. 94. Tragbares Getriebe zum Verschieben 
des Liiufers. 

249 
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Haben wir eine fiinfgangige Schnecke, ein Schneckenrad mit 
25 Zahnen, und hat das Gewinde der Verstellspindel 4 Gange auf 1/1 engl., 
dann entspricht einer Umdrehung der Schnecke 5/25 Umdrehung des 

Schneckenrades und folglich 2 :,4 Zoll = 1,27 mm Vor.schub der Ver­

stellspindel. Wird der Umfang des Zifferblattes in 20 Teile eingeteilt, 
so entspricht jeder Teil einer Bewegung der Drucklagerbiichse von 

1,27 , 20 = 0,0630 mm. 

Bezeichnet: 
n = Zahnezahl der Schneckenrader, 
It = Ganghohe der Verstellspindeln in Millimetern, 
x = Anzahl der Teile am Umfang des Zifferblattes, 

'In = Gangzahl der Schnecken, 
= 1 fiir eingangige Schnecken, 
= 2 fiir zweigangige Schnecken usw., 

dann entspricht einem Teil auf dem Zifferblatt ein Vorschub der 

D kl b ·· h m·h ruc ager uc se von - mm. 
n·x 

Bei der tragbaren Vorrichtung Fig. 94 werden die Verstellspin­
deln in ihrer Langslage festgehalten, und die tragbare Biichse wird 
auf ihnen entlang bewegt. Eine ganze Umdrehung der Schnecken­
spindel bringt dann eine axiale Verschiebung des Rotors von 

'In 
-----·h mm 

hervor. 
n 

16. Drucklager fur Landturbinen. 
Die Drucklager der Turbinen fiir elektrischen Antrieb konnen 

verhaltnismaBig klein sein. Die Rotoren sind hier vollstandig aus­
balanciert, und ein Axialschub wie der Propellerschub bei Schiffs­
turbinen kommt hier nicht in Frage. 

Diese Art der Drucklager zeigen mannigfache Verschiedenheiten 
in ihren Einzelteilen, jedoch ist bei allen die obere und die untere 
Halfte getrennt verstellbar. Die Einstellung jeder Halfte wird durch 
einen Schraubenbolzen bewirkt, der hinreichend stark ist, urn 
den Rotor in die erforderliche Lage zu verschieben. 

Eine der vieIen Konstruktionen ist in Fig. 96 dargestellt. Sie 
paBt in eine Bohrung des guBeisernen Turbinengestelles. Die obere 
Halfte der Drucklagerbiichse wird durch einen Schraubenbolzen a 
mit T-formigem Kopf, die untere Halfte durch eine Mikrometer­
schraube b bewegt. 

Urn das Dichtungsspiel der Entlastungskolben einzustellen, wird 
der TurbinenIaufer durch den Bolzen a nach links gezogen, bis die 
Dichtungsringe zum Anliegen an die Dichtungssteifen kommen. So­
dann wird die untere Halfte der Drucklagerbiichse durch die Mikro-
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meterschraube b soweit als moglich nach rechts gedriickt. Schiebt 
man die obere Halfte der Drucklagerbiichse wieder zuriick, so kann 
dann die untere Halfte urn das gewiinschte Dichtungsspiel verstellt 
werden; das heiBt, der Laufer wird urn beispielsweise 0,25 mm nach 
rechts vermittels der Mikrometerschraube bewegt. Die obere Halfte 
wird schlieBlich wieder nach auBen gezogen, so daB zwischen den 
Drucklagerkammen und Ringen ein Spiel von 0,125 mm hergestellt 
wird. Das Ganze wird dann in dieser Lage festgeschraubt. 

Fig. 96. Drucklager eines Turbogenerators. 

Das 01 tritt von unten in das Drucklager ein und flieBt oben 
abo Die Biichse mit den Kammen wird auf dem Wellenende durch 
eine Mutter mit Linksgewinde festgehalten. Die Kamme konnen aus 
Stahl und die feststehenden Ringe aus Bronze hergestellt werden. 

Auf Grund von Versuchen mit verschiedenen Turbinen-Ausfiihrun­
gen ist die Brush-Company zu dem Ergebnis gelangt, daB die Turbinen 
bei sorgfaltiger Bemessung der Ausgleichkolben nahezu vollstandig 
ausbalanciert werden konnen fiir aIle praktisch in Betracht kommenden 
Belastungen. Die ooore und untere Biichsenhalfte des Drucklagers 
sind deshalb Btets fest miteinander verbunden, so daB die Druck 
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ubertragende Flache des Lagers verdoppelt wird, und die Einstellung 
des Dichtungsspiels der Ausgleichkolben auf die oben beschriebene 
Methode nicht moglich ist. Die Hohe der Ringe ist derart bern essen, 
daB zwischen ihnen und der Wellenbuchse ein Spiel von nur 0,050 bis 
0,075 mm bleibt. Die Einstellung des Laufers geschieht dann auf 
sehr einfache Weise, da das Drucklager als Ganzes mit dem Laufer 
bis zum Anliegen der Dichtungsringe an den Dichtungsstreifen ver­
schoben werden kann, urn dann wieder in entgegengesetzter Richtung 
urn den erforderlichen Betrag des Dichtungsspiels zuruckbewegt zu 
werden. 

Ich verweise hier auf mit MaBen versehene Zeichnungen ver­
schiedener Ausfuhrungen von Drucklagern fur Landturbinen.1) 

17. Mikrometer -StichmaB. 
Das Dichtungsspiel der Entlastungskolben sollte haufig nach­

gemessen werden in kaltem und heiBem Zustand der Turbine, d. h. 
bei Stillstand und bei Betriebszustand. Friiher wurde bei Schiffs­
turbinen die sogenannte "Finger-plate"-Methode angewandt, jedoch 
hat diese dem genaueren und sorgfaltig durchdachten Mikrometer­
schrauben-StichmaB Platz gemacht. 

Die Wirkungsweise des StichmaBes wird aus Fig. 97 klar. A ist 
das zylindrische Turbinengehause, B der Entlastungszylinder und C 
der vom Dampf erfiillte Ringraum. D ist der Entlastungskolben, 
und zwischen diesem und dem Zylinder B befindet sich die Laby­
rinth-Dichtung mit axialem Spiel. In der Figur ist das StichmaB 
zuriickgezogen gezeichnet, indem der Keil E die Spindel gegen die 
Spannkraft der Feder G zuriickhalt. In die Innenseite des Ent­
lastungszylinders ist eine Marke derart eingeschraubt worden, daB 
eine ihrer Flachen mit der vorderen Kante des Entlastungskolbens 
genau abschlieBt. Wird der Keil E herausgezogen, so wird das 
Ende der StichmaBspindel S gegen diese Marke gepreBt, fiir welche 
Stellung das Me Brad chen Wauf Null einzustellen ist. Hierzu braucht 
man nur die Muttern N auf beiden Seiten des MeBradchens zu losen 
und das MeBradchen in die gewiinschte Stellung zu bringen. Die 
Muttern werden dann wieder festgezogen und, da sie wie Gegen­
muttern wirken, spannen sie das MeBradchen auf der Spindel fest. 
Nachdem man so auf Null eingestellt oder andernfaHs irgend eine 
beliebige Ablesung zu dieser SteHung der Spindel gemacht hat, wird 
das MeBradchen W so gedreht, daB sich die Biichse L vollstandig 
von dem Bunde H entfernt. Der Handgriff K wird dann urn 1800 

herumgedreht, so daB das Tastende der Spindel gegen das Ende des 
Entlastungskolbens gedriickt wird. Nun wird das MeBradchen und 
mit demselben die Gewindebiichse bis zum Anliegen am Bunde H 
zuriickgedreht, und eine abermalige Ablesung dort gemacht, wo der 
Zeiger auf die Skala des MeBradchens zeigt. 

') s. z. B. Engineering, 3. Jan. und 14. Febr. 1908. 
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Urn das Dichtungsspiel auf den Entlastungskolben zu ermitteln, 
muB man zwei derartige Ablesungen vornehmen; die erste, wenn die 
Dichtungsringe an den Dichtungsstreifen anliegen, also wenn das 
Dichtungsspiel gleich Null ist; und die zweite, wenn der Entlastungs­
kolben arbeitet. Die Differenz beider Ablesungen ergibt das Dichtungs-

• 
~Ig. \:II . i\Ukrom tor tichmllB. 

spiel. Durch die Reibung zwischen dem Tastende der MeBspindel 
und dem rotierenden Entlastungskolben kann eine geringe Abnutzung 
der Endfliiche der Spindel eintreten. Jedoch HiBt sich eine Ab­
nutzung leicht nachweis en und ohne weiteres beriicksichtigen, wenn 
man jedesmal auch die Ablesungen beim Auftreffen der Spindel auf 
die Marke macht, was einen auBerordentlichen Vorteil dieses In­
strumentes bedeutet. 

18. "Finger-plate" -M e6vorrich tung. 
Die im vorigen Abschnitt erwiihnte "Finger-plate"-Methode zur 

Ermittlung des Dichtungsspiels wird haufig zusammen mit dem Mikro­
meter-StichmaB verwendet. Diese MeBvorrichtung besteht in einem 
Blech, das unten am Turbinengehause be£estigt wird und gegen die 
Turbinenwelle vorspringt. Eine Nut ist am vorderen Ende der 
Turbine zwischen Stopfbiichse und Traglager in die Welle eingedreht 
worden, und in dieselbe ragt das fingerartige Ende des Bleches 
hinein. Die Messung geschieht durch Einfiihrung einer conischen 
Lehre oder eines MeBbleches von bestimmter Starke in den axialen 
Spalt zwischen Blech und Nutenwand. 
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19. Turbinen· Stopfbiichsen. 
Bei allen Arten von Dampfturbinen ist hinsichtlich eines guten 

Wirkungsgrades und eines zuverliissigen Betriebes die Verhinderung 
von Undichtigkeiten des Turbinengehiiuses, dort wo die Welle aus 
demselben austritt, von groBer Bedeutung. Eine Reihe von Um­
stiinden kommen zusammen und machen dieses Problem zu einem 
iiuBerst schwierigen. Als erste bedeutungsvolle Verwirklichung dieses 
Problems in der Entwicklung und VervoIlkommnung der Uberdruck­
turbine ist die Einfiihrung der Labyrinth-Stopfbiichse durch Parsons 
zu nennen, die hier eingehend beschrieben werden solI. 

Bei der Kolbendampfmaschine geht die ganze Kolbenstange hin 
und zuriick durch die Stopfbiichse hindurch, wiihrend bei der Dampf­
turbine stets nur ein und dasselbe kleine Wellenstiick von der 
Stopfbuchse umgeben wird. Bei der Kolbenmaschine befindet sich 
iiberdies die Kolbenstange wiihrend der Hiilfte der Arbeitszeit auBer­
halb des Dampfzylinders und wird so infolge Wiirmestrahlung an 
ihrer Oberfliiche abgekiihlt. 

Fur die Dampfturbine ist die An wendung einer weichen Packung, die 
gegen die Welle gcpreBt wird, aus zwei Griinden gewohnlich unzuliissig: 

Erstens wiirde die Stopfbiichsenreibung einen zu groBen Verlust 
an Energie bedeuten; und zweitens wiirde die durch die Reibung 
erzeugte Wiirmemenge zu groB sein, urn durch einfache und wirk­
same Mittel abgefiihrt werden zu konnen. 

Obige Erwiigungen fiihren zu dem Ergebnis, daB eine Beriihrung 
zwischen Packung und Welle zu vermeiden istl); und darausfolgt, 
daB die Dampfverluste durch moglichste Steigerung des Spiels 
zwischen Welle und Stopfbiichse beseitigt oder auf einen annehm­
baren kleinen Betrag gebracht werden miissen. 

20. Labyrinth·Packung fUr Stopfbiichsen. 
Die einfachste Form der Labyrinth-Packung besteht in einer 

Menge von aufgeschnittenen Ringen mit Teilfuge (Kolbenringen), die 
in eine Anzahl auf der Welle eingedrehter Nuten lose hineinpassen. 
Eine derartige Stopfbiichse wiirde sich fUr eine kleine Turbine eignen; 
die Ringe sind aus RotguB oder Phosphorbronze hergestellt und 
werden von einer Biichse aus hartem GuBeisen umschlossen. 

Eine gebriiuchlichere Stopfbiichsenart iet in Fig. 98 a dargestellt. 
Die Packung besteht zum einen Teil aus der oben erwahnten Ring­
type und zum anderen Teil aus Radialspaltdichtungen. Zwischen 
beiden Teilen befindet sich ein Ringraum, der mit einer Tasche und 
einem Rohr in Verbindung steht. Dieses Rohr fiihrt, falls die 
Stopfbiichse fUr eine H.-D.-Turbine mit Auspuff bei oder etwas iiber 
Atmospharendruck Verwendung findet, in die zweite oder dritte Ex­
pansionsstufe der N.-D.-Turbine. 

1) Eine weiche Packung wurde bei den Turbinen der "Otaki" verwendet, 
s. Trans. N. E. Coast Institution of Engineers, Band 26. 1. Teil. Tafel II, Fig. 9. 
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An der Innenseite del' Stopfbiichse befindet sich Dampf vom 
Auspuffdruck der H.-D.-Turbine; in der Tasche herrscht praktisch 
derselbe Druck wie in derjenigen Expansionsstufe, zu del' das 
Rohr fiihrt, und an der AuBenseite der Stopfbiichse herrscht natiir­
lich Atmospharendruck. Der durch die Stopfbiichse entweichende 
Dampf stromt also in beiden Teilen derselben hauptsachlich nach 
auBen; und es ist wesentlich, daB das Stopfbiichsen-Dampfrohr in 
eine solche Stufe der Turbine fiihrt, wo der Dampfdruck groBer als 
der der Atmosphare ist. Sonst wiirde Luft zwischen den Ringen 

8. b 

Fig. 98. Stopfbiichsen mit einer und zwei Taschen. 

hindurch in die Tasche und durch das Rohr in die N.-D.-Turbine 
eintreten konnen, weiterhin in den Kondensator gelangen und das 
Vakuum verschlechtern. 

Bei einer N.-D.-Turbinenstopfbiichse muD man, um ein Ein­
stromen der atmospharischen Luft in die Turbine zu verhindern, del' 
Tasche Dampf von etwa 0,15 bis 0,20 at Dberdruck zufiihren, da 
hier am AuBenende der Stopfbiichse Atmospharendruck und am 
Innenende del' Kondensatorunterdruck herrscht. Del' Stopfbiichsen­
dampf stromt dann von der Tasche aus nach beiden Enden der 
Stopfbiichse. 

Del' Dampf, welcher bis ans auBere Ende der Stopfbiichse 
dringt, wird gewohnlich aufgefangen und durch ein Rohr weggeleitet. 

Die auBere Ringpackung wird gewohnlich geschmiert; die Zu­
fiihrungsbohrungen sind in den Abbildungen zu sehen. 

Die Figur 99 bringt die Labyrinthdichtung mit axialem Spiel 
auf der H.-D.-Seite einer Willans-Parsonsturbine mit Dichtungsstreifen 
aus Bronze bezw. Stahl, die sowohl fUr Stopfbiichsen als auch fiir Aus-
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gleichkolben 
gebrauchlich 

ist. Infolge des 
bei dieser Tur­
bineangewand­
ten Druckaus­
gleiches nach 
Fullagar 

(Kap. 13. Ab­
schn. 6) hat le­
diglich die H.­
D.-Stopfbiichse 
gegen Luftein­
tritt abzudich­
ten, wahrend 
auf beiden Sei­
ten der N.-D.-

Stopfbiichse 
fast nahezu der 
gleiche Druck 

herrscht. Fiir die gewohnlich 
weiter vom Drucklager entfernten 
N.-D.-Stopfbiichsen kann ein Unter­
schied der Warmeausdehnung be­
deutend werden, und werden des­
halb hier nur radiale Dichtungen 
angewendet. Fig. 100 zeigt eine mit­
unter angewendete radiale Laby­
rinthdichtung, die aus schwachen 
abgekropften Blechringen besteht, 

deren radiales Spiel natiirlich etwas groBer sein muB als der iibliche 
Axialspalt, da diese Dichtung nicht nachgestellt werden kann. 

21. Stopfbiichsen mit zwei oder drei Taschen. 
Bei groBeren Schiffsturbinen werden die Stopfbiichsen gewohnlich 

mit 2 Taschen ausgefiihrt, und somit ihre Packung in 3 Teile geteilt. 
Eine Stopfbiichse dieser Art zeigt Fig. 98 (b). Dampf aus dem 

Hauptdampfrohr wird auf 0,1 "';- 0,15 at Vberdruck herunter gedrosselt 
und der auBeren Tasche zugefiihrt. Ein Teil dieses Dampfes tritt 
nach auBen in die Atmosphare, wahrend der Rest der inneren 
Tasche zustromt. Ebenfalls tritt Dampf aus der Turbine in die 
inn ere Tasche ein, mischt sich dort mit dem Dampf von der anderen 
Seite und wird zusammen mit diesem in eine solche Stufe der N.-D.­
Turbine gefUhrt, deren Druck betrachtlich unter Atmospharendruck 
liegt. Obiges gilt fUr eine H.-D.-Stopfbiichse. 

Die Verbindungsrohre der N.-D.-Stopfbiichsen konnen zu den­
selben Stellen geleitet werden wie die der H.-D.-Stopfbiichsen. Das 
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Ausstromen des Dampfes von der auLleren Tasche in die Atmo­
sphiire geschieht dann genau wie vorher, jedoch wird der Dampf von 
der inneren Tasche (die z. B. mit del' dritten Expansionsstufe der 
N.-D.-Turbine verbunden sei) in die Turbine hineinstromen, wo 
Kondensatorunterdruck herrscht. 

Stopfbiichsen mit 3 Taschen haben fiir Marschturbinen Ver­
wendung gefunden, wenn auch del' durch mehrere Taschen erreichte 
V orteil ein zweifelhafter ist. 

22. Stopfbiichsen fiir Landturbinen. 
Bei Landturbinen, wo ein Dampfsteuerschieber zwischen Drossel­

ventil und RegIer eingeschaltet ist, und der Abdampf desselben zur 
Dichtung del' Stopfbiichsen verwendet wird, muLl auLlerdem zu den Stopf­
biichsen eine Frischdampfleitung gefiihrt werden, die VOl' dem Anfahren 
der Turbine in Betrieb gesetzt wird. Auch ist eine Dampfstrahlpumpe 
angeordnet, die den aus den Stopfbiichsen austretenden Dampf absaugt. 

Bei den Stopfbiichsen mit zwei Taschen der H.-D.-Turbinen 
groLler elektrischer Aggregate wird del' Dampf del' inneren Tasche 
gewohnlich in eine Stufe der N.-D.-Turbine mit passendem Dampf­
druck gefiihrt, wahrend del' von der auBeren Tasche kommende Dampf 
zur Abdichtung der N.-D.-Stopfbiichsen verwendet wird. Auch hier ist 
noch eine Dampfstrahipumpe angebracht, die dazu dient, den Dampf aus 
dem auBeren Teile del' H.-D.-Stopfbiichsen abzusaugen, falls del' Druck in 
den N.-D.-Stopfbiichsen auf oder iiber Atmospharendruck gestiegen ist. . . 

23. Anzahl und Abmessungen der Stopfbiichsen.Ringe. 
Die Anzahl der Ringe del' verschiedenen Arten von Stopfbiichsen 

iibersteigt zuweilen die in der folgenden Tabelle angegebenen Werte, 
soUte dieselben aber nicht unterschreiten: 

Art cler Stopfbuchsen 

mit einer Tasche . 
zwei Taschen . 
drei Taschen. 

Tabelle XIX. 

Anzahl cler Ringe in Gruppe: 
-~- "!----~-~.-.----~.--

(auBere) 2 3 4 

4 
4 
4 

10 
5 
.~ 

8 
.S .J 

Die Ringe del' auBeren Gruppe sind stets aufgeschnittene Ringe; 
fiir die iibrigen Gruppen kommen jetzt gewohnlich Ringe fur radiale 
Dichtungen in Anwendung. 

Gebrauchen wir die Ausdriicke Breite und Hohe des Ringes, 
und zwar soll mit Hohe die radiale Dicke des Ringes bezeichnet 
werden, so ergibt die Formel: 

h= 0,019 d+ 3,0 
MorrOWRKisker, Dampfturbinen. 17 
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gebrauchliche Ringhohen in mm, wenn fUr d der Wellendurchmesser 
in der Stopfbuchse in mm eingesetzt wird. 

Betragt z. B. der Wellendurchmesser d = 280 mm, so erhalten 
wir die Ringhohe zu: 

h = 0,019·280 + 3,0 = 8,3 mm, 
oder abgerundet auf ganze Millimeter '" 8 mm. 

Die folgenden empirischen Formeln ergeben passende Ring-
abmessungen: 

Breite voller Ringe. . . . . . . = Ringhohe -1,5 mm, 
Breite von aufgeschnittenen Ringen = Ringhohe + 1,5 mm, 
Hohe der Kamme . = Ringhohe, 
Breite der Kamme . . = Ringhohe - 1,5 mm, 
Teilung der Kamme . = Kammbreite + Ring-

breite + 0,25 mm. 
Fur Ringpackungen: 
innerer Durchmesser der guBeisernen Buchse = auBerer Durch­

messer der Kamme + 3 mm. 
Fur Packungen mit radialem Spiel: 
innerer Durchmesser der guBeisernen Buchse = Wellendurch­

messer + 13 mm. 
Teilung der Ringe oder Dichtungsstreifen der Packungen mit 

radialem Spiel: 
= 16 mm, bei Turbinen kleiner oder mittlerer GroBe, 
= 19 mm, bei gri:iBeren Turbinen, 
= 22 bis 25 mm in auBergewohnlichen Fallen. 

In keinem Falle soIlte das Radialspiel kleiner sein als dasjenige 
zwischen WeIle und den Sicherheitsstreifen der Drucklagerschalen. 

24. Stopfhiichsen-Dichtungsstreifen fiir radialen Spalt. 
Die Fig. 101 zeigt zwei Ausfuhrungen von radialen Dichtungs­

streifen. Die eine von ihnen besitzt abgerundete Ecken zur Ver­
meidung ortlicher Spannungen in der Welle. Die Nuten zur Auf­

nahme der Dichtungsstreifen sind ge­
wohnlich von 3 zu 3 mm, in Aus­
nahmefaIlen von 5 zu 5 mm in die 
Welle eingedreht. Die aufgeschnitte­
nen Ringe bestehen aus Messing oder 
meist aus Phosphorbronze. Die vollen 

Ringe mogen auf etwa 312 Durch­

messer gri:iBer gedreht, und dann aus 
Fig. 101. Streifen fiir radiale Stopf- ihnen ein Stuck in der gewi:ihnlichen 
biichsendichtungen. (MaBe in mm). W eiseherausgeschnitten werden. Hier-

durch wird erreicht, daB der Ring 
als Feder wirkt und sich mit seinem auBeren Umfang gegen die 
Stopfbuchse preBt. 1st die Welle nicht so konstruiert, daB man die 
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Ringe von einer Seite ,aus libersehieben kann, so wird es notwendig, 
die Ringe auseinander zu ziehen, bis sie iiber den Wellendurchmesser 
hinliberpassen; hierbei werden die Ringe oft beschadigt und bisweilen 
zerbroehen. U m dies zu vermeiden, verwendet man zweiteilige Ringe, 
deren Halften auf beiden Seiten auf ungefahr 60° Centriwinkel liber­
einander greifen. Bei dieser Art wird die Gefahr des Zerbrechens 
vermieden, weshalb diese den Vorzug zu verdienen scheint; jedoch 
bedingt sie einen groBeren Aufwand an Material und Arbeit, da 
jede Halfte flir sieh aus einem vollstandigen Ring herausgearbeitet 
werden muB. 

25. Bolzen und Flanschen fUr Stopfbiichsen. 
Flir die vertikalen und horizontalen Flansehenverbindungen von 

Stopfbliehsen gel ten im groBen und ganzen die bereits flir Flanschen­
verbindungen festgelegten Konstruktionsregeln. 

Bedeutet: 
F= Kreisflaehe vom Durchmesser Dl (s. Fig. 98), 
f = Kern-Quersehnitt der Schraubenbolzen, 
n = Anzahl der Bolzen, 

kz = Zugbeanspruchung in kg/qem, 
p = Dampfspannung in at, 

so gilt fiir die Verbindungsschrauben, die die Stopfbliehse am End­
flansch des Turbinenzylinders festhalten, die Gleichung: 

f=F-P 
n·kz 

Flir die horizontalen Flanschen werden gewohnlich dieselben 
Bolzendurchmesser wie flir die vertikalen verwendet. Die Werte 
flir kz konnen der Tabelle auf Seite 191 entnommen werden. 

26. Stopfbiichsen mit Wasserabdichtung. 
Bei solchen Turbinen, die nur aus einem 

Laufer und einem Gehause bestehen, herrscht 
an beiden Enden des Turbinenzylinders der 
Unterdruck des Kondensators, weshalb hier 
die Stopfblichsen das Eindringen von Luft in 
die Turbine zu verhliten haben. Zu diesem 
Zwecke ist von der Brush-Company eine mit 
Wasser abgedichtete Stopfbliehse ausgefiihrt 
worden, die sich als zufriedenstellend er­
wiesen hat. Die Einzelheiten derselben zeigt 
Fig. 102. 

Eine RotguBblichse, die eine Scheibe tragt, 
ist auf die Welle stramm aufgepaBt. Am Um­
fang der Scheibe ist ein Flansch angegossen, 
der auf seinem auBeren Umfang feine Ein­
kerbungen besitzt. 

Fig. 102. Wasserstopf­
biichse. 

17* 
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Diese Scheibe rotiert in einer Kammer, die sie mit nur wenig 
Spiel an allen Seiten umschlie13t. 

Das der Kammer zugefiihrte Wasser wird durch die Fliehkraft 
nach dem Umfange der Scheibe getrieben und bildet dort einen 
wirksamen VerschluB. 

Urn zu verhindern, daB Wasser aus der Stopfbiichse austritt, 
befindet sich an einem Ende der Biichse eine zweite, aber vie I 
kleinere Scheibe; der VerschluB erfolgt an dieser Stelle ebenfalls 
durch die Fliehkraft. AuBerdem wird, wie auf der Zeichnung deut­
lich zu sehen ist, das Wasser von dieser Hilfsdichtungsstelle aus 
vermittelst einer Bohrung in der unteren Halfte des Stopfbiichsen­
gehauses in die groBere Kammer zuriickgefiihrt. Diese mit Wasser 
abgedichtete Stopfbiichse nimmt augenscheinlich viel weniger Platz 
in Anspruch wie eine gewohnliche mit Dampf abgedichtete, und ge­
stattet somit eine Verringerung der gesamten Turbinenlange zwischen 
beiden Traglagern. AuBerdem hat sie den weiteren V orteil, daB die 
Wasserzirkulation die Turbinenwelle kiihlt. Beim Offnen der Turbine 

"'iF 1 ;~ . 
Koh l('nrinfts rrblich~c . 

wird der obere Teil der Stopfbiichse gleich­
zeitig mit der oberen Gehausehalfte der 
Turbine hochgehoben, so daB die Stopf­
biichsenscheibe freiliegt und die Welle 
besichtigt werden kann. 

27. Kohlenringstopfbiichsen 1). 
Erst seit neuerer Zeit hat man in 

Deutschland eingehende Versuche mit Koh­
.lenringstopfbiichsen fiir Turbinenwellen ge­
macht, die bei der aus Amerika stammen­
den Curtisturbine von Anfang an gebrauch­
lich waren 2). Fig. 103 zeigt einen Schnitt 
durch eine derartige Stopfbiichse. Hier 
sind zwischen guBeisernen Distanzringen 
dreiteilige Kohlenringe angeordnet, die 
durch dariibergelegte Spiralfedern zusam­
mengehalten werden. Die Kohlenringe lau­
fen auf einer besonderen auf die Welle auf­
geschobenen GuBeisenbiichse. Die Schmie­
rung derartiger Stopfbiichsen hat sich als 
unnotig erwiesen. Die Abdichtung ge-
schicht durch Dampf, und die Verbindung 

mit den einzelnen Hauptdampfrohren entsprechend den fiir die ge­
wohnlichen Labyrinthstopfbiichsen beschriebenen Anordnungen. 

') Siehe auch Engineering, 1911 , II. , S. 299. 
2) Stodola , 4. Auff., Fig. 287. 
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13. Ka pi tel. 

Entlastungs- und Ausgleichkolben. Theorie der 
Labyrinthdichtung. 

*1. Enddruck auf den Turbinenlaufer. 

Bis hierher haben wir bei Betrachtung einer einzelnen Stufe 
fiir sich gefunden, daB die Berechnung hinreichend genau wurde, 
wenn wir die Veranderung des Dampfvolumens innerhalb del' Stufe 
selbst vernachlassigten. Bei Betrachtung des Enddruckes muB· die 
Wirkung diesel' Volumenveranderung beriicksichtigt werden, d. h. wir 
diirfen das arbeitende Mittel nicht als unzusammendriickbaren Karpel' 
behandeln. 

Das Geschwindigkeitsdreieck beim Austritt aus den Schaufeln 
kann jetzt nicht mehr in derselben Weise wie das beim Eintritt in 
die Schaufeln betrachtet werden. Wir haben die Bezeichnungen ci 

und wt fiir die Eintrittsgeschwindigkeiten, c2 und w2 fiir die Aus­
trittsgeschwindigkeiten beibehalten. Durch 
die Expansion des Dampfes wird w2 und c2 

etwas groBer als cl beziehungsweise WI. Be­
zeichnen wir mit VI und v2 die spezifischen 
Dampfvolumina am Eintritt und Austritt, 
so verhalt sich: 

Setzen wir fJ2 = CCI , so gehen aus del' 
Fig. 104 ebenfalls die folgenden Beziehun­
gen hervor: 

C1 . sin IXl = WI • sin fJl 
w2 • sin a1 = c2 • sin CCz 

lU 

Fig. 104. Geschwindigkeits­
diagramm bei Beriicksichti­
gung der Volumenverande-

rung. 

Wir wollen nun eine Lauf- odeI' Leitschaufelreihe fiir sich be­
trachten und folgende Bezeichnungen einfiihren: 
PI und Pz = Dampfspannung direkt Val' odeI' hinter diesel' Reihe. 

X = die gesamte Axialkraft, welche die Schaufeln auf den 
Dampf ausiiben. 

Diese Kraft wird durch den Riickdruck, statischen Druck, Rei­
bung und noch andere Ursachen, die den Enddruck hervorbringen, 
erzeugt. Da die resultierende Kraft auf den zwischen den Schaufeln 
eines Rades befindlichen Dampf gleich del' sekundlichen Anderung 
del' BewegungsgroBe des Dampfes ist, so besteht in axialer Richtung 
die Gleichung: 

(PI-Pz)·F-X= ~ (c2sina2.-clsinal) 
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worin F= vom Dampf erfiiIlte Ringfiache, 
G = sekundliches Dampfgewicht bedeutet. 

Somit ist die Axialkraft auf die Schaufeln: 

X=(PI -P2)·F- G (w2-cl)sinal' 
.q 

Dies ergibt fUr aIle Laufrader der Turbine summiert den totalen 
Enddruck auf die Schaufeln. 

*2. Vereinfachte Berechnung des Enddruckes. 

Die Summation kann vereinfacht werden. 
Es ist auf Grund der frulter eingefuhrten Bezeichnungen: 

c1 . sin a1 = cIa und w2 . sin a1 = c2a = w2 . sin {J2 • 

Wir wollen den sowohl auf die Leit- wie die Laufschaufeln 
wirkenden Axialdruck berechnen. Geschieht dies summarisch fUr eine 
ganze Expansionsstufe, so k6nnen wir ann ehmen, daB diese Summe 
zur einen Halfte auf die Leitschaufeln, zur andern auf die Lauf­
schaufeln wirkt. 

Angenommen: 

CIa und c~a beziehen sich auf das erste Leitrad, 
c~fa "c~~ ,_ """ " Laufrad, 

zweite Leitrad usw. '" '" CIa " C2a " 
,. 

" " 
bis zur letzten Reihe, in der die Axialgeschwindigkeiten c~n2 und 
(tll· .. 

C2a sem mogen. 
Addieren wir die axialen Krafte jeder einzelnen Reihe, so er­

halten wir: 
Axialkraft auf aIle Leit- und Laufrader einer ganzen Expansions-

stufe = (Pl - P2) • F - ~ (c~ - C'la)' worin P l und P2 der Anfangs­

bezw. Enddruck einer Expansionsstufe bedeutet. 
Schreiben wir: 

(n) 
C2a vn d I 
-,- = --, un C la = Cla' 
C la V 

worin v' und vn die spezifischen Dampfvolumina am Anfang und Ende 
der Expansionsstufe, und cIa die Axialgeschwindigkeit am Anfang be­
deuten; und bedenken, daB nur die Halfte auf die Laufschaufeln 
und folglich den Laufer wirkt, so erhalten wir: 

Axialkraft auf die Laufschaufeln einer Expansionsstufe 

=~ (P - P ).F - g"--.c (Vn -1) 
2 1 2 2g la v' 

1 G2 vn -v' 
=2(Pl -P2 )·F= 2g '~F~' 
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Das ist bei gegebenen Anfangs- und Endwerten leicht flir jede 
Expansionsstufe zu ermitteln, woraus sich sodann die gesamte auf 
die Laufschaufeln wirkende Axialkraft ergibt. 

*3. Annaherungswert zwecks Vereinfachung. 
Das zweite Glied der letzten Gleichung flir die Axialkraft ist 

seinem Werte nach sehr klein, und es genligt deshalb, dasselbe zu 
vernachliissigen oder einen Naherungswert daflir zu setzen. 

1m Fane einer H.-D.-Turbine betragt sein Wert nur einen 
kleinen Bruchteil von 1 v. H. des Ganzen und kann vernachlassigt 
werden. Die Axialkraft auf die Laufschaufeln betragt dann: 

t [(PI -P2 ) FI + (P2 -Pg) F2 + (Pg - P4 ) Fa + ... ] 
=t [PI FI +P2 (F2 -FI) +Pa (Fa -F2) + .. . -Pn+ 1 ·Fn] 

worm PI' P2 , P a . .. die Drlicke am Anfang jeder Expansionsstufe, 
Pn + 1 = Druck am Ende der letzten Expansionsstufe, 
FI , F 2 , Fa ... Fn = Ringftachen der n Expansionsstufen bedeuten. 

Flir eine N.-D.-Turbine berechne man die Axialkraft auf die­
selbe Weise und bringe dann 2 v. H. flir das Geschwindigkeitsglied 
in Abzug, 

Handelt es sich urn eine Landturbine flir elektrischen Antrieb, 
deren samtliche Expansionsstufen auf ein und derselben Trommel 
sitzen, und die nur ein Drucklager besitzt, so moge nur 1 v. H. als 
Nahrungswert abgezogen werden. 

4. Ausgleichkolben. 
Die A usgleichkolben der Landturbinen sind so konstruiert, daB 

der resultierende Axialdruck auf die verschiedenen Teile des Laufers 
zu Null wird. 

Diese Axialkraft ist zurlickzuflihren auf: 
1. den Druck auf die Ausgleichkolben; 
2. den Druck auf die Ringftachen, die bei jeder Anderung des 

Trommeldurchmessers entstehen; 
3. den Axialdruck auf die Schaufeln; 
4. den Druck auf die beiden auBeren Begrenzungsftachen der 

Laufertrommel. 
Ein Blick auf Fig. 105 wird das klar machen. 

Fig. 105. Ermittlung der FlachengroBe der Ausgleichkolben. 
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Wir haben drei verschiedene Hauptdurchmesser del' Trommel 
sowie drei Ausgleichkolben. 

Es bezeichne: 
al a2 ({:l die dem Dampfdruck auegesetzten Ringftachen del' 

Ausgleichkolben. 
a die an del' N.-D.-Seite befindliche Endftaehe del' 

Trommel. 
al ((2 iC:l die beim trbergang von einem zum anderen Trommel­

durehmesser entstehenden Ringfiaehen. 
cc die Riiekseite des N.-D.-Ausgleiehkolbens. 

FI F2 F3 F4 F..., F6 die Querschnitte del' vom Dampf erfiillten 
Ringraume. 

PI P2 Pa die Dampfdriicke zu Beginn del' ersten, zweiten, 
dritten usw. Expansionsstufe. 

P, Dampfdruck am Ende del' letzten Expansionsstufe. 
Dann lautet die Gleiehung fUr vollkommenen Ausgleich: 

PI (a1 - al) + I\ (a2 -- ((2) + Po (ag - ( 3 ) + 
P, (a--a) =1 [(P1 - P~)}i~ + (P2 - F.~) F2 + 

(PS-P4 ) F:) + (P4 ---Pr,) F4 + (F...,-P6 ) F5 + (P6 -P.J F6J. 
Natiirlieh kann ein Ausgleieh aueh mit nul' einem Ausgleieh­

kolben erreicht werden, jedoeh kommt dann das ganze System bei 
jeglieher Abweichung von den normalen und del' Konstruktion zu­
grunde gelegten Driicken stark aus seiner Gleiehgewiehtslage. Dureh 
getrennte Anordnung del' Ausgleiehkolben fUr jeden Haupt-Trommel­
durehmesser wird ein guter Ausgleich bei allen Driieken gewahr­
leistet. Urn dies zu en'eichen, muB jeder Absatz del' Trommel un­
abhangig von den anderen betrachtet werden. 

Somit muB obi gel' Gleichung in folgenden drei Abschnitten ge­
niigt werden: 

PI (al-atl = ~. [(PI-P2)}i~ + (P2 -F.3) F 2 ] 

Pa (a2-a2 ) = H(P3--P4 ) F:) + (P4 -F...,) }i~] . (1). 
P, (a-a) + P5 (a3-ca) =} [(P,,-P6 ) F." + (P6-P7 ) }i~] 

Diese Gleichungen ergeben die Flaehen und somit die Durch­
messer del' drei Ausgleiehkolben. 

Obige Gleiehungen konnen gegebenenfalls leieht auf vier odeI' 
mehr Haupt-Trommeldurchmesser del' Turbine und die entspreehende 
Anzahl von Ausgleiehkolben ausgedehnt werden. 

Bei Landturbinen wird del' Durchmesser des Ausgleiehkolbens 
zuweilen gleich dem bis Schaufelmitte sich erstreckenden Durch­
messer del' entsprechenden Turbinenstufe gemacht. 

o. Zweite Ausgleichmethode. 

Zweeks Vermeidung des groBen odeI' N.-D.-Ausgleichkolbens von 
Landturbinen sind verschiedene Wege eingeschIagen worden. Del' 
einfachste ist del', wenn del' Frisehdampf in del' Mitte del' Turbine 
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eintritt und gleichzeitig nach beiden Seiten stromt. Dieses System 
gleicht sich dann von selbst aus. Ein des oftern gegen diese Methode 
erhobener Einwand besteht darin, daB hier die Schaufellangen urn 
die Halfte verringert sind, und aus diesem Grunde das Verhaltnis 
von Radialspalt zu Schaufelliinge zu groB wird. Die urspriingliche 
Parsonsturbine war eine Turbine dieser Art. Die Teilung des Dampf­
stroms nach beiden Seiten hin wurde ebenfalls von der Westing­
house-Company aufgenommen; jedoch laBt man hier, urn allzugroBe 
Spaltverluste zu vermeiden, den Hochdruckdampf zuerst auf ein 
Aktionsrad arbeiten. 

Erfolgt eine Teilung des Dampfstroms durch die ganze Turbine 
hindurch, so werden Ausgleichkolben irgendwelcher Art unnotig. 
Bei einer anderen Methode hat man den gewohnlichen H.-D.- und 
M.-D.-Teil, und dann wird der Dampf zur Halfte entweder durch 
das Trommelinnere oder durch einen Kanal im Turbinengehause an 
das andere Ende der N.-D.-Trommel gefiihrt (Fig. 8). Es besteht 
dann ein doppelter Dampfstrom von beiden Enden der N.-D.-Stufe 
nach der Mitte zu, wo sich der Auspuff befindet. Die N.-D.-Stufe 
balanciert sich somit von selbst aus, und es wird nur ein H.-D.- oder 
H.-D.- und M.-D.-Ausgleichkolben erforderlich. 

6. Dritte Ausgleichmethode. 

Bei der dritten jetzt sehr haufig angewandten Methode wird 
der N.-D.-Ausgleichkolben durch einen anderen kleineren Kolben 
am Auspuffende der Turbine ersetzt. Fig. 106 stellt diese Anordnung 

"'i~. I Au glt'ichm th d n h Fullagar. 

dar. Die Berechnung des H.-D.- und M.-D.-Ausgleichkolbens bleibt 
dieselbe wie vorher. Da jedoch jeder Hauptteil der Turbine wie 
ersichtlich drei Expansionsstufen besitzt, miissen auf der rechten 
Seite der Gleichungen (1) noch besondere Glieder dazu addiert werden. 
Ebenfalls sei erwahnt, daB bei dieser Turbine a l = 0 ist. 

Fur den Niederdruckteil muB ein Ausgleich hergestellt werden 
zwischen dem Druck auf die Schaufeln, der Auspuffspannung, die 
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einerseits auf die hintere Flache a des M.-D.-Kolbens, anderseits auf 
die Ringfliiche a am Auspuffende des Laufers wirkt, und zwischen 
dem Druck am Anfang des N.-D.-Teils, der auf Flache a3 wie friiher, aber 
auBerdem auf Fliiche a3 des N.-D.-Kolbens wirkt. Durch in die 
Trommel eingebohrte Locher ist eine Verbindung zwischen dem in 
den N.-D.-Teil eintretenden Dampf, dem Trommelinneren und der 
Riickseite des N.-D.-Ausgleichkolbens hergestellt worden. 

Die Formel zur Berechnung der Ausgleichkolben bleibt auBer 
der Abiinderung auf je drei Expansionsstufen dieselbe; und bleiben 
den Buchstaben die in der Figur angegebenen und oben erliiuterten 
Bedeutungen. . 

Der Vorteil dieses Ausgleichverfahrens liegt in dem Wegfall des 
groBen Ausgleichkolbens am H.-D.-Ende der Turbine, wo hohe Dampf­
temperaturen herrschen. Der N achteil desselben liegt darin, daB der 
durch die Labyrinthdichtungen des M.-D.-Kolbens hindurehgehende 
Dampf direkt in den Kondensator anstatt noch in den N.-D.-Teil 
geht. Das Verfahren stammt von H. F. Fullagar. Ein weiteres 
Beispiel fUr diesen Ausgleieh gibt die in Fig. 179a abgebildete kom­
binierte Gleichdruck-Dberdruckturbine. 

Beispiel: Eine Landturbine besteht aus drei Hauptteilen. 
Die Trommeldurchmesser im H.-D.- und M.-D.-Teil betragen 

48 bezw. 68 em, der Durehmesser des H.-D.-Kolbens 53 cm. 
Der M.-D.-Teil besitzt zwei verschiedene Sehaufellangen, niimlich 

7,0 und 8,9 cm. und die Dampfdriieke am Anfang und Ende dieser 
beiden Expansionsstufen betragen 4,25 bezw. 1,75 und 0,87 kgjqcm. 
Der Durchmesser des M.-D.-Ausgleiehkolbens ist zu ermitteln. 

Hier ist 
n 

a2 = 4(68 2 - 48 2) = 580n qcm 

F.~ = n· 75·7,0 = 525n qcm 
F4 = n . 76,9·8,9 = 685n qem. 

1st d der gesuehte Durehmesser des Ausgleichkolbens, so ist 
n 

a2 = 4 (d2_532) qcm. 

GemaB der Gleichung (1) zweiter Teil auf Seite 264 ist voll 
kommener Ausgleich vorhanden. Eingesetzt ergibt: 

( d2 -532 ) 4,25 n -4- - 580 = (4,25-1,75) 525 n + (1,75-0,87) 685 n 

Daraus folgt 

d"" 83 cm. 

7. Entlastungskolben von Schiffsturbinen. 

Beider Schiffsturbine muB derresultierendeAxialdruck des Dampfes 
auf den Laufer gegen den Propellerschub ausgeglichen werden. 
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Da der Propellerschub im allgemeinen groBer als der Axial­
druck (achterwarts gerichtet) des Dampfes auf die Schaufeln ist, so 
ist der Entlastungskolben von etwas geringerem Durchmesser als 
die Trommel und bildet somit eine 
dem Eintrittsdampf ausgesetzteRing­
flache. 

Da jede Schiffsturbine nur einen 
Entlastungskolben besitzt, so wird 
nur bei Vollast, jedoch nicht bei 
niederen Driicken ein vollkomme­
ner axialer Ausgleich stattfinden. Da 
die yom Dampfdruck herriihrenden 
Krafte schneller abnehmen als der Fig. 107. Berechnung des Kolben-
Propellerschub, so laBt man bei Voll- durchmessers. 
last dieselben gewohnlich etwas iiber 
den Schub in der Propellerwelle iiberwiegen. Eine erprobte Regel 
fiir Schiffe, die haufig mit halber Leistung fahren, besteht darin, daB 
man fiir Vollast die Dampfdriicke gegen einen urn 10 v. H. groBeren 
Propellerschub als den wirklichen bei Vollast ausgleicht. 

Der einzuschlagende Rechnungsgang ist mit Hinblick auf Fig. 107, 
die eine N.-D.-Schiffsturbine darstellt, leicht zu verstehen. 

Es bezeichne: 
Fl F2 F.1 = Ringquerschnitte zwischen Trommel und Zylinder. 

S = Endflache der Trommel. 
s = Flache mit dem Durchmesser des Entlastungs­

kolbens. 
P l P2 P3 P4 = Dampfdriicke am Anfang und Ende jeder Ex­

pansionsstufe. 
P = prozentual vergroBerter Propellerschub. 

Bei Berechnung der Flachen S und s ist der Wellenquerschnitt 
in Abzug zu bringen. Da dieser aber auf beiden Seiten in gleicher 
Weise zu beriicksichtigen ist, kann er gewohnlich vernachlassigt 
werden. 

Die Gleichung fUr vollkommenen Ausgleich lautet dann: 

P= (S-s) (Yl-P4) + 1 [(Pl -P2)Fl + (YZ-P3) F2 -+ (P3- P4) F3], 
woraus die GroBe der Flache s und der Durchmesser des Entlastungs­
kolbens mit Hilfe von Tabellen zu ermitteln ist. 

Die Anwesenheit einer Riickwartsturbine innerhalb des N.-D.­
Gehauses beeinfluBt die Rechnung nicht wesentlich, wenn Vorwarts­
gang in Betracht kommt. Der Durchmesser des Riickwartskolbens 
ist natiirlich gemaB obiger Berechnungsverfahren zu ermitteln, damit 
auch bei Riickwartsfahrt ein guter Ausgleich zustande kommt. 

Beispiel: Die Trommel einer N.-D.-Schiffsturbine hat einen 
Durchmesser von 234 cm. Die Turbine besitzt fiinf Expansions­
stufen mit den Schaufellangen 14,0; 19,7; 28,0; 28,0; 28,0 cm. Nach 
der Diagrammaufteilung betragen bei Vollast die absoluten Dampf-
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driicke am Anfang del' dl'ei ersten Expansionsstufen 0,92; 0,56 und 
0,35 at. Die Auspuffspannung betragt 0,07 at und del' Pl'opeller­
schub 23400 kg. Es ist del' Durchmesser des Entlastungskolbens zu 
bestimmen. 

VergroBern wir den Propellers chub um 10 v. H., AO erhalten wir: 
p= 25740 kg. 

Fernerhin finden wir gemaB del' Angaben in del' Aufgabe: 
Fl = 10850; F2 = 15 (150; F':l = 23050 qcm 

S = 43000 qcm. 
Sctzen wil' diese Werte in obige Formel ein, so erhalten WIr: 
25740 = (43000 -- 8) (0,92 ~ 0,(7) + t [(0,92 ~ 0,56)·10850 + (0,56 0,35).15 G50 + (0,35 --0,07)·23050] 

folglich 
8= 20800 qcm 

mithin del' Durchmesser des Entlastungskolbens = 1/53 cm. 
In obigem Beispiel haben wir nicht die in Abschnitt 3 ange­

gebenen 2 v. H. von der Axialkraft auf die Schaufeln abgezogen. 
Dies wiil'de nur sehr wenig ausmachen und solI deshalb mit in den 
10 v. H., die auf den Propellerschub aufgeschlagen wurden, enthalten 
sein. Del' Abzug von 2 v. H. wiirde den berechneten Kolbendurch­
messer nul' um etwa 6 mm vel'kleinert haben. 

1st ein vollstandiger Ausgleich bei Vollast (d. h. ohne den Auf­
schlag von 10 v. H.) gefordert, so wiirde der Kolben einen Durch­
messer von etwa 172 cm erhalten. 

8. Labyrinth-Dichtungen fUr Entlastungs- und Ausgleichkolben. 

Die Dampfvel'luste, die durch Entweichen des Dampfes zwischen 
Kolben und Zylinderwandung entstehen, werden durch Anwendung 
einer Art von Labyrinthdichtung zu verhiiten gesucht odeI' wenigstens 
auf einen hinreichend klein en Betrag gebracht. Diese Dichtungen 
konnen in zwei groBe Klassen eingeteilt werden, je nachdem del' 
Dampf durch eine Anzahl axialer odeI' radialer Spalte stromt. 
In beiden Fallen sind die Spalte praktisch moglichst klein zu be­
messen. 

Befindet sich del' Kolben nahe am Drucklager, so ist jede 
axiale Verschiebung (relativ zum Zylinder) infolge del' Warmedehnung 
am gel'ingsten, weshalb hier gewohnlich DichtungEstreifen mit axialem 
Spiel verwendet werden. Es ist darauf zu achten, daB die zwischen 
Drucklager und Kolben liegenden Zylindel'- und Lauferleile so kon­
struiert sind, daB ihre Langsausdehnungen infolge Tempel'aturerhohung 
einander gleich bleiben. Irgendwelche Abweichungen in dieser Be­
ziehung werden erklarlicherweise das Dichtungsspiel del' Ausgleich­
kolben beeinflussen. 

Liegen die Kolben we iter yom Drucklager entfernt, wie bei­
spielsweise die Entlastungskolben von Riickwartsturbinen, so ist es 
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unmoglich, eine axiale Verschiebung der Entlastungskolben relativ 
zum Zylinder vollstandig zu verhuten. 

Dichtungen mit axialem Spiel sind dann nicht zu gebrauchen, 
und man muE entweder bewegliche Dichtungsringe oder eine Laby­
rinthdichtung mit radialem Spiel verwenden. 

a L 

Fig. 108. Labyrinthdichtungen mit axialem Spiel. (MaBe in mm.) 

Die einfachste Form einer Dichtung mit a.xialem Spiel zeigt 
Fig. 108a in vergroBertem MaBstabe. In die Kolbenoberflache wurden 
N uten eingedreht, in die die ins Gehause eingepaBten Dichtungs­
streifen hineinragen. Der Weg des Dampfes ist durch Pfeile be­
zeichnet, cler nacheinander durch jeden 
der sehr engen Ringkanale flihrt, die durch 
das Axialspiel gebildet, werden. 

Spatere Ausfuhrungsformen dieser La­
byrinthdichtung zeigt ebenfalls Fig. 108. 
Die Kamme sind wie bei der ersten Ausfuh­
rung aus der Oberflache des Kolbens aus­
gearbeitet worden. Die Dichtungsstreifen, 
die in eingedrehten Nuten im ZyJinder ent­
weder eingepaBt, sodann mit Hilfe von 
Stemmringeri verstemmt oder festgekeilt 
sind, bestehen gewohnlich aus gezogenem 
Messing; zuweilen jedoch fur die Hochdruck­
A usgleichkolben von Landturbinen, bei 
denen uberhitzter Dampf zur Verwendung 
kommt, aus gezogenem Nickelstahl. 

Die Dichtungstreifen von Landtur­
binen werden mitunter in die Nuten hart 

6 

eingelotet. Fig. 109 veranschaulicht zWeJ Fig. 109. Labyrinthdichtung 
Dichtungen mit radialem Spiel. mit radialem Spiel. 
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Wie in der Figur eingezeiehnet, werden die Diehtungsstreifen 
moderner Labyrinthdiehtungen auf etwa 0,25 bis 0,38 mm zugespitzt. 
Die bosen Folgen einer zufalligen Beruhrung mit Gehausewand oder 
Kolben werden dadureh auf ein Minimum gebraeht. 

Fig. 110. Radial-axiale Labyrinthdich­
tung. (Malle in mm). 

Fig. 111. Axiale Labyrinthdichtungen 
der Mclms-Pfenninger-Turbine. 

Die neueste Ausfuhrung der Labyrinthdiehtungen, wie sie die 
Brush-Company sowohl fur Stopfbuchsen als aueh fUr Ausgleieh­
kolben verwendet, zeigt Fig. 110. Hier ist in jedem Labyrinth sowohl 
ein axialer wie radialer Drosselspalt hergestellt. 

Urn mogliehst kurze Ausgleiehkolben zu erhalten, werden die 
Dichtungsstellen der Melms-Pfenninger-Turbine zu mehreren radial 
hintereinander gesehaltet (Fig. 111). 

9. Beriicksichtignng der Ausdehnung del' Dichtungsstreifen. 
Die Dichtungsstreifen der Entlastungskolben werden gewohnlich 

in Stiicken von 5 bis 10 cm Lange bei Landturbinen, bei den groBeren 
Schiffsturbinen in Stucken von 15 bis 20 cm. eingesetzt. Dabei muB 
ein geringes Spiel zwischen je zwei Stueken fur die Ausdehnung der 
Streifen infolge der Temperaturerhohung bei Inbetriebsetzung der 
Turbine freigelassen werden. Geschieht dies nicht, so wurden die 
Streifen ausknicken und aus den Nuten heraustreten. 

Bezeiehnet: 
l = Lange des Streifens in em, 

Ll t = Temperaturerhohung in 0 C, 
K = Ausdehnungskoeffizient pro 1 0 C, 

so betragt die Langenzunahme bei Betriebszustand: 

fUr Messing: 
fUr GuBeisen: 
fur Stahl: 

Lll = K· Ll t·l em, 
K = 0,0000185, 
K = 0,000011, 
K = 0,000012. 

Betragt die Lange der Streifen 15 em und die Temperatur­
erhohung 170 0 C, so wurden sie eine Langenzunahme von 

erfahren. 
0,0000185 ·15 ·170 = 0,047 em 
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Zylinder und Entlastungskolben erfahren ebenfalls eine gewisse 
VergroBerung, die jedoch wegen der Unsicherheit der Temperatur­
annahme schwer genau zu ermitteln ist. 

Bedenken wir in obigem Beispiel, daB die Temperatur des Ge­
hauses ebenfalls um 170° zunimmt, so wurde der relative Langen­
zuwachs sein: 

(0,0000185 - 0,000011) ·15·170 = 0,019 cm. 

Gewohnlich wird ein Spiel von etwa 1/4 mm zwischen je zwei 
Streifen zugelassen. 

10. Anzahl und Abmessungen der Dichtungsringe. 

Die Anzahl der in der Praxis zur Kolbenabdichtung verwendeten 
Ringe wechselt stark. Wir konnen jedoch als allgemeine Regel fest­
halten, daB die Anzahl der Ringe von der Dampfspannung oder 
besser der Differenz der Spannungen an beiden Seiten des Kolbens 
abhangt. Das Spiel hangt bis zu gewissem Grade vom Durchmesser 
der Turbine ab, wird jedoch ebenfalls von den Dampfspannungen 
beeinfIuBt, da bei niederem Druck fur einen gewissen prozentualen 
Undichtigkeitsverlust ein groBeres Spiel zugelassen werden kann. 
Di"e Teilung und Abmessungen der Streifen hangen in der Haupt­
sache von der GroBe der Turbine abo 

Die folgenden Angaben sollen einen Anhalt fUr die Konstruktion 
von Dichtungsstreifen und -ringen fur die Entlastungskolben von 
Schiffsturbinen bieten. 

Tabelle XX. 

Kolbendurchmesser 

Weniger als 1500 mm 
1500 bis 2500 

Uber 2500 

Teilung 

lOmm 
13 " 
16 " 

Starke des 
Dichtungsstreifens 

3mm 
5 " 
6 " 

Die Zahlen der ersten Halfte der Tabelle XXI beziehen sich 
auf aIle H.-D.-Entlastungskolben, wie die von H.-D.-Marsch-, M.-D.-M.­
und H.-D.-Hauptturbinen. Die der zweiten Halfte gelten fUr N.-D.­
Turbinen (nicht fUr Riickwartsturbinen). 

Tabelle XXI. 

Art Kolbendurchmesser Anzahl der Ringe Axialspiel 

{ Weniger als 650 mm 26 bis 28 0,25 mm 
H.-D. 650 bis 1800 mm 28 30 0,38 

" Dber 1800 mm 30 32 0,50 
" 

N.-D. { Weniger als 1300 mm 20 
" 

22 0,50 
" Dber 1300 mm 22 0,64 
" 
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Kleinere Riickwartsturbinen haben gewohnlich etwa 6 Ringe; 
groBe bis zu 10 Ringen. Ihre Abmessungen und ihr radiales Spiel 
gibt die Tabelle XXII. 

Tabelle XXII. 
Dichtungsstreifen von Riickwartskolben. 

TurbinengroBe I Teilung Starke Radialspiel 

Klein. 

: I 
13 mm 3 mm 0,38 mm 

Mittel 19 
" 

3 
" 

0,50 
" GruB. 25 

" 
6 

" 
0,50 bis 0,75 mm 

Die Labyrinthdichtungen der Ausgleichkolben von Landturbinen 
sind ahnlich wie die hier beschriebenen ausgebildet. Dagegen sind 
die einzelnen Spiele noch kleiner, weswegen man mit weniger Ringen 
auskommt. In der Regel verwendet man 11 bis 12 Ringe fiir H.-D.­
und 7 fiir M.-D.- und N.-D.-Kolben. Bei vier Hauptstufen der Tur­
bine, von denen jede einen Ausgleichkolben besitzt, mogen 11 bis 
12 Ringe auf dem H.-D.-, 7 auf dem erst en M.-D.-, 6 auf dem zweiten 
M.-D.- und 5 bis fl auf dem N.-D.-Kolben angeordnet werden. 

11. Theorie der Labyrinthdichtung. 

Die Wirkungsweise der Labyrinthdichtung ist von verschiedenen 
Autoren theoretisch beleuchtet worden, jedoch scheint keine Ein­
stimmigkeit iiber die gewonnenen Ergebnisse erzielt worden I\U sein. 

Es ist haufig behauptet worden, daB nur der letzte Ring in 
bezug auf die Abdichtung wirksam sei, und daB die Dampfspannung 
bis vor den letzten Ring auf ihrer anfanglichen Hohe bliebe. Ver­
mutlich dient der Dampf nur dazu, die Zwischenraume der Stopf­
biichse bis zum Anfangsdruck aufzufiillen, und dann wiirde die 
Abdichtung gerade so wirksam sein, als wenn nur ein Ring vor­
handen ware. 

Ich bin hieriiber ganz anderer Ansicht. Es ist klar, daB inner­
halb jeder Sekunde durch alle Spaltraume die gleiche Dampfmenge 
hindurchgehen muB. Die Spaltgeschwindigkeit des Dampfes wird 
sehr groB sein; sie wird aber viel groBer bei niederen als bei hoheren 
Driicken sein wegen des groBeren spezifischen Vol urn ens des Dampfes. 
Der Durchgang des Dampfes durch jeden Spaltraum hat aber eine 
Umsetzung von Warme in kinetische Energie zur Folge. Die Riick­
verwandlung dieser Energie in Warme bedingt einen Verlust an ver­
fiigbarer Energie, und deshalb wird der Druck in jedem Zwischen­
raum geringer als im vorhergehenden. Selbst wenn wir einen un­
zusammendriickbaren Korper hatten, wiirde der Druck in derselben 
Weise abnehmen, und die kinetische Energie groBtenteils zur Wirbel­
bildung verbraucht und schlieBlich in Warme verwandelt werden. 

Urn ein einfaches Beispiel hierfiir zu geben, wollen wir annehmen. 
daB jeder Ringspalt 6 qcm im Querschnitt und das sekundlich hin-
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durchgehende Dampfgewicht 0,5 kg betrage. Raben wir eine An­
fangsspannung von etwa 10 at abs., so ist das hierzugehorige spezi­
fische Dampfvolumen etwa 0,2 cbm/kg. Das durch den ersten Spalt­
ringraum hindurchgehende spez. Dampfvolumen wird etwas groBer 
sein, sagen wir 0,25 cbm/kg. Dann betragt die Dampfgeschwindigkeit: 

0,25 / 
0,0006 ·0,5 = 208 m sk. 

Der Warmeinhalt des Dampfes wiirde also in dies em Falle beim 
Durchgang durch den Spalt urn: 

c2 2082 

A·-=----=5,2 WE 
2g 427·19,6 

verringert werden, wovon mehr als 3/4 wieder in nutzbare Warme 
zuriickverwandelt werden. Das heiBt natiirlich, daB der Druck be­
trachtlich vermindert wird, obgleich die Gesamtenergie konstant bleibt. 

Die Wirkungsweise der Labyrinthdichtung kann deshalb als eine 
Reihe von Drosselvorgangen angesehen werden, von denen eine jede 
einen merklichen AbfaH der Dampfspannung herbeifiihrt. 

*12. 
Die weiter unten durchgefiihrte Berechnungsweise griindet sich 

auf gewisse willkurliche Annahmen, bringt jedoch die Wirkungsweise 
der Dichtung recht deutlich zum Ausdruck und ergibt zuverlassige 
Resultate 1). 

Die erforderlichen Gleichungen sind denen fiir die Dampfstro-
mung durch Dusen in Kapitel 20 sehr ahnlich. 

Bedeutet: 
p = Dampfdruck, 
v = spezifisches Volumen des Dampfes, 
c = Spaltgeschwindigkeit des Dampfes, 

so lautet die Energiegleichung: 
c2 

_-1- Jv dp=konst. 2 g I • 

Fur diejenigen Teile, durch die der Dampf adiabatisch stromt, gilt: 
p . v" = konst. 

worin x = cp das Verhaltnis der spezifischen Warmen fUr trocken 
Cv 

gesattigten Dampf den Wert 1,135 besitzt. 
Aus der Kontinuitat folgt: 

F·c 
--=konst., 

v 
worm F den Querschnitt des Dampfstromes bedeutet. 

') "Dber die Theorie der Labyrinthdichtung" siehe Engineering, 22. J uJi 
1910, S. 136, und Stodola, 4. Aufl., S. 318. 

Morrow-Risker, Dampfturbinen. 18 
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Betrachten wir den Durchgang durch einen einzigen Ringraum 
zwischen Dichtungsstreifen und Dichtungsring, und bezeichnen mit 
den Indices 1 und 2 den Zustand des Dampfes VOl' bzw. nach dem 
Drosselquerschnitt, so folgt aus obigen Gleichungen: 

2 " (1-.1: 1-.1:) 2 c2 =2gv1 ---P1 "-P2 "P1" ,,-1 

worin wir c1 als verschwindend klein vernachlassigt haben. 

(1) 

Difl'erenzieren wir diese Gleichung, so finden wir, daB fiir irgend­
einen gegebenen Wert von P1 das durchstr6mende Dampfgewicht ein 
Maximum wird, wenn sich verhalt: 

P2 = (" + 1)1":"_ 0,58 
P1 2 

fUr trocken gesattigten Dampf. 
Daraus folgt: 

(2) 

Die durch diese Formel erhaltene Geschwindigkeit ist gleich del' 
del' Druckiibertragung in dem betrefl'enden Gase, und zwar im Drossel­
querschnitt, welche Geschwindigkeit gew6hnlich Schallgeschwindigkeit 
genannt wird. Wird diese Geschwindigkeit erreicht, so hat del' 
Dampfdruck nach Durchstromen del' engsten Stelle keinen EinfluB 
mehr auf die ausstromende Menge. 

1st die Geschwindigkeit kleiner als die Schallgeschwindigkeit, so 
ist del' Dampfdruck beim und nach Durchstr6men des Drosselquer­
schnittes derselbe. Die kinetische Energie wiirde unter Verringerung 
des Druckes zur Dberhitzung des Dampfes verbraucht werden. Darin 
besteht gewohnlich die Wirkung beim "Dl'osseln" eines Gases. Diese 
wird durch die adiabatische Expansion aufgehoben, die notwendiger­
weise ein Kondensieren und Wal'meverluste durch Leitung und Strah­
lung im Gefolge hat. Es erscheint deshalb vernunftgemaB und be­
griindet, daB wir den Dampf innerhalb jedes Raumes, del' sich 
zwischen den einzelnen Dichtungsringen befindet, als trocken ge­
sattigt ansehen. 

13. 
Wenden wir obige Theorie auf eine Labyrinthdichtung an, so 

konnen wir zeigen, daB, unter del' VOl'aussetzung eines geniigend 
niedrigen Austrittsdruckes Po im Verhaltnis zur ausstl'omenden Menge, 
die Dampfstl'omung durch die letzte Dl'osselspalte gemaB Gleichung 2 
VOl' sich gehen wird. Die Geschwindigkeiten hinter den andel'en Drossel­
spalten werden aus Gleichung 1 erhalten, und auf diese k6nnen wir eher 
verzichten, als auf die beim Austritt aus del' Stopfbiichse. DaB dies 
del' Fall ist, entspringt dem Umstande, daB dasselbe Dampfgewicht 
in einer gewissen Zeit durch jede Drosselstelle hindurchgehen muB. 
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Bezeichnen wir mit F die Fliiche des engsten Querschnittes und 
G das sekundlich ausstromende Dampfgewicht, so finden wir aus 
Gleichung 1 mit hinreichender Genauigkeit: 

FG = P32 1 /PI _P2 . . . . . . • . (3) 
4 V P2 

Nehmen wir nun an, daB wir eine Labyrinthdichtung entwerfen 

wollen, fur die ~ den Wert 1~ nicht uberschreitet, wobei G in kgJsk 

und F in qcm einzusetzen ist, so finden wir aus Gleichung 2, daB 
bei Erreichung der maximalen Geschwindigkeit die Spannung in der 
letzten Kammer (die wir hier mit Pz bezeichnen wollen) ungefiihr 
4,85 at abs. betragen muB. Der Druck beim Ausstromen Po darf 
deshalb nicht groBer als: 

0,58·4,85 = 2,81 at 
sein. 

(1st Po groBer als dieser Wert, so miissen wir Gleichung 3 an­
statt Gleichung 2 verwenden.) 

Durch den vorletzten Drosselquerschnitt stromt der Dampf von 
dem etwas hoheren Druck Py in den Raum mit dem Drucke 

Pz= 4,85 at. 

Set zen wir G = ~ in Gleichung 3 ein, so erhalten wir: 
F 14 

+ 5,72 
Py=Pz P-: 

= 6,03 at. 

(4) 

Dies ist der in der vorletzten Kammer der Labyrinthdichtung 
herrschende Druck. 

In iihnlicher Weise konnen wir durch aufeinanderfolgende An­
wendung der Gleichung 4 die in allen Kammern herrschenden Drucke 
ermitteln. Dieses Ergebnis kann auf geeignete Weise in einem Dia­
gramm mit der Ringanzahl (oder den Drosselquerschnitten) als Abszissen 
und den Dampfdrucken als Ordinaten als Kurve aufgetragen werden. 
In Fig. 112 sind drei solcher Kurven aufgetragen worden. Sie ent-

sprechen verschiedenen Werten von ~, niimlich 218' 1~ und 1\ und 

die zugehorigen Enddriicke beim Austritt aus der letzten Kammer 
konnen zu 1,4; 2,1 und 2,8 at abgelm;en werden. 

14. 
Urn ein Beispiel fur den Gebrauch der Kurven zu geben, wollen 

wir aIinehmen, daB es sich um eine Turbine mit einem Eintrittsdruck 
von 12 at abs. und einer Auspuffspannung von Atmosphiirendruck 
handelt. Dieee beiden Spannungen sollen auf beiden Seiten des Ent­
lastungskolben herrschen. Der Umfang des Kolbens betrage 380 cm. 

18* 
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Das Spiel sei 0,5 mm (in heiBem Zustande). Es solI die Anzahl der 
Ringe bestimmt werden, die einen Undichtigkeitsverlust von 1 kg/sk 
nicht iiberschreiten laBt. 

Hier ist: 

und folglich 
G=1; F=380·0,05=19qcm; 

G 1 
F 19 

Aus der in Betracht kommenden Kurve find en WIr die Ring­
anzahl fUr eine Spannung von 12 at zu 21. 

16 
15 
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13 
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Fig. 112. Labyrinthdichtungs-Kurven. 

Zwecks eines zweiten Beispieles sei der Umfang des Ausgleich­
kolbens 170 em, die Dampfdriicke 12,5 und 6,0 at abs. und das 
Spiel 0,25 mm. Der Undichtigkeitsverlust solI 0,3 kg!sk nicht iiber­
schreiten. 

Hier ist: 
G 1 

F 14 

und kommt hier das Stuck A B der ersten Kurve in Betracht. Die 
notwendige Anzahl der Ringe ergibt diejenige bei 12,5 at abzuglich 
der bei 6,0 at, also: 

13 - 2 = 11 Ringe. 

In Anbetracht der Unsicherheit, die hinsichtlich der Ermittlung 
des Dichtungsppieles bei Betriebszustand der Turbine besteht, ist eine 
sich hierauf grundende rechnerische Bestimmung des Undichtigkeits­
verlustes Etets bis zu gewiseem Grade ungenau. Hingegen kann man 
erwarten, daB die durch die Kurven in Fig. 112 sich ergebenden Werte 
im Verhaltnis zu einander angenahert richtig sind. 
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15. 
Fiir den Fall, daB der Enddruck Po groBer als 0,58 p. ist, wurde 

die folgende Formel von H. M. Martin 1) angegeben: 
------

Vip (1-2~) G 1 ~ 

-= 0,0332 -( +-1 )' F v1 Z nl:: 

worm I:: = ExpansionsverhiiJtnis des Dampfes, 
Z = Anzahl der Dichtungsringe oder Drosselspalten, 

; und P1 sowie v1 wie friihel' angegeben bedeutet. 

14. Rapitel. 

RegIer und Ven tile. 
1. Funktion des Reglers. 

AIle Arten von Turbinen sind im Betl'iebe Belastungsschwankungen 
unterworfen. Bei Antrieb elektrischer Maschinen konnen diese 
Schwankungen plotzlich und haufig auftreten, verursachen aber nur 
ein geringes Abweichen von del' mittleren Belastung, mit der 
die Turbine gerade lauft. AuBer diesen Schwankungen andert sich 
die mittlere Belastung selbst. Diese Anderung geschieht jedoch 
weniger plotzlich, und kann derselben durch Offnen von Umgehungs­
ventilen Rechnung getragen werden, ohne einer automatischen Rege­
lung zu bediirfen. 

Bei Schiffsturbinen bildet die Fliehkraftwirkung der Turbinen­
laufer ein hinreichendes Mittel, urn bei Belastungsschwankungen in­
folge des Austauchens der Schrauben bei hoher See geeignete Vor­
kehrungen treffen zu konnen. Die Geschwindigkeitsanderungen infolge 
Schwankungen in der Dampfspannung sind von ganz ~ringem oder 
keinem EinfiuB und bediirfen keiner Beachtung. Die Geschwindig­
keitsverringerung fiir Manovrier- oder Marschzwecke wird von Hand 
aus oder durch besonders angetriebene Ventile bewerkstelligt. Hier­
nach scheint der RegIer unter gewohnlichen Betriebsbedingungen 
hauptsachlich zur Aufrechterhaltung einer konstanten Drehzahl bei 
kleinen und plotzlich auftretenden Belastungsschwankungen der Land­
turbinen zu dienen. 

In auBergewohnlichen Fallen, wie beim Bruche einer Welle usw., 
kann eine plotzliche groBe Belastungsanderung auftreten. Hiergegen 
schiitzt man sich durch einen besonders angeordneten "SchnellschluB-" 
oder "Sicherheitsregler", der jegliche Dampfzufuhr absperrt, sobald 
die Drehzahl eine gewisse Hochstgrenze iiberschreitet. 

Sicherheitsl'egler find en bei den meisten Schiffsturbinen und bei 
allen Landturbinen Verwendung. 

1) Siehe "Labyrinth Packings" Engineering 1908, I, S. 35/6. 
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2. Regelung der Dampfzufuhr. 
Da fur die Regelung der Dampfzufuhr "Sicherheitsregler" nicht 

in Betracht kommen, konnen wir hier zwei Regelungsarten des 
Dampfes unterscheiden, je nachdem wir es hauptsachlich mit groBen 
Belastungsschwankungen oder nur mit kleinen Schwankungen urn 
die jeweilige Belastung herum zu tun haben. In ersterem Falle 
spielt der Wirkungsgrad eine groBe Rolle. Bei Gleichdruckturbinen 
wird diese Regelung gewohnlich durch 0ffnen oder SchlieBen einiger 
Dusen oder Schaufelkanale bewirkt. Bei den Dberdruckturbinen 
muB die Anzahl der Lauf- und Leitrader, die der Dampf passiert 
und der erste Ringquerschnitt, in den der Dampf eintritt, ver­
andert und an die erforderliche Dampfmenge angepaBt werden. 
Dies wird durch Einfiihrung des Dampfes direkt in spatere Stufen 
d. h. durch UmfUhrung einiger Stufen, oder aber bei gewissen Arten 
von Schiffsturbinen-Anlagen durch Anordnung getrennter Marsch­
turbinen erreicht. 

1m zweiten Falle der haufigen kleinen Belastungsschwankungen 
ist die Wirtschaftlichkeit von untergeordneter Bedeutung. Die Regu­
Herung geschieht hier automatisch durch den RegIer, indem gleich­
zeitig die Dampfzufuhr verstellt und eine moglichst gIeichbleibende 
Drehzahl erhalten wird. Mit dieser Reglungsart werden sich die 
folgenden Abschnitte naher befassen. 

3. Selbsttatige Regulierung der Dampfzufuhr. 

Man hat verschiedene Methoden ausprobiert, urn auf auto­
matischem Wege die Dampfzufuhr der jeweiligen Belastung an­
passen und somit die Drehzahl der Turbine konstant halt en zu 
konnen. Diejenigen Methoden, die sich allgemein eingeburgert 
haben, konnen nach zwei Arten, wie foIgt, geschieden werden: 

1. Der Eintrittsdruck des Dampfes beim Eintritt in die Turbine 
wird durch teilweises 0ffnen oder SchlieBen eines DrosselventiIs 
verandert. 

2. Der Dampf wird in schnell aufeinanderfolgenden StoBen, deren 
Haufigkeit verandert wird, der Turbine zugefUhrt. 

In beiden Fallen wird die zur Betatigung der Ventile notwendige 
Kraft von einem Fliehkraftregler geliefert mit oder ohne Beihilfe 
eines Krafteinschalters oder Kraftgetriebes. Ebenso ist in 
beiden Fallen die Wirkungsweise im Prinzip dieselbe und entspricht 
praktisch und warmetechnisch einer Verminderung der Eintritts­
spannung des Dampfes durch Drosselung. 

Bei den Reglern der zweiten Art befinden sich das Reglergestange 
und die Ventile in stetiger schwingender Bewegung, so daB dadurch 
ein Hangenbleiben so gut wie ausgeschlossen ist. Urn den Reglern 
der ersten Art dies en Vorteil zu verschaffen, werden an ihnen mit­
unter Vorrichtungen angebracht, die dem Reglergestange und den 
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Ventilen bei jeder Umdrehung des Reglers ein oder zwei leichte 
StoBe erteilen. Diese StoBe sind jedoch nicht mit den StoBen des 
EinlaBventiIs der zweiten Art zu verwechseln. 

4. Drosselregler. 
Es gibt eine Menge Dbertragungsarten der Reglerbewegung auf 

das Drosselventil. Fig. 113 zeigt schematisch eine sehr einfache und 
bewahrte Form, wo das Reglergestange das Drosselventil direkt be­
tatigt. Durch Veranderung der Spannung der Spiralfeder kann die 
mittlere oder normale Drehzahl der Turbine etwas verandert werden. 
Die Regleriibertragung dieser Art ist mit gutem Erfolge selbst bei 
verhaItnismaBig groBen Turbinen verwendet worden.1) 

o. Regelung bei Zwischenschaltung eines Kraftgetriebes. 
Der gewohnIiche Fliehkraftregler wird fiir Dampfturbinen im 

allgemeinen in genau derselben Form wie fUr Kolbenmaschinen ver­
wendet. Das Reglergestange ist ebenfalls in den Fallen, wo die 
Regelung durch Drosselung geschieht, 
ahnlich dem bei Kolbenmaschinen 
ausgebildet. Die RegIer sind ge­
wohnlich mit Federn belastet und 
werden von der Turbinenwelle aus 
angetrieben. 

Ein Kraftgetriebe eignet sich 
besonders fur groBere Einheiten. 

Bei Zwischenschaltung eines 
Kraftgetriebes anstatt des direkten 
Antriebes des Drosselventils, betatigt 
der RegIer einen Steuerschieber, der 
zum EinlaB einer Flussigkeit oder 
eines anderen Mittels in den Zylinder Fig. 113. Drosselregulierung. 
des auf der Ventilspindel sitzenden 
Kraftkolbens dient. Gleichzeitig mit dem EinlaB der Fliissigkeit auf 
eine Seite des Kraftkolbens, offnet der Steuerschieber auf der anderen 
Seite des Kolbens einen AuslaBkanal fur die auch unter dem Kolben 
befindliche Flussigkeit. 

Damit ein Kraftgetriebe dieser Art arbeitet, ohne daB die Tur­
bine durchgeht, sind der Kraftkolben und der Steuerschieber so mit­
einander durch ein Gestange verbunden, daB jede Verschiebung des 
einen eine prozentuale Verschiebung des anderen notwendigerweise 
zur Folge hat. Dies wird durch ein sogenanntes Kraftgetriebe mit 
"RiickfUhrung", wie es Fig. 114 schematisch zeigt, erreicht. Wird die 
an der Reglermuffe F befestigte wagrechte Stange infolge einer Ge-

l) Siehe Engineering 3. January 1908 (Willans-Parsons Turbinen) oder 
Z. d. V. d. lng. 1910. S. 1242. 
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schwindigkeitsvergroBerung del' Turbine nach oben bewegt, so wirkt 
Punkt A zuerst als Drehpunkt. Da sich del' Steuerschieber in 
seiner Mittelstellung befindet, so wird sich Punkt A so lange nicht 
bewegen konnen, bis B etwas angehoben worden ist. Hierdurch 
kann die Arbeitsfliissigkeit, die bei C eintritt, durch das Hohr D 
auf die Oberseite des Kraftkolbens gelangen. Gleichzeitig wird auch 

--8--'-' _._. 
"-"- ._---

Fig. 114. Kraftgetriebe mit Riickfiihrung. 

Hohr E geofinet, damit 
die unter dem Kraftkol­
ben befindliche Flus­
sigkeit zuruckstromen 
kann. Hierdurch be­
wegt sich del' Kraft­
kolben abwarts, indem 
er das Drosselventil teil­
weise schlieBt. Da abel' 
jetzt F als Drehpunkt 
wirkt, so wird gleich­
zeitig mit del' Abwarts­
bewegung von A eben­
falls B urn ein propor­
tionales StUck nach un­
ten bewegt werden, und 
zwar so lange, bis del' 

Steuerschieber wieder seine Mittellage erreicht hat, und die Ofinungen 
zu den Hohren D und E abgeschlossen sind. Del' Steuerschieber wird 
also durch diese Gestangeanordnung stets wieder in seine Mittellage 
zuruckgefuhrt, wahrend das Drosselventil eine neue Stellung ein­
genom men hat. Es sei hier erwahnt, daB trotz auBerster Empfind­
lichkeit des Fliehkraftreglers dieses Kraftgetriebe mit Huckfiihrung 
das ganze System augellfcheinlich stabil macht. 

6. Periodische AbschluLlregler. 

Die periodische AbschluBregelung, auch zuweilen DampfstoB­
regelung, wurde im Prinzip von Parsons eingefiihrt und ist in Fig. 115 
veranschaulicht. Del' Excenterhebel besitzt an seinem einen Ende 
bei F einen fest en Drehpunkt, wahrend sein anderes Ende in ein 
Excenter auslauft, das auf del' Heglerspindel sitzt. Das ganze System 
kann derart ausgebildet werden, daB del' Hebel bei jeder Umdrehung 
del' Heglerspindel zwei vollstandige Schwingungen ausfuhrt. 

Wir nehmen vorlaufig an, daB die Turbine vollstandig gleich­
fOrmig lauft, und somit Punkt A als feststehend betrachtet werden 
kann. Del' Hebel CD schwingt dann urn A entsprechend del' Be­
wegung, die ihm durch die im Punkte B angreifende Excenterstange 
erteilt wird. An dem einen Ende des Heglerhebels wird die Feder 
S und del' Kolben des Luftpufiers, am anderen Ende del' Steuer­
schieber auf und ab bewegt. 
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In der Figur befindet sich der Steuerschieber in seiner hochsten 
Stellung, in welcher er den unter dem Kraftkolben befindlichen 
Raum mit dem Auspuffrohr E verbindet. Die an den Kolben an­
schlieBende Stange ist mit Spiel durch die Bohrung N gefiihrt, EO 

s 

S' 

c 

--~ 
Fig. 115. Periodische AbschluBregelung von Parsons. 

daB der Dampf unter den Kolben treten kann. Bei dieser SteHung 
des Steuerschiebers wird dieser Dampf ohne weiteres durch das frei­
gegebene Auspuffrohr E abgefiihrt, wahrend die iiber dem Kraftkolben 
befindliche Feder das Drosselventil geschlossen halt. 

Fig. 116. Brown-Boveri-Parsons-Regulierung. 
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Sobald sich aber die Reglerspindel und damit das Excenter urn 
90° weiter aus der in der Figur gezeichneten MitteHage gedreht 
haben, sind Punkt B und folglich der Steuerschieber in ihre tiefste 
Lage gekommen. In dieser SteHung ist der Raum unter dem Kraft­
kolben abgeschlossen, dagegen steht das Auspuffrohr E jetzt mit 
dem Raum iiber dem Kraftkolben in Verbindung. Jetzt driickt der 
durch N hindurchstromende Dampf den Kraftkolben gegen die Kraft 
der Feder in die Hohe und offnet das Drosselventil, wodurch ein 
DampfstoB in die Turbine gelangt. 

Dieser eben beschriebene Kreislauf von Vorgangen wiederholt 
sich natiirlich unablassig, wahrend die Turbine lauft. Die Regulierung 
arbeitet am besten, wenn dieser Kreislauf etwa 6 mal in der Sekunde 
durchlaufen wird, oder auf jede 5 bis 10 Umdrehungen der Turbine 
ein DampfstoB kommt. 

Die Feder oberhalb des Kraftkolbens kann nachgespannt werden, 
so daB stets ein prazises Schlie Ben des Ventils erreicht werden kann. 

Der durch das Rohr E abstromende Dampf wird nicht ins 
Freie, sondern in die Stopfbiichsen der Turbine gefiihrt, was zur Er­
hohung der Wirtschaftlichkeit beitragt. 

Eine von der Firma Brown-Boveri & Cie. ausgefiihrte Konstruktion 
dieses Regulierprinzips zeigt Fig. 116. Hier wird der Steuerschieber 
9 durch das auf der Reglerspindel angebrachte wagerechte Excenter 
x auf- und niederbewegt, wahrend die Reglermuffe die Mittellage 
dieser Schwingungen verlegt. 

Die spater beschriebene Fig. 120 stellt eine konstruktive Aus­
fiihrung dieser Regelung der Brush-Company dar. 

7. Wirkungsweise der Regelung bei Belastungsanderung. 
Zunachst wollen wir die Wirkungsweise dieser Regelung be­

trachten, wenn sich die Drehzahl der Turbine infolge einer Be­
lastungsanderung andert. Punkt A wird entweder gehoben oder 
gesenkt werden. Da B durch die Excenterstange und den festen 
Punkt F in jedem Augenblick festgehalten wird, wirkt es als Dreh­
punkt des Reglerhebels, so daB ein geringes Anheben von A ein 
Tieferlegen der Schwingungsmittellage des Steuerschiebers bewirkt. 

Es ist nun klar, daB hierdurch die Zeit, wahrend welcher der 
unter dem Kraftkolben gelegene Dampfraum mit dem Auspuffrohr E 
in Verbindung steht, verkiirzt wird. Mithin wird die Dauer der 
einzelnen DampfstoBe groBer werden, obgleich ihre Frequenz sich 
nicht merklich verandern wird. Die Drehzahl der Turbine wird 
also zunehmen, oder wenigstens wird eine groBere Menge Dampf der 
Turbine zugefiihrt, urn den erhohten Bedarf infolge Belastungsver­
groBerung zu deck en. 

Da bei diesem System Steuerschieber und Kraftkolben nicht 
miteinander durch Gestange verbunden sind, besitzt die ganze Rege­
lungsiibertragung eine gewisse Tragheit, die zur Verhiitung des 
Durchgehens der Turbine nur erwiinscht sein kann. 
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Die Feder an dem 
Ende des Reglerhebels, 
wo sich der Luftpuffer 
befindet, kann von Hand 
aus verstellt werden. 
Sie dient zur ersten 
Einstellung der Dreh­
zahl der Turbine unter 
Last. Durch Drehen 
der Mutter 8' wird das 
Ende des Reglerhebels 
gehoben und, da B als 
Drehpunkt wirkt, die 
Schwingungsmi ttellage 
des Steuerschiebers ge­
gen den Reglerwider­
stand weiter nach unten 
verlegt. Die Folge hier­
von ist natiirlich eine 
standige Zunahme der 
Drehzahl der Turbine. 

8. Regelllng der Brown­
Boveri -Parsons­

Turbine. 
Bei den Brown­

Boveri- Turbinen wird 
die Regelung durch 
Drosseln unter Zuhilfe­
nahme einesKraftgetrie­
bes bewirkt. Der Steuer­
schieber des Kraftge­
triebes wird durch 
Druckol betatigt, hin­
gegen sind die iiblichen 
Hebel und Kolben­
stangen durch hydrau­
lische Ubertragung mit­
tels 01 ersetzt. 

Den RegIer veran­
schaulicht Fig. 117, die 
ebenfalls den Sicher­
heitsregler L mit seiner 
Ausriickvorrichtung M 
und einen Schnitt durch 
die Olpumpe N zeigt. 
In der Figur befindet 

Fig. 117. RegIer der Brown-Boveri-Turbine. 

F Hauptregler, G Verbindungsrohr zwischen Steue­
rung und Kolben 0, HReglerschieber, J Futter des­
selben mit AuslaBschlitzen, K elektromagnetische 
Drehzahlverstellung, L Sicherheitsregler, M Ein­
und Ausriickhebel fiir den Sicherheitsregler, N 01-
pumpe, P Welle und Klinke zum Sicherheitsregler. 
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sich an der linken Seite in der Mitte die Turbinenwelle lV, durch 
welche die Reglerspindel vermittels Schnecke und Schneckenrad an­
getrieben wird. 

Ein Schnitt durch das EinlaBventil ist in Fig. 118 zu sehen. 
Hier wird das Drosselventil B durch den Kraftkolben C betatigt. 

Fig. 118. Ventilgetriebe der Brown-Boveri-Turbine. 
A Hauptabsperrventil, B Drosselventil, Bl oberer Ventilsitz, C Kraftkolben, 
D Ventilfeder, Q Ausliiserin~, R SchnellschluBfeder, S Pufierteller, T Verbindungs­

rohr zwischen Olpumpe und Kraftkolben, U Dampfsieb. 

Das OlabfiuBrohr des Raumes unter dem Kraftkolben C steht 
mit dem Rohr G der Fig. 117 in Verbindung. Das 01 aus der Haupt­
olleitung tritt an der rechten Seite des Kraftkolbens in Fig. 118 unter 
Druck ein, indem es den Kraftkolben gegen die Kraft der Feder anhebt 
und somit das Drosselventil B offnet. Die GroBe der Offnung hangt 
von dem Drucke im Zylinder des Kraftkolbens Cab, der in dem 
MaBe abnimmt, wie das 01 durch das Austrittsrohr entweichen kann. 
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Der OlabfiuB durch das Rohr G wird yom RegIer beeinfiuBt. 
Die Regiermuffe (Fig. 117) Iauft in einen Koibenschieber H aus, 
der in der Biichse J gieitet und die Offnung zum Rohre G ver­
stellt. Nimmt die Drehzahl der Turbine ab, so hebt sich die Muffe, 
und der AusfiuBquerschnitt des OIrohres wird verringert. InfoIge­
dessen wird der Oidruck auf den Kraftkoiben vergroBert, und das 
Drosseiventil weiter geoffnet. 

Urn ein Hangenbleiben des Drosseiventiis zu verhindern, wurde 
eine kieine Einkerbung in der steuernden Kante der rotierenden 
Muffe angebracht, die bei jeder Umdrehung der Regierwelle ein 
Steigen und Fallen des Oidruckes und aomit ein leichtes Erzittern 
des Drosseiventiis verursacht. Dasselbe erreicht die Firma Brown­
Boveri dadurch, daB sie die steuernde Kante des Schiebers derart aus­
biidet, daB sie in der Abwicklung als Wellenlinie erscheint. So wird 
ebenfalls der Querschnitt des Schlitzes in der feststehenden Biichse 
J wahrend einer Umdrehung verkieinert und vergroBert. 

Diese hierdurch bewirkten kieinen Impulse erfolgen so rasch 
aufeinander (ca. 300 bis 700 pro Minute), daB sie nur verschwindend 
kieine Druckschwankungen im Dampfstrome hervorrufen. 

9. Schwungradwirkung der Turbine. 
Die Wirkung des Reglers und die der Schwungmasse der Turbine 

diirfen nicht verwechselt werden. Wahrend die Tragheit der Laufer­
masse eine plotzliche Anderung der Drehzahl der 'rurbine verhiitet 
und diese Anderung auf eine Anzahl Umdrehungen verteilt, soll der 
RegIer verhindern, daB die mittlere Drehzahl der Turbine von ihrem 
bestehenden Werte abweicht. Die Schwungmasse des Turbinen­
laufers bewirkt dann, daB jede Anderung der Drehzahl allmahlich 
erfolgt, und laBt somit dem RegIer Zeit nachzukommen und dieser 
Veranderung Rechnung zu tragen. Die Aufgabe des Reglers besteht 
hauptsachlich darin, die Dampfzufuhr nach Bedarf zu verstellen. 

Ein interessantes Beispiel fUr die Schwungradwirkung liefert 
die periodische AbschluBreglung von Parsons. Zwischen den ein­
zeinen DampfstOBen, die in Zwischenraumen erfolgen, macht die 
Turbine eine Reihe von Umdrehungen. Infoigedessen wiirde die 
Drehzahl der Turbine bei jedem DampfstoB zunehmen und wahrend 
des Zwischenraumes wieder abfallen, wiirde dieses Schwanken der 
Drehzahl durch die Tragheit der Laufermasse der Turbine und des 
Generators nicht bedeutend gemildert, und die resultierenden Torsions­
schwingungen der Welle und der Grundplatte gemaBigt. Die Schwungrad­
wirkung des TurbinenIaufers wiirde infoige seines verhaitnismaBig ge­
ringen Gewichtes und klein en Durchmessers gering sein, ware hier nicht 
die auBerordentIich hohe Drehzahl von ausschlaggebender Bedeutung. 

10. Einwirkung der Regelung auf den Wirkungsgrad. 
Es ist bereits gezeigt worden, daB irgendweiches Drossein des 

Dampfes bis zu gewissem Grade nachteilig auf den Wirkungsgrad 
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einwirkt. Obgleich der Gesamtwarmeinhalt des Dampfes nicht ver­
ringert wird, so wird dennoch ein Teil desselben unverfiigbar zur 
Umwandlung in mechanische Arbeit gemacht. In dieser Hinsicht 
kann die Drosselregulierung als nachteilig in bezug auf den Wirkungs­
grad der Turbine als Ganzes bezeichnet werden, obgleich nicht ver­
gessen werden darf, daB der Betrag an verloren gegangener (nicht 
mehr verfiigbarer) Energie von der Starke des Drosselns abhangt. 
Das Drosseln hat zwei V orteile, die bis zu gewissem Grade diesen 
Verlust aufheben. Der erste Vorteil besteht darin, daB mit der 
Verringerung der Dampfspannung eine Abnahme der Reibungs­
verluste verbunden ist; und der zweite Vorteil besteht in der 
Trocknung des etwa nassen Dampfes durch das Drosseln. Diese 
letzte Wirkung des Drosselns ist jedoch sehr gering, wie man leicht 
aus dem Warmediagramm ersehen kann; namlich, daB schon' ein 
starkes Drosseln notwendig ist, urn eine merkliche Zunahme der 
Dampftrockenheit zu erreichen. Fur praktische Zwecke konnen wir 
sagen, daB wir durch Drosselung hochgespannten Dampfes auf eine 
niedrigere Spannung des Vorteils, den hochgespannter Dampf bietet, 
verlustig gehen. 

Die Regelungsmethoden durch Absperrung einzelner Diisen (wie 
bei der Curtisturbine) und durch Veranderung der Dauer der ein­
zelnen DampfstOBe (wie bei der Parsonsturbine) setzen uns instand, 
den Vorteil des hochgespannten Dampfes jedenfalls bis zu gewissem 
Grade auszunutzen. 

Bei der Regelungsmethode durch DampfstoBe besteht dagegen 
bewnders bei kleineren Belastungen ein gewisser Verlust durch das 
Drosseln. Hier faUt der Druck in der Turbine zwischen den ein­
zelnen DampfstoBen, und somit wird der eintretende Frischdampf 
so lange gedrosselt, bis der Druck wieder steigt. 

Zuweilen ist behauptet worden, daB das Schwanken des Dampf­
druckes bei dieser Regelungsart eine Eintrittskondensierung des Dampfes 
zur Folge hat. Obgleich dies bis zu gewissem Grade zweifellos der 
Fall ist, scheinen die schnelle Aufeinanderfolge der DampfstoBe und 
der geringe EinfluB der Temperatur diesen Eintrittsverlust bis auf 
einen fast verschwindenden Betrag wieder aufzuheben. 

Bei der Regelung mittels Umgehungs- oder Dberlastungsventilen 
hat der Dampf, je groBer die Belastung wird, desto weniger Schaufel­
reihen zu durchstromen. Da die Turbine fur eine bestimmte Dampf­
spannung und Drehzahl bei ihrer Konstruktion die wirtschaftlichste 
Stufenzahl erhalt, so ist es klar, daB der Wirkungsgrad bei Ver­
minderung der Stufenzahl abnehmen wird. Aus diesem Grunde 
scheint eine alleinige Regelung durch Umgehungsventile unwirksam 
zu sein. Jedoch kommt im allgemeinen ein Umgehungsventil nur 
bei Dberlastungen von 20 bis 30 v. H. zur Anwendung, und ist 
unter dies en Umstanden die Verschlechterung des Wirkungsgrades 
gewohnlich nicht mehr von groBer Bedeutung. 
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11. Ventile. 
Die hauptsachlichsten Dampfventile, die fUr Turbinen Ver-

wendung tin den, konnen in folgende vier Klassen eingeteilt werden: 
1. Drosselventile, 
2. Umgehungs- oder Vberlastungsventile, 
3. Absperrventile, 
4. Sicherheits- oder SchnellschluBventile. 

Die Drosselventile sind gewohnlich zweisitzig und werden bei 
Landturbinen yom RegIer beeinfluBt. Ihre Aufgabe besteht darin, 
entweder durch teilweises Ab­
schlieBen den Dampf standig zu 
drosseln, oder durch ein Hin- und 
Herbewegen den Dampf stoBweise 
in die Turbine einzulassen. Die 
Konstruktion der U mgehungsventile 
ist gewohnlich ahnlich der DrosseI­
ventile; sie kommen nur bei den 
hochsten Belastungen zur Anwen­
dung, und fiihren dann den Dampf, 
nachdem er bereits das Drossel­
ventil passiert hat, urn die erst en 
Stufen herum direkt in eine spatere 
Stufe. Fig. 119 zeigt die konstruk­
tive Ausfiihrung eines Dberla­
stungsventils der Firma Brown­
Boveri & Cie. (vgl. Fig. 8 a). 01 
steht mit der Frischdampfleitung 
in Verbindung und halt das Ventil 
geschlossen, das durch die Kraft 
der Feder D nahezu entIa stet wird. 
VergroBert sich die Belastung der 
Turbine iiber die normale hinaus, 
und bewirkt infolgedessen der Reg­
Ier, daB das Regeiventil weiter 
geoffnet wird, und der Druck Fig. 119. Dberlastungsventil. 
vor dem ersten Leitrad (also auch 
im Raume B ) steigt, so wird der Ventilkolben A angehoben, und 
der Dampf kann direkt in eine spatere Expansionsstufe eintreten. 

Absperrventile werden zum Anlassen oder Stillsetzen der Turbine 
gebraucht und sind gewohnliche, durch eine Schraubenspindel be­
tatigte Ventile. Das Sicherheitsventil dient zum sofortigen Absperren 
des Dampfes bei Betriebsstorungen oder Ungliicksfallen; es wird ge­
wohnIich durch Dampf- oder Federdruck betatigt und wirkt somit 
bei wei tern schneller als ein durch eine Schraubenspindel betatigtes 
Ventil. Das Sicherheitsventil wird von seinem besonderen RegIer 
ausgelost, ist jedoch derart mit einer Vorrichtung versehen, daB man 
es jederzeit auch von Hand aus schlieBen kann. 
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Absperr- und Sicherheitsventil werden haufig vereinigt, und 
diese Anordnung hat den Vorzug, daB das Sicherheitsventil wohl 
schwerlich hangen bleiben kann, was bei einem getrennten Sicher­
heitsventil wegen del' zu seltenen Beniitzung leicht vorkommen konnte. 

Bei Schiffsturbinen ist ein Drosselventil gewohnlich nicht vor­
handen; das Dberlastungsventil bekommt, falls gebraucht, eine andere 
Form als bei Landturbinen und wird von Hand betatigt auf Grund 
del' ganz anderen Aufgabe, die hier del' RegIer zu erfiillen hat. 

r--"'7fl 
I 

Fig. 120. Regelvorrichtung der Brush-Company. 
a SicherheitsventiI, b Regelventil, c Dberlastungsventil. 

Fig. 120 zeigt eine Ausfiihrung del' Brush-Company, in del' aIle 
vier Ventile im Schnitt zu sehen sind. Das Absperrventil ist horizontal 
angeordnet und kann sowohl von Hand, als auch vermittels eines 
Sicherheitsl'eglers betatigt werden. Wie aus del' Figur ersichtlich ist, 
befindet sich iiber del' Gewindebiichse del' Spindel (wo das Handrad 
sitzt) eine glatte Biichse, die durch einen Sperrkeil in ihrer Lage 
festgehalten wird. Diesel' Keil steht mit dem Gestange des Sicher­
heitsreglers in Verbindung. Del' StoB beim selbsttatigen Zuschlagen 
des Ventils wird durch einen besonders eingebauten Dampfkolben 
gemildert. Regel- wie Dberlastungsventil werden automatisch durch 
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Dampfkolben betatigt. Die Dampfsteuerung des Regelventils zeigt 
die Fig. 121. Der Steuerschieber wird von einem auf der Olpumpen­
welle befindlichen Exzenter aus angetrieben und erhalt hierdurch 
das Drosselventil in dauernder Schwingung urn die jeweilige yom 
RegIer eingestellte, der Belastung entsprechende Mittellage. 

12. Zweidrucksteuerungen. 

Die Zweidrucksteuerung der Firma Brown-Boveri wurde in 
Kap. 9 Abschn. 14 besprochen. Von verschiedenen Seiten ist als 
N achteil dieser Regelung bezeichnet worden, daB der Dbergang von 
Abdampf- zu Frischdampfbetrieb einen bestimmten Abfall der Um­
laufzahl der Turbine be­
dingt. Die A. E. G. baut 
deshalb seit neuerer Zeit 
besondere Fliehkraftregler 
fur Zweidruckturbinen, die 
bei dem doppelten Verstell­
weg nur 1 bis 2 v. H. Ge­
schwindigkeitsabfall haben. 

Fig. 122 veranschau­
licht die Zweidrucksteue­
rung der Ersten Brunner 
Maschinenfabriksgesell­
schaft fUr eine kombinierte 
Gleichdruck -Dberdruck- Fig. 121. Dampfsteuefung. 
turbine. Die Frischdampf-
leitung kommt von links, 
die Abdampfleitung von rechts. In beiden Leitungen befinden sich 
zuerst Absperrventile, die unter dem EinfluB eines auf der vertikalen 
Hauptreglerspindel angeordneten Sicherheitsreglers stehen. Wird die nor­
male Umlaufzahl der Turbine urn etwa 10 bis 15 v. H. uberschritten, so 
werden beide Dampfleitungen gleichzeitig abgeschlossen. Die auf beiden 
Dampfleitungen beim Eintritt in die Turbine sitzenden Steuerventile 
werden in der bereits besprochenen Weise durch Dampfkolben ge­
steuert, und zwar sind sie derart hintereinandergeschaltet, daB erst 
nach vollstandiger Offnung des Abdampfventils das Frischdampfventil 
angehoben wird. 

In Fig. 123 ist die Zweidrucksteuerung von Rateau schematisch 
dargestellt. Durch das Gestange gabcdef sind die beiden Drossel­
ventile in eine derartige Abhangigkeit zueinander gebracht, daB bei 
vollkommen geoffnetem Frischdampfventil das Abdampfventil ge­
sehlossen ist und umgekehrt. Neben dem ubliehen Fliehkraftregler, 
der der jeweiligen Belastung der Turbine Reehnung tragt, ist hier 
ein Druekregler w angeordnet, der yom Druek im Warmespeicher 
beeinfluBt wird. Sinkt der Speicherdruck wegen zu geringer Dampf­
zufuhr von den Kolbenmaschinen, so wird Punkt h angehoben, also 

Morro w· Ris k e r, Dampfturbinen. 19 
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das Abdampfventil entsprechend mehr geschlossen und das Frisch­
dampfventil we iter geoffnet. Bei reinem Abdampfbetrieb, fur den 
der Verlust infolge des Leerlaufes des H.-D.-Teils der Turbine nur 
1 v. H. betragen soIl, bewegt sich Punkt c auf dem Bogen 3-1 ent­
sprechend der Belastung. Auf Bogen 2-1 befinden sich die anderen 
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Grenzstellungen des Punktes c bei geschlossenem Abdampfventil und 
alleinigem Frischdampfbetrieb. Die Feder kist bestrebt, das Ab­
dampfventil bestandig offen und das Frischdampfventil geschlossen 
zu halten. 

13. Ventilanordnungen bei Schiffsturbinen. 
Die Anordnung der Ventile ist bei Schiffsturbinen notwendiger­

weise auBerst kompliziert und kostspielig. Bei gewohnlicher V or­
wartsfahrt wird der Dampf den Haupt-H.-D.- oder den Marsch­
turbinen zugefiihrt. Bei der Fahrt in und aus dem Hafen und beim 

Fig. 123. ZWeidrucksteuel'ung von Rateau. 

Manovrieren wird die Dampfzufuhr zu den H.-D.-Turbinen abgesperrt, 
und der Dampf direkt entweder in die Riickwarts- oder N.-D.-Vor­
wartsturbinen gefiihrt. AuBerdem muB man imstande sein, die Back­
bord- und Steuerbord-, Vorwarts- oder Riickwartsturbinen einzeln 
arbeiten zu lassen. 

In Fig. 124 sind drei Anordnungen aufgefiihrt, die den obigen 
Bedingungen geniigen. Diese sind rein schematisch und beabsichtigen, 
lediglich die Lage der Ventile zu zeigen. Die erst en beiden An­
ordnungen (a und b) beziehen sich auf Dreiwellenschiffe. In beiden 
ist das Hauptabsperrventil mit S bezeichnet. Bei (a) sind fiir ge­
wohnlichen Betrieb die Ventile B geschlossen, und der Dampf geht 

19* 
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durch Ventil A in die H.-D.-Turbine. Beim Manovrieren ist A ge­
schlossen und B geoffnet; der Dampf geht dann durch die "Wechsel­
ventile" O. Letztere sind so eingerichtet, daB der Dampf nicht 
gleichzeitig durch die Rohre D und E gehen kann. 1st D geoffnet, 
so ist E geschlossen und umgekehrt. Das eine dieser Rohre fiihrt 
zur N.-D.-Vorwartsturbine und das andere zur Riickwartsturbine. 

Bei dieser Anordnung ware es infolge eines Versehens moglich, 
gleichzeitig Dampf in die Riickwarts- und die Vorwarts-H.-D.-Turbinen 

I 

~1~11f 

(iJ) 
Fig. 124. Ventilanordnungen fUr Schiffe (schematisch). 

gelangen zu lassen; jedoch diirfte ein derartiges Versehen wohl schwer­
lich vorkommen. Bei der nachsten Anordnung (b) ist dies hingegen un­
moglich. Hier befindet sich bei Fein Doppelventil, das durch ein einziges 
Handrad betatigt wird. Mit Hilfe desselben kann man den Dampf nach 
rechts in die H.-D.-Turbine gelangen lassen, und ist dann die Ver­
bindung nach 0 hin notwendigerweise geschlossen. Dreht man das Hand­
rad in entgegengesetzter Richtung, so wird das untere Ventil von F ge­
schlossen, und das obere fiihrt den Dampf zu den Wechselventilen O. 

14. Ventilanordnungen fiir Vierwellen-Schiffe. 
In Fig. 124 (e) ist eine Anordnung fUr ein Schiff mit zwei H.-D.­

und zwei N.-D.-Turbinen dargestellt. S ist das Hauptabsperrventil; 
I bei Vorwartsfahrt mit 
. voller Geschwindigkeit 

I 
o 

Fig. 124(c). Ventilanordnungen fur Sehiffe 
(schematisch). 

sind die Ventile B ge­
schlossen und A geoff­
net, so daB der Dampf 
in die H.-D.-Turbinen 
auf den beiden auBeren 
Wellen gefiihrt wird. 
Beim Manovrieren sind 
die Ventile A geschlos­
sen und B geoffnet; 
der Dampf wird dann 
durch die Wechselven-
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tile ° hindurch in die Ruckwarts- oder N.-D.-Vorwartsturbinen 
geflihrt. 

Die in Fig. 124 dargestellten Ventilanordnungen konnen natur­
lich durch den Konstrukteur noch wesentliche Abanderungen erfahren. 

Fur gewohnlich werden auf den Rohren D und Enoch be­
sondere und getrennt fur sich zu bedienende Ventile angebracht, 
die jedoch beim Manovrieren des Schiffes beide offen Eein mussen. 
In diesen Figuren flihrt stets nur ein einziges Hauptdampfrohr zu 
dem HauptabsperrventiL Dieses Rohr kommt natiirlich von den 
Kesseln und wird unter Zwischenhaltung von Ausdehnungestucken 
durch die wasserdichte Schottwand in den Maschinenraum gefUhrt. 
Eine Abanderung der ganzen Rohrleitung fur den Fall, daB zwei 
von den Kesseln kommende Hauptdampfrohre vorhanden sind, iet 
ohne Schwierigkeiten durchflihrbar. 

15. Ventilanordnung fur Dreiwellenschiffe mit Marschturbinen. 
Fig. 125 zeigt eine Anordnung der verschiedenen Ventile mit 

allen Einzelheiten fUr ein Dreiwellenschiff, und zwar fur einen Tor­
pedobootzerstorer mit H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen. 

S sind die Hauptabsperrventile, die in diesem FaIle die beiden 
von den Kesseln kommenden Hauptdampfrohre absperren. Fur Vor­
wartsfahrt mit voller Geschwindigkeit wird Ventil A geoffnet und 
der Dampf in die Haupt-H.-D.-Turbine geflihrt. Die Ventile Bl' B2 
und °1 , °2 , sind hierbei samtlich geschlossen. Bei mittlerer Fahrt 
sind die Ventile A, B 1 , B2 und 01 geschlossen, und der Dampf wird 
urn B2 herum in das Regulierventil 02 der M.-D.-Marschturbine ge­
flihrt, das bereits geoffnet ist. 

Bei Marschfahrt mit geringer Geschwindigkeit ist nur 01 geoffnet, 
und aIle ubrigen Ventile sind geschlossen, so daB der Dampf urn B1 
herum, durch 01 in die H.-D.-Marschturbine gelangt. 

Beim Manovrieren wird A, 01 und 02 abgesperrt, und der Dampf 
durch die Wechselventile B1 und B2 hindurch entweder durch die 
Rohre D in die Riickwartsturbinen oder durch die Rohre E in die 
N.-D.-Turbinen gefuhrt. 

Die Rohrleitung F G fiihrt den Dampf von der H.-D.-Marsch­
turbine in die M.-D.-Marschturbine. T sind die Sicherheitsdrossel­
ventile. Sie sind als gewohnliche Drosselklappen am'gebildet und 
werden vom Sicherheitsregler betatigt. 

16. Ausdehnungsstucke und Dampfsiebe. 
Da die verschiedenen Rohre bei der Erwarmung eine Langen­

ausdehnung erfahren, so mussen Ausdehnungsstiicke in der Dampf­
leitung vorgesehen werden. Dieselben sind in Fig. 125 mit L, M, 
N, P, Q und U bezeichnet. 

In dieser Anlage gehen die Hauptdampfrohre durch ovale Locher 
in den Schottwanden hindurch, und obgleich die Schotten wasser-
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dicht abgedichtet sind, ki:innen sich die Rohre und Absperrventile S 
jedes fur sich seitwarts bewegen, wenn sich das zwischen den beiden 
Absperrventilen S befindliche Rohr ausdehnt. Auf diese Weise wird 
ein Ausdehnungsstiick in dieser Rohrleitung erspart. Das Rohr selbst 
ist bei L an die Schottwand starr befestigt, und die Absperrventile 

Fig. 125. Ventilanordnung fur einen Torpedo­
bootzerstiirer mit Marschturbinen. 

ruhen auf den Konsolen R, auf denen 
sie in der Langsrichtung des Rohres 
gleiten ki:innen. 

Der vertikale zum H.-D.-Zylinder 
fiihrende Rohrstrang kann sich nach 
oben hin durch das bei L angebrachte 
Ausdehnungsstiick strecken. Der Aus­
dehnung der horizontalen Stucke dieses 
Rohrstranges wurde durch die Aus­
dehnungsstucke N und P entsprochen. 

Die zu den Marschturbinen fiih­
renden Rohrstrange sind bei V fest 
gelagert und besitzen an ihren oberen 
Enden die Widerlager W. Ihrer Aus­
dehnung wird durch die Ausdehnungs­

stucke U stattgegeben. In horizontaler Richtung ki:innen sich diese 
Rohrstrange durch M und Q ausdehnen. 

L, M, N, P und Q sind "entlastete" Ausdehnungsstucke, und 
somit werden keine Streben oder Widerlager beni:itigt, um die beiden 
Arme des geteilten Hauptrohres vor ungleichmaBiger Ausdehnung zu 
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bewahren. Wiirden nicht entlastete Ausdehnungsstiicke zur Verwen­
dung kommen, so miiBten Vorkehrungen getroffen werden, urn den 
nach hinten wirkenden Dampfdruck aufzunehmen. 

In jede del' drei Hauptleitungen wurde je ein Dampfsieb X ein­
geschaltet. 

17. Wechselventile. 

Schnittzeichnungen derartiger Ventile geben die Figuren 126, 
127 und 128. Das Hauptmerkmal besteht bei jeden von ihnen darin, 
daB nur eine von zwei Offnungen zur selben Zeit geoffnet werden kann. 

Das Ventil in Fig. 126 ist als 
Kolbenschieber ausgebiIdet und 
wii.rde an Stelle del' in Fig. 124 
mit C bezeichneten Ventile treten 
konnen. In seiner Wirkungsweise 
ist es einem gewohnlichen Kolben­
schieber sehr ahnlich. Del' Dampf 
wird durch das Rohr A einge-

Fig. 126. Wechsel-Schieberventil. 

G 

IFig. 127. Wechselventil. 

fii.hrt, das mit dem Inneren B des Schiebel's in Verbindung steht. 
Del' Schieber ist in seiner Mittellage bezeichnet und besitzt, wie man 
sieht, eine gewisse "Dberdeckung". Wird del' Schieber nach rechts 
bewegt, so stromt del' Dampf durch die Ringoffnung in das Rohr D 
und von dort z. B. in die N.-D.-Vorwartsturbine. Wird er nach links 
bewegt, so stellt man eine Verbindung durch das Rohl' E mit del' 
Riickwartstul'bine her. Die Dberdeckung soIl den Zweck haben, jedes 
Rohr mit hinreichender Sichel'heit vollstandig abzuschlieBen, bevor 
das andere geoffnet wird. 

Fig. 127 zeigt die Einzelheiten eines Ventils, daB an die Stelle 
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von F in Fig. 124 b gesetzt werden konnte. Der bei A eintretende 
Dampf fiillt das Innere des Raumes B an. 1st Ventil C geofinet, 
so stromt der Dampf in das nach beiden Seiten fiihrende Rohr D. 
1st Ventil E geofinet, so geht der Dampf geradeaus in das Rohr F. 
C und E konnen nicht gleichzeitig geofinet werden. Die beiden 
Ventilspindeln sind durch den zweiarmigen Hebel G mit dem Dreh­
punkt in seiner Mitte verbunden. Wird das Handrad nach einer Seite 

F 

A 

D E 
Fig. 128. WechseIventiI (Messrs. Cockburns, Ltd.). 

gedreht, so ofinet sich eins der beiden Ventile, wiihrend die Biichse 
auf der Spindel des anderen Ventils, das durch die iiber der Biichse 
befindliche Feder geschlossen gehalten wird, lediglich nach unten gleitet. 

In Fig. 128 ist eine etwas andere Form dieses Wechselventils 
veranschaulicht. Der bei A eintretende Dampf etromt endweder durch 
den Ventilraum B in das Rohr D oder durch den Ventilraum C in 
das Rohr E. Ein Handrad oder eine andere Vorrichtung betiitigt 
die Spindel F. Wird F so gedreht, daB sich Ventil C ofinet, so 
werden die Punkte Lund H urn K als Drehpunkt nach oben be­
wegt, indem Ventil B durch die Kraft der starken Feder im Feder-
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gehause M geschlossen gehalten wird. Die in der Fig. 128 links 
unten dargestellte auBere Ansicht dieses Federgehauses zeigt die 
ovalen Bohrungen in den Fiihrungen N, in denen der Bolzen H 
gleiten kann. 

Fig. 129. Anordnung der gesamten Maniivriereinrichtung. 

Die Gehause aller hier dargestellten Ventile bestehen aus GuB­
eisen, die Ventilsitze aus Bronze. Die Ventilgeham:e fUr die Turbinen 
der Kriegsmarine bestehen gewohnlich ganz aus Bronze. 

Die in Fig. 129 dargestellte gesamte Manovriereinrichtung gibt 
ein anschauliches Bild von der Anordnung und Verbindung der 
einzelnen Ventile. 
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18. Berechnung der Ventilfedern und des Dampfiiberdruckes auf 
das Venti!. 

Es bedeute: 
P= zulassige Belastung (Tragfahigkeit) der Feder, 
kd = zulassige Beansprechung auf Drehung in kg/qcm, 

r = mittlerer Windungshalbmesser, 
d = Durchmesser des kreisfOrmigen Federquerschnitts oder 

Seite des quadratischen Querschnitts, 
n = Anzahl der Windungen, 

dann besteht zwischen der zulassigen Belastung und der Beanspruchung 
die folgende Beziehung: 

P=~. d3 
• kd = 0,1963 ~ .kdflirStahlmitkreisformigemQuerschnitt, 

16 r r 
d3 

P= 0,222 - .kd flir Stahl von quadratischem Querschnitt. 
r 

Urn die Sarke der Feder zu ermitteln, konnen wir obige Gleichungen 
wie folgt schreiben: Y-

P·r 
d= -

c 
worin flir c = 300 flir kreisformigen Querschnitt (kd ,,-, 1500), 

= 450 flir quadratischen Querschnitt (kd"-' 2000), 
= 530 bei Kriegsschiffen (kd"-' 2400) 

zu setzen ist. Wir erhalten als zur Belastung P zugehorige Durch­
biegung der Feder: 

32·P·Z·r2 
{=----

n·G·d4 

worin G den Gleitmodul des Federstahles und Z die Lange der 
Feder in Zentimetern bedeutet. Diese Gleichung kann auch folgender­
maBen geschrieben werden: 

G 
worin x = 64 = 15000 flir kreisformigen Querschnitt, 

einzusetzen ist. 

= 21000 flir quadratischen Querschnitt 
[G,,-, 950000] 

Der flir die Federkraft P zu wahlende Wert wird gewohnlich 
in kg pro cm Ventildurchmesser oder Ventilsitzbohrung ausgedrlickt 
(gewohnlich etwa 20 kg). 

Beim doppelsitzigen Venti! ist die Bohrung der beiden Sitze 
verschieden groB, und deshalb wirkt auf das geschlossene Ventil ein 
gewisser unausgeglichener Dampfliberdruck. Die GroBe dieses Druckes 
mag ebenfalls in kg pro cm Durchmesser der Bohrung in Rechnung 
gebracht werden. 
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Fur federbelastete Ventile sind hierfur etwa 54 bis 62 kg pro 
em Durchme~ser gewohnlich zuHissig, wahrend fur durch Schrauben­
spindeln gesehlossen gehaltene Ventile etwa 36 bis 45 kg pro em 
Durchmesser ausreichend sind. 

Bezeiehnet: 
Fl' F2 = Ventildurehgangsflaehen der beiden Sitze und zwar 

F 1 >F2 , 

f1, f2 = Quersehnitte der Ventilspindel, die von F1 und F2 ab­
zuziehen sind, 

p = Dampfspannung in kgjqem, 

dann erhalten wir, wenn wir die Querschnittsflaehen III Quadrat­
zentimetern einsetzen: 

Dberdruck auf das Ventil = [(F1 - f1) - (F2 - f2 )]P· 
Beispiel 1. Die Ventilsitzbohrungen betragen 140 und 112 mm 

Durchmeseer, und die Durchmesser der Ventilspindeln entsprechend 
40 und 25 mm. Der Uberdruek auf das Ventil bei einer absoluten 
Kesselspannung von 14 kgjqem betragt dann: 

[(153,94 -12,57) - (98,52 -4,90)]·14 = 668,5 kg. 

Ausgedruekt in kg pro em Durehmesser des groBeren Ventil­
sitzes ergibt: 

668,5 14 = ""' 48 kg pro em Durehmesser. 

Beispiel 2. Obige Abmessungen mogen fur ein federbelastetes 
Ventil gel ten. Die Federkraft betrage 20 kg pro em Durchmesser 
des groBeren Ventilsitzes, der mittlere Windungshalbmesser sei 40 mm; 
man ermittle den Quersehnitt der Feder. 

Federkraft P= 14.20 = 280 kg. 

Wahlen wir eine Feder mit quadratisehem Quersehnitt und 
c = 530, so erhaIten wir: 

V P -:r V 28<f4 ~3~ d=~ ~-= ---= V 2,12 
i 530 530 ' 

= 1,3 em. 

Beispiel 3. Wie groB ist die Durehbiegung dieser Feder, wenn 
wir 10 Windungen und 13 mm Durchmesser annehmen? 

P=280kg r=4em n=10 d=1,3em 
P·r3 ·n 280.43 .10 

f= 21 OOO~= 21000.134 = ""' 3,0 em. , 
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15. Kapitel. 

Schiffsturbinen: Allgemeine Betrachtungen und 
Beispiele. 

1. Grundsatzliche Forderungen. 
Bei Handelsschiffen sind die hauptsachlichsten Gesichtspunkte, 

welche die Anordnung und Abmessung der Antriebsmaschinen be­
stimmen, die folgenden: 

1. Gestehungskosten. 
2. Instandhaltungs- und Reparaturkosten. 
3. Lebensdauer. 
4. Wirtschaftlichkeit bei bestimmter Schiffsgeschwindigkeit und 
5. Geschwindigkeit beim Manvorieren und bei Ruckwartsfahrt. 

Bei Kriegsschiffen kommen zu obigen Punk ten noch eine Reihe 
anderer Gesichtspunkte hinzu, die hier besondere Bedeutung gewinnen. 
Als solche sind zu nennen: 

1. GroBere Beschrankung an Gewicht und Raum. 
2. Die Unterbringung der ganzen Maschinen- und Kesselanlage 

innerhalb gepanzerter Teile des Schiffes. 
3. Raumbedarf fur eine genugende Anzahl wasserdichter 

Schotten. 
4. Anpassungsfahigkeit sowohl an groBe und haufige, als auch 

nur minutenlange und allmahliche Anderungen der Schiffs­
geschwindigkeit, und 

6. Wirtschaftlichkeit bei Marschgeschwindigkeiten und groBer 
Aktionsradius. 

2. Allgemeine Anordnung der Maschinenanlage. 
Die Anordnung der Antriebsmaschine innerhalb des Schiffes 

richtet sich nach dem zur Verfugung stehenden Raume und dem 
notwendigen Platzbedarf fur wasserdichte Schotten. 

Getrennt hiervon unterscheiden sich die verschiedenen Turbinen-
anlagen untereinander in bezug auf: 

a) Die Anzahl der Propellerwellen. 
b) Die fur Ruckwartsfahrt in Betracht kommende Wellenzahl. 
c) Die Anordnuug von Marschturbinen oder besonderer Marsch­

stufen innerhalb der ND-Turbine. 
d) Die Unterbringung von Ruckwartsturbinen im Innern der 

ND-Turbinen. 
e) Die Anordnung einer besonderen Mitteldruck-Turbine. 

Passagierdampfer besitzen gewohnlich drei Wellen, wie Fig. 130 
zeigt, oder vier Wellen wie in Fig. 132. Die erstere Anlage kommt 
bei Kanaldampfern und bei kleineren oder schwacheren Passagier-
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dampfern, die letztere bei groBeren Schnelldampfern zur Anwendung. 
Marschturbinen werden hier nicht gebraucht. 

In groBe Schnell- und Frachtdampfer mit vier Wellen ist seit 
neuerer Zeit mehrfach die in Fig. 131 dargestellte Turbinenanlage 

Fig. 130. Anordnung der Turbinen fur einen Dreiwellen-Passagierdampfer. 
a H.-D.-Turbine, b N.-D.-Vorwarts- und Ruckwartsturbinen, c Kondensatoren, 
d Zirkulationspumpen, e NaBluftpumpen, f Trockenluftpumpen, 9 OIpumpen, 
h Verdampfer, i Lenz-Kuhlwasser-Feuerlosch- und Trinkwasserpumpen, k Haupt­
speisepumpen, l Hilfskondensationsanlage, m Wasserabscheider, n Dampfsieb, 
o Drosselklappe, p Hauptabsperrventile, q Wechselventile, r Leitung zur N.-D.-V.-

Turbine, 8 Ventile zum Absperren d. H.-D.-Turbine. 
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eingebaut worden, die ein charakteristisches Merkmal in der be­
sonderen M.-D.-Turbine besitzt, und durch einfache Schaltung zu 
Manovrierzwecken im Hafen bemerkenswerte Vorteile bietet. Die 
Vorkehrungen zum Manovrieren werden vermittels der beiden Wechsel­
ventile 81 und 82 und des Absperrschiebers 83 getroffen, die ge­
wohnlich hydraulisch mit Hilfe der Pump en zum SchlieBen der 
Schottverschliisse bewegt werden. 

Bei voller Fahrt geht der Dampf von der Frischdampfleitung 
F durch die H.-D.-, M.-D.- und beide N.-D.-Turbinen in die beiden 
Kondensatoren K1 und K 2 • Beim Manovrieren konnen: 
entweder durch Schaltung F-M-N1-K1 nur die Steuerbordwellen 

arbeiten. 
oder durch F-H-Nz-K1 nur die Backbordwellen 

Die Riickwartsturbinen, von denen die HD R in besonderen Ge­
hausen und die NDR innerhalb der N.-D.-Hauptturbine angeordnet 
sind, sind fiir jede Seite getrennt hintereinander geschaltet. Zwecks 

Fig. 131. Turbinenanlage nnd Schaltung fUr einen 
Vierwellen-Schnell- oder Frachtdampfer. 

Manovrierens kann man 
also auch die Vorwarts­
turbinen der einen Seite 
gleichzeitig mit den 
Riickwartsturbinen der 
anderen Seite arbeiten 
lassen. 

Diese Anordnung 
kam fiir das franzosi­
sche Paketboot "Fran­
ce" zur Anwendung, wo 
der Dampf bei 17,5 at 
abs. Eintrittsspannung 
im ganzen 354 Lauf­
kranzein 54 Expansions-
stufen durchstromt und 

den Turbinen eine mittlere Umlaufszahl von 250 Umdreh.jmin erteilt. 
Auch die Riesendampfer "Aquitania" 1) der Cunardlinie und "Impe­
rator" der Hamburg-Amerika Linie besitzen Parsons-Turbinenanlagen 
in ahnlicher Anordnung. Beim "Imperator" sitzen die H.-D.- und 
M.-D.-Turbinen auf den inneren Wellen und die N.-D.-Turbinen auf 
den AuBenwellen. Durch zwei wasserdichte Langsschotten werden 
drei abgetrennte Maschinenraume gebildet. Die Anlage ist imstande, 
bei einem Kesseliiberdruck von 16 at und 185 Umdrehungen pro 
min etwa 62000 PSe zu leisten, wodurch dem Schiff eine Ge­
schwindigkeit von 22,5 Knoten erteilt werden soIl. Die Riickwarts­
turbinen sind fUr 35000 PSe konstruiert. 

Die Kriegsschiffe unterscheiden sich von den Passagierdampfern 
in der Hauptsache hinsichtlich der Vorkehrungen, die bei Fahrt 
mit kleineren Geschwindigkeiten getroffen werden. 

1) S. Engineering 1913, I. S. 515. 
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Bei den verschiedenen Arten von Kriegsschiffen werden entweder 
besondere Marschturbinen oder innerhalb der Hauptturbinen liegende 
Marschstufen eingebaut . 

. ---------------------------__ -4 

Fig. 132. Turbinenanlage mit eingebauten Marschstufen fiir Linienschiffe und 
Kreuzer (Backbordseite). 

Fig. 132 veranschaulicht eine Anlage fUr ein Vierwellenschiff 
mit innerhalb des H.-D.-Zylinders befindlichen Marschstufen und ge­
trennten H.-D.-Riickwartsturbinen. Dieses System ist heutzutage 

Fig. 133. Vierwellenanlage mit hesonderen Marschturbinen. 
D = Drucklager, A = Ausdehnungskupplung. 
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bei Linienschiffen und Kreuzern allgemein iiblich geworden. B ist 
das Dberlastungsventil, vermittels dessen bei forcierter Fahrt die 
Marschstufen umfiihrt werden. 

Eine Anlage mit besonderen Marschturbinen zeigt Fig. 133. 
Wie vorher sind auch hier bei Riickwarts£ahrt aIle vier Wellen in 
Tatigkeit. Die Anlage besteht im ganzen aus zehn Turbinen; nam­
lich aus je zwei (backbord und steuerbord) der folgenden Turbinen: 

Fig. 134. Allgemeine Anordnung der 
Turbinen fur Kreuzer mit getrenntem 
Backbord- und Steuerbord-Maschinen-

raum. 

H. -D.-Vorwarts-, N. -D. -Vorwarts-, 
H.-D.-Riickwarts-, N.-D.-Riickwarts­
und Marschturbine. Von diesen 
sind bei Vorwartsfahrt mit voller 
Geschwindigkeit nur vier Turbinen 
in Tatigkeit. 

Fiir die kleineren Kreuzer 
werden ganz ahnliche Anlagen ver­
wendet, jedoch sind diese dann 
auf einen vorderen und hinteren 
Maschinenraum verteilt. Fig. 134 
zeigt eine derartige Anlage, bei 
der alle Wellen riickwarts lauren 
konnen, und die Marschstufen 

innerhalb der H.-D.-Turbinen angeordnet sind. Heutzutage kommen 
Gleichdruckstufen in den H.-D.-Teilen der Turbinen von Kreuzern 
und Torpedobootzerstorern zur Anwendung. In diesem FaIle sind 

nur zwei Wellen vorhanden, von denen eine jede durch emen be­
sonderen Turbinensatz angetrieben wird. 

Urn samtliche Wellen bei Riickwartsfahrt arbeiten zu lassen, 
miissen besondere Riickwartsturbinen notwendigerweise Anwendung 



Dreiwellen-Torpedobootzerstiirer. 305 

finden, urn die Wellen in entgegengesetztem Sinne zu drehen, die 
bei gewohnlicher Vorwartsfahrt von den H.-D.-Vorwartsturbinen an­
getrieben werden. In diesen Fallen ist es iiblich, die Riickwarts­
turbinen miteinander zu verbinden; d. h. die H.-D.-Riickwartsturbine 
bekommt Frischdampf und gibt ihren Dampf an die N.-D.-Riick­
wartsturbine weiter. 

Eine H.-D.-Riickwartsturbine dieser Art ist in Fig. 135 im 
Schnitt dargestellt. Sie besitzt kein Drucklager, und ihre Trommel 
ist auf einen einzigen Radstern aufgezogen. 

3. Dreiwellen -Torpedobootzerstorer. 

Torpedofahrzeuge werden durchgangig mit drei Propellerwellen 
ausgefiihrt, wenn sie mit Uberdruckturbinen ausgeriistet sind. Die 
Fig. 136 gibt GrundriB und AufriB der Anordnung mit getrennten 
H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen, wie sie fiir Torpedobootzerstorer 
iiblich ist. Beim Manovrieren und bei Riickwartsfahrt werden nur 
die beiden auBeren Wellen angetrieben. Der Weg des Dampfes bei 
Marschgeschwindigkeiten durch H.-D.- und N.-D.-Marschturbine, H.-D.­
und beide N.-D.-Hauptturbinen zu den Kondensatoren ist aus der 
Figur klar ersichtlich. 

Torpedoboote, Kiistenzerstorer und andere kleine Fahrzeuge, 
fiir die ein wirtschaftliches Arbeiten sowohl bei voller als bei Marsch­
geschwindigkeit gefordert wird, sind im allgemeinen mit der in 
Fig. 137 dargestellten Dreiwellenanordnung ausgeriistet. Das charakte­
ristische Merkmal dieser Anordnung ist die Teilung der Hauptmaschine 
in drei Turbinen, namlich eine H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Turbine. 
Bei voller Fahrt sind diese Turbinen hintereinander geschaltet; bei 
Marschgeschwindigkeiten wird diesen drei Turbinen noch die Marsch­
turbine vorgeschaltet. Dies ist die einzige Art, die nur einen 
Kondensator besitzt. 

4. Bemerkungen tiber die Anlagen im allgemeinen. 

Sind die Marsch- und Riickwartsturbinen ausgeschaltet, so laufen 
sie leer im Vakuum mit. Bei Riickwartsfahrt herrscht in den Vor­
wartsturbinen Unterdruck. 

Die Anordnung der Drucklager und Ausdehnungskupplungen 
mag durch Fig. 133 im Bilde erlautert werden. Hier besitzen z. B. 
die N.-D.-Vorwarts- und die Marschturbinen ihre eigenen Drucklager, 
und deshalb muB eine Ausdehnungskupplung zwischen beide Tur­
binen gesetzt werden. 

Die H.-D.-Riickwartsturbine besitzt kein eigenes Drucklager, und 
somit ist eine Ausdehnungskupplung zwischen ihr und der H.-D.­
Vorwartsturbine nicht notig. 

Dieselben Betrachtungen ergeben, daB die Entlastungskolben an 
den vorderen Enden der H.-D.- und N.-D.-Vorwarts- und der Marsch-

:\lorrow·Kisker, Dampfturbinen. 20 
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turbinen mit axialem Dichtungsspiel ausgeriistet werden konnen, 
wahrend der andere Kolben radiale Labyrinthdichtungen besitzen muB. 

Die Riickschlagventile zwischen den Haupt-Turbinen sind in 
Fig. 136 mit T bezeichnet. Wird Dampf fiir Manovrierzwecke von 

Fig. 137. Turbinenanlage bis zu 6000 PS fiir Yachten und Torpedoboote mit 
einer Geschwindigkeit bis 27 Knoten. 

den Kesseln direkt in die N.-D.-Turbinen geleitet, so verhindern 
die Riickschlagventile das Riickstromen des Dampfes in die H.-D.­
Turbinen. 

5. Aktionsradius. 

Die Konstruktion der Marschstufen wird wesentlich beeinfluBt 
durch die Notwendigkeit, einen erforderIichen Aktionsradius bei ver­
schiedenen Geschwindigkeiten zu erreichen. Sind daher die Aktions­
radien im einzelnen angegeben, so konnen wir den zuliissigen Dampf­
verbrauch pro PS und Stunde schatzungsweise annehmen und dem­
gemaB die Turbinenanlage entwerfen. 

Es bedeute: 
G = Inhalt des Kohlenbunkers in kg 
kl = qualitative Verdampfung der Kessel III kg Dampf pro 

1 kg Kohle 
k = Dampfverbrauch der Maschinenanlage in kg pro PS und Std 

N. = effektiveLeistung in PS 
V = Geschwindigkeit in Knoten (SeemeilenjStd.) 

Gesamtgewicht des verfiigbaren Dampfes = G . kl kg 
Der pro Std. verbrauchte Dampf = k . N. kg. 

Foiglich kann das Schiff bei der in Frage kommenden Ge­
schwindigkeits- und Kraftentwicklung 

G · kl 

k · N. 
20* 
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Stunden fahren. Die in dieser Zeit zuriickgelegte Entfernung oder 
der Aktionsradius bei der in Frage kommenden Geschwindigkeit ist 
dann durch die folgende Gleichung gegeben: 

Ak . d' G . kl . Vs '1 tlOnsra IUS = ~N eemeI en. 
e 

1st der Aktionsradius fUr eine bestimmte Geschwindigkeit ge­
geben, so erhalt man den zulassigen Dampfverbrauch pro PS und 
Std. aus der Gleichung: 

k= G· k1 · V 
R· Ne 

worin R den Aktionsradius in Seemeilen bedeutet. 
Betragt der Dampfverbrauch der Hauptturbinen (einschlie.Blich 

Hilfsmaschinen) dasselbe oder weniger als der mit Hilfe obiger Formel 
gefundene Wert, so sind Marschstufen unnotig. Wenn aber bei 
kleineren Geschwindigkeiten die Hauptturbinen mehr als die zu­
lassige Dampfmenge gebrauchen, so sind Marschstufen erforderlich, 
deren Konstruktion sich auf den zulassigen Dampfverbrauch stiitzt, 
wie er aus obiger Formel und iibereinstimmend mit den Grundsatzen 
des Kapitels 6 Abschnitt 18 bis 23 erhalten wird. 

SolI eine groBere Wirtschaftlichkeit bei Marschfahrt erreicht 
werden, als sie durch den Aktionsradius bestimmt ist, so wiirden 
sich unnotig groBe Abmessungen der Marschturbine und demzufolge 
zu groBe Kosten ergeben. 

von 

6. Beispiel. 

Ein kleiner Kreuzer entwickle bei einer Hochstgeschwindigkeit 
25 Knoten eine effektive Maschinenleistung von 19000 PSe• 

Angenommen die Aktionsradien seien: 
2300 Seemeilen bei 25 Knoten 
4000 " 18 
5000 " ,,15 " 

und die Bunker hatten ein Fassungsvermogen von 1400 t Kohle. 
Die Verdampfung moge 8 kg Dampf pro kg Kohle bei hochster 

Geschwindigkeit und 9 kg bei allen anderen Geschwindigkeiten be­
tragen. 

Entsprechend der AusfUhrung ahnlicher Schiffe konnen wir die 
Maschinenleistung in den drei angegebenen Fallen zu ungefahr 19000, 
6000 und 3500 PSe schatzen. Dann ist: 
bei 25 Knoten 

k = 1 400000 . 8 . 25 
2300·19000 

bei 18 Knoten 

6,4 kg pro PSe u. Std. 

k _1400000. 9·18 _ k 
- 4000.6000 - 9,4 g pro PSe u. Std. 
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bei 15 Knoten 
1400000·9·15 

k = 5000.3500 = 10,8 kg pro PSe u. Std. 

Sodann ist die Hauptsache, die Hauptturbinen so zu konstru­
iel'en, daH del' Dampfvel'brauch fUr aIle FaIle 6,4 kg nicht iibersteigt. 
Del' Dampfverbrauch bei kleineren Geschwindigkeiten muH hierauf 
berechnet werden. Wir wollen zur Fortfiihrung des Beispiels an­
nehmen, daH diesel' berechnete Dampfverbrauch del' Hauptturbinen 
bei 18 Knoten 10 kg und bei 15 Knoten 12 kg betrage. Dann wiirden 
bei 15 Knoten Marschturbinen erforderlich sein, um den Dampfver­
brauch auf 10,8 kg zuriickzubringen. Nun wiirde man die Anzahl 
del' zusatzlichen Schaufelreihen berechnen und sich zu entscheiden 
haben, ob diese innerhalb der H.-D.-Turbine unterzubringen sind oder 
besondere Marschturbinen notig machen. 

7. Aktionsradius der englischen Kreuzer "Amethyst" und "Topaze". 

Del' "Amethyst" war der erste durch Dampfturbinen angetriebene 
Kreuzer. Er erreichte eine Geschwindigkeit von 23,63 Knoten bei 
14 000 PS und einem 1¥ 

Dampfverbrauch von 
6,2 kg pro PS und Std. 
Die Drehzahlen del' auHe­
ren Wellen betrugen 490 
und die del' mittleren 450 
Umdrehungen pro Min. ~ 

~ 

13 

18 

~11 

sultate zeigen im V er- ~' 
t 

Die erhaltenen Re-

gleich zu denen des mit "i:i 10 

Kolbenmaschinen ausge- ~ 
riistetenSchwesterschiffes t 
"Topaze" einen augen- 19 
falligen V orteil zugunsten "S 

des Turbinenkreuzers hin- 8 

sichtlich del' bei hoheren 
Geschwindigkeiten ver­
brauchten Kohlemengen. 
In Fig.131:! ist del' Dampf­
verbrauchinAbhangigkeit 

7 

,\ 
'~ I 

\" ~~, 
~ ~~ '''''''' V ~, """ ....... , 
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~ 
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von del' Schiffsgeschwin- Fig. 138. 
digkeit aufgetragen. 

6'esc!;wino'/ffktJin /(nolen 

Aktionsradius der englischen Kreuzer 
"Amethyst" und "Topaze". 

ausgezogene Kurven = Dampfverbrauch, Man sieht, daH bei 
15 Knoten del' Dampf­
verbrauch beider Schiffe 

gestrichelte = Aktionsradius. 

gleich ist. Bei hoheren Geschwindigkeiten arbeitet del' "Amethyst" bedeu­
tend vorteilhafter, jedoch bei kleineren Geschwindigkeiten del' "Topaze". 
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Der Aktionsradius bei verschiedenen Geschwindigkeiten ist eben­
falls aus dem Diagramm abzulesen, da auf der Ordinatenachse die 
Entfernung in Seemeilen aufgetragen wurde, die jedes von beiden 
Schiffen bei einem Aufwand von 750 t Kohle zuriicklegen kann. 

8. Betrieb mit Zufiihrung von Hilfsmaschinenabdampf in die 
Hauptturbinen bei Kriegsschifl'en. 

Die Abfiihrung des Hilfsmaschinenabdampfes nicht unmittelbar 
in den Hauptkondensator hat einen gewissen EinfluB auf die Kon­
struktion, und deshalb ist hier eine kurze Beschreibung der verschic­
denen Verwendungsarten des Abdampfes der Hilfsmaschinen am Platzc. 
Der den Hilfsmaschinen zugefiihrte Dampf betragt etwa 15 v. H. 
des Dampfverbrauches der Hauptmaschinen. Er gibt deshalb bei 
Bestimmung del' Wirtschaftlichkeit der verschiedenen Systeme einen 
sehr bedeutenden Ausschlag. Sein groBer Betrag ist in der Haupt­
sache auf zwei Ursachen zuriickzufiihren: erstens, auf die groBe An­
zahl notwendiger Hilfsmaschinen, die sich bei einem Schlachtschiff 
auf ungefahr 40 belauft; und zweitens, auf den hohcn Dampfverbrauch 
dieser Maschinen. Den Hilfsmaschincn wird ,gewohnlich Frischdampf 
zugefiihrt; viele von ihnen sind keine Expansionsmaschinen und alle, 
ausgenommen die Licht- und Pumpmaschinen, sind im allgemeinen 
Einzylindermaschinen. 

Die folgenden Versuchsmittelwerte sind einem Vortrage von 
Admiral Oram entnommen und auBerst instruktiv; nach langerem 
Gebrauch dieser Maschinen erhohen sich die angegebenen Dampf­
verbrauchszahlen noch in den meisten Fallen. 

Tabelle XXIII. 

Art der Hilfsmaschinen 
(mit Auspuff in den Kondensator) 

Verbundmaschinen zur Erzeugung elektrischen 
Lichtes. . . . . . . . . . . . . . .. 

Hauptzirkulationspumpmaschinen. . . . . 
Pump-, Ruder-, Ankerwindmaschinen usw .. 

I Dampfverbrauch kg pro PS (der 
Tu.rbinengesamtleistung) und Std, 

12.5-13 
20 
27 

Nach del' H6he des Abdampfdruckes kann man den Dampfver­
brauch dieser Maschinen beurteilen. Die in diesem Auspuffdampf 
noch enthaltene nutzbare Energie konnte durch weitere Expansion 
des Dampfes zur Arbeitserzeugung verwendet werden. Zu dies em 
Zwecke wird der Hilfsmaschinenabdampf in die Hauptturbinen gefiihrt. 

9. Verwendungsarten des Hilfsmaschinenabdampfes. 
Man kann drei verschiedene Arten in bezug auf die Fiihrung 

des Abdampfes der Hilfsmaschinen unterscheiden. Bei der ersten 
wird der Abdampf direkt zum Hilfskondensator odeI' in die Haupt-
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kondensatoren gefuhrt und ist so von dem Dampfe der Haupt­
maschinen ganz unabhangig. Bei der zweiten Art wird der Abdampf 
der Hilfsmaschinen in die Turbinen gefiihrt, und zwar in eine Stufe 
mit gleichem Dampfdruck. Sicherheitsventile, die mit ungefiihr 
1,7 il kg! qcm belastet sind, werden angeordnet und lassen bei zu 
groHer Dampfmenge einen Teil direkt in den Kondensator gelangen. 
Bei der gewohnlichen VierweIlenanordnung fur Linienschiffe tritt der 
Hilfsmaschinenabdampf ungefiihr am Ende der fiinften Expansions­
stufe in die H.-D.-Turbinen ein. 

Die dritte Art ist eine abgeanderte Form der letzteren. Hier 
wird ein Teil des Hilfsmaschinenabdampfes in die Verdampfer und 
der Rest, wie vorher, in die Hauptturbinen gefuhrt. Dieses System 
hat sich als besonders wirtschaftlich erwiesen, da es die N otwendig­
keit umgeht, den Verdampfern Frischdampf zufiihren zu miissen. 
Die fur die Verdampfer benotigte Dampfmenge muH natiirlich so 
groB sein, daB so viel Wasser, wie durch die Dndichtigkeitsverluste 
alIer Maschinen verloren geht, kondensiert und wieder ersetzt wird. 
Es sei aber erwahnt, daB das Gewicht des neu gewonnenen Wassers 
stets urn etwa 20 v. H. geringer ist, als das zu seiner Verdampfung 
erforderliche Dampfgewicht. 

10. Der durch die verschiedenen Systeme bedingte Dampfverbrauch. 

Die Zufuhr von Hilfsmaschinendampf in die Hauptturbinen be­
wirkt eine merkliche Verringerung des Dampfverbrauches der ganzen 
Anlage. 

Es bedeute: 
D = Dampfverbrauch der Hauptturbinen ohne Zufiihrung von 

Hilfsmaschinenabdampf, 
D' = Dampfverbrauch der Hilfsmaschinen, wenn ihr Abdampf 

direkt in den Kondensator gefiihrt wird, 
dann betragt fiir gewohnlich der gesamte Dampfverbrauch fiir alle 
Zwecke: 

D+D', 
und wenn wir D' zu lil v. H. von D annehmen, wird der Gesamt­
verbrauch = 1,15 D. 

1m zweiten FaIle, bei Einfiihrung des Hilfsmaschinenabdampfes 
in die Hauptturbinen, wird der Dampfbedarf fur aIle Zwecke ge­
funden zu: 

, D' 
DT~' 

Die Dampfzufuhr zu den Hilfsmaschinen betragt wenigstens 
D' kg; mithin betragt die direkte Zufuhr von Frischdampf zu den 
Hauptturbinen nicht mehr als: 

D-}D'. 
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Hierin ist aber nicht die Frischdampfmenge einbegriffen, die so­
wohl hier wie irn erst en Fane den Verdampfern zugefiihrt werden muB. 

1m dritten Fane, in dem der Abdampf der Hilfsmaschinen teils 
den Verdampfern und teils den Hauptturbinen zugefiihrt wird, be­
tragt der Gesamtdampfbedarf fiir aIle Zwecke ungefahr: 

D+D'l). 
2 

N ehmen wir wiederum an, daB D' kg/PS und Std. von den Hilfs­
maschinen gebraucht wird, so betragt die Dampfzufuhr zu den H.-D.­
Hauptturbinen angenahert: 

D' 
D--

2 

Urn jeglichen Irrtum zu vermeiden, sei zum SchluB wiederholt, 
daB D' das Dampfgewicht bedeutet, das den Hilfsmaschinen (aus­
schlieBlich der Verdampfer) in einer Stunde zugefiihrt wird, dividiert 
durch die Anzahl der effektiven PS der Hauptturbinen. 

Beispiel: Angenommen ein Linienschiff, dessen Turbinen ohne 
Hilfsmaschinenabdampf arbeiten, gebraucht 6,2 kg Dampf pro PS. 
und Std. fUr die Hauptturbinen. Wir k6nnen den Dampfbedarf der 
Hilfsmaschinen mit 15 v. H. dieses Betrages ansetzen. 

, 15., k 
D = 100.6,2 = 0,93 g. 

Dies ergibt einen Gesamtverbrauch von 7,13 kg/PSe und Std. 
Nun betragt bei EinfUhrung des Hilfsmaschinenabdampfes in die 
Turbinen der Gesamtverbrauch: 

6,2 +1-.0,93 = 6,51 kg 

und die direkte Dampfzufuhr zu den Hauptturbinen nur: 
fi,2 - 0,62 = 5,58 kg. 

Bei Fiihrung des Hilfsmaschinenabdampfes in die Verdampfer 
und Turbinen erhalten wir fiir den Gesamtdampfverbrauch: 

.6,2 +.~ ·0,93 = 6,67 kg, 
und von den Kesseln aus gelangt in diesem Fane in die H.-D.-Tur-
bine nur: 

(),2 - 0,47 = 5,73 kg. 

11. Der kleine Kreuzer "Liibeck" der deutschen Kriegsmarine.~) 

Dieses war neben dem Torpedoboot "S 125" das erste deutsche 
Kriegsschiff, in das Turbinen, und zwar Parsonsturbinen der deutschen 
Parsons-Marine-A.-G. "Turbinia" eingebaut wurden. Die Anordnung 

') Diese Formel wurde von Admiral Oram angegeben. 
") Marine-Rundschau, Dezember 1906. 
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der Turbinenanlage mit einer Hochstleistung von 14150 PSe bei einem 
Kesseliiberdruck von 15 at und n = 625 Umdrehungen bei einer 
Schiffsgeschwindigkeit von 23 Knoten zeigt die Fig. 139. Zur Er­
reichung hochster WirtschaftIichkeit bei den verschiedenen Fahrt­
geschwindigkeiten konnen die Turbinen auf drei verschiedene Weisen 
geschaItet werden. 

a) Bei Geschwindigkeiten bis zu 14 Knoten auf warts werden 
H.-D.-M.- und N.-D.-M.-Turbine den beiden H.-D.-Haupttur­
binen vorgeschaltet, von denen der Dampf dann in die 
N.-D.-Hauptturbinen und die Kondensatoren gelangt. 

b) Bei Geschwindigkeiten von 14 bis 181 / 2 Knoten wird nur 
die N.-D.-Marschturbine den Hauptturbinen vorgeschaltet und 
die H.-D.-Marschturbine abgesperrt. 

c) Bei groBen Geschwindigkeiten (181 / 2 bis 23 Knoten) werden 
beide Marschturbinen abgeschaltet, und die H.-D.-Haupt­
turbinen erhalten jede fiir sich Frischdampf. 

Fig. 139. Turbinenanlage des kleinen Kreuzers "Lubeck". 

AuBerdem kann in den einzelnen ,Fallen die Leistung der Tur­
binen noch dadurch etwas vergroBert werden, daB bei Schaltung a) 
der N.-D.-M.- und bei b) der H.-D.-Hauptturbine auf Backbordseite 
etwas Frischdampf zugefiihrt wird. 

Die Probefahrt, die mit 8 dreifliigligen Propellern (2 Stuck pro 
Welle) von 1,372 m Durchmesser, 1,372 m Steigung und 0,5922 qm 
abgewickelter Flache ausgefiihrt wurden, ergaben: 

Bei 6stundiger forcierter Fahrt 22,25 Kn und n= 662,5, 
"24,, Marschfahrt (Schaltung b) n = 566,5 und einen 

Kohlenverbrauch von 0,87 kg!PS und Std. 
DaB die' "Liibeck" trotz etwa 200 PS Mehrleistung ihrer Ma­

schinenanlage als diejenige des mit Kolbenmaschinen ausgeriisteten 
Schwesterschiffes "Hamburg" keine hohere Geschwindigkeit erreichte, 
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ist auf den schlechteren Wirkungsgrad der Schrauben zuriickzufiihren. 
Aus diesem Grunde wurden 4 groBere Propeller von 1,7 m Durch­
messer, 1,499 m Steigung und 0,8823 qm abgewickelter Flache her­
gestellt, und nun mit der "Liibeck" bei verschiedenen Kombinationen 
der Propeller eingehende Versuche angestellt. 

Die Ergebnisse dieser Versuchsfahrten ergibt die folgende Tabelle: 

Tabelle XXIV. 
Versuchsergebnisse des kleinen Kreuzers "Liibeck" bei verschiedenen Propeller­

anordnungen. 
-- ~ ~ ... - . --- -- -

Schraubenabmessungen >:I "'" 'il 
I 

CD ..!=:>:I 
OIl OIl· 

I 

s 'co a·S .e- o OIl co 
.:: ~~ 

~ • .-!~ 

::a ~ ::l rn 00 '" 0 
Versuchsfahrt '" OIl co '" ~;;;: OJ ~>:I>:i 

OIl '-< 0Il:0Il co ~ :15 .~;:.::: 
" ::l 'il ..c- '-< 0 
.:: I A "'" OIl Po< "''-< ~-§>:i < W s'"' 

I 
oo'~ 

m m i qm p v. H. co 
OIl 

I 

. urspriinglicheschrau-I 
11,37211,372 !0,5922 1 benanordnung je 2 8 672 13705 25,11 22,37 

kleine auf jeder Welle 

1. Je eine groBe 
11,7 i 1,499 0,8823 Schraube hinten auf 4 623 13029 25,97 22,4 

jeder Welle I ~ 14159 26,5 23,16 

I 

II. Vorn eine kleine, I 

hinten eine groBe I 1,372 1,372 0,5922 15,51 
8 I 601 13573 22,56 Schraube auf jeder I 

Welle 1 1,6 1,499 ~ 22,67 

I 

I V. Je eine mittelgroBe I 
Schraube auf den ! 1,6 1,435 1,203 
AuBenwellen und je 4 i 625 13879 25,79 22,55 
eine groBe auf den ! 1,75 1,575 1,443 
Innenwellen i 

Sodann wurde die Manovrierfahigkeit durch Messung der Lange 
des Stoppweges (Fahrtmomentes) flir gleichzeitigen Betrieb aller vier 
Riickwartsturbinen bei verschiedenen Fahrtgeschwindigkeiten fest­
gestellt. In der folgenden Tabelle sind diese Ergebnisse zusammen­
gestellt und mit denjenigen des Schwesterschiffes "Hamburg" ver­
glichen. Wie man sieht, sind diese Ergebnisse recht ungiinstige, da 
besonders bei h6heren Geschwindigkeiten die Stoppwege der "Liibeck" 
bis 90 v. H. gr6Bere sind. Durch Anwendung starkerer Riickwarts­
turbinen ist bei spateren Ausfiihrungen bereits hiergegen Abhilfe ge­
schaffen worden. 

12. Das englische Gro.Bkampfschifl' "Dreadnought". 

Dieses war das erste groBe Kriegsschiff, in das Turbinen ein­
gebaut wurden. Die Abmessungen der Turbinen und die Versuchs-
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Tabelle XXV. 
Messung des Fahrtmomentes des kleinen Kreuzel's "Liibeck" bei Betrieb aller 

vier Riickwiirtsturbinen. 

Fahrt, bei del' das Schiff 
I Zuriickgelegter Weg in m 

"Liibek" 
"-.-~----

::<:; <l durch Anstellen del' Ma­
~ ~ ~ schinen auf "auBerste Kraft 

..;j "CI ~ zuriick" zum Stillstand ge- Propelleranzahl "Ham-
bracht wurde. 8 kleine 18 groBe 11 kle~e 14 groBe 

burg" 

I gro e 

kleine Fahl't voraus I 
10 5 Knoten ]02 52 50 I 75 56 

halbe Fahrt voraus 
10 9 Knoten 117 126 110 146,5 no 

groBe Fahrt voraus 
10 11 Knoten 230 211 194 214,5 180 

iiuBerste Kraft voraus 
10 2~ Knoten 436 538 466 500 280 

ergebnisse sind sehr geeignet zum Vergleich mit spateren Schiffen 
ahnlicher GroBe 1). 

Die Abmessungen del' 

Marschturbinen. . . 
H.-D.-Vorwartsturbinen 

Rotortrommeln sind folgende: 

1727 mm Durchmesser; 2600 mm Lange 

N .-D.-Vorwartsturbinen 
H.-D.-Riickwartsturbine 

1727 " " 2628" 
2B36 " " 1980 
1727 " " 952 " 

" 
" 

" Die Einzelheiten del' Beschaufelungen del' Hauptturbinen sind 
in folgender Tabelle angegeben: 

Tabelle XXVI. 
Beschaufelung des "Dreadnought". 

H.-D.-Turbine N.-D.-Turbine 
Nr. del' Ex-

pansionsstufe Schaufelhohe Schaufelhohe 
Stufenzahl Stufenzahl 

mm mm 

1 12 2~ 6 98 
2 12 31 6 140 
3 12 44 6 197 
4 12 63 6 279 
5 12 89 6 279 
6 1~ 126 6 279 

Die Schaufelhohen nehmen hier im Verhaltnis Y2, wie £ruher 
dargelegt, zu, und die Stufenzahl innerhalb del' N.-D.-Expansions­
stu fen ist genau die Halfte von del' jeder H.-D.-Expansionsstufe. 

") Einzelheiten iiber die Turbinen des "Dreadnought" und die Ergebnisse 
del' Probefahrten sind veroffentlicht im American Journal of Naval Engineers; 
Schiffbau ]907, S. 768 und 796; siehe auch J. W. Sothern, The Marine Steam 
Turbine. 
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Die Gesamtkiihlflache del' Hauptkondensatoren betragt 2400 qm. 
Wahrend del' 8stiindigen Probefahrt mit voller Geschwindigkeit von 
211/4 Knoten betrug die Kesselspannung 17 at Ubel'dl'uck, die Span­
nung beim Eintritt in die H.-D.-Turbinen ungefahr 11 at Uberdruck, 
die mittleren Drehzahlen del' auBeren Wellen 322, und die derinneren 
Wellen 335, die EfIektivleistung an jeder del' beiden auBeren Wellen 
4900 PS und die an jeder del' beiden inneren Wellen 7440 PS, was 
eine Gesamtleistung von etwa 24700 PS ergibt. Del' Dampfverbrauch 
pro PSe und Std. wurde fUr die Hauptturbinen zu 6,55 kg und fiir 
die Hilfsmaschinen zu 0,52 kg ermittelt. Del' mittlere Slip des Pro­
pellers betrug 21 v. H. bei 19,5 Knoten und 26 v. H. bei hochstel' 
Geschwindigkeit. In del' folgenden Tabelle sind einige Angaben iiber 
neuere englische Dreadnoughts mit Parsonsturbinen zusammengestellt. 

Tabelle XXVII. 
Maschinenanlagen englischer Dreadnoughts. 

I Bellerophoni Collingwood I 
i I 

Datum der Probefahrt. . . . . .1 Okt. 1903 
8 

Jan. 1910 
8 Dauer" l~ ••••• 

Propellerzahl . . . . . . . . . 
Durchmesser der H.-D.-Trommel . m 

" "N.-D.-" .m 
Umdrehungen pro Min. . ... 
H.-D.-Schaufelgeschwindigkeit mjsk. 
N.-D.- " m/sk . 
Effektive Leistung. . . . PS 
Dampfverbrauch pro PSe 

Kesseliiberdruck 
Zahl der Hilfsmaschinen . 
PSi 

at 

4 
1,727 
2336 
324 
30,7 
43,6 

24100 
6,56 
16,5 
93 

5825 

4 
1,727 
2,336 
324 
30,7 
43,6 

26300 
7,59 
16,5 
96 

6050 

Neptune 

Sept. HnO 
8 
4 

2,080 
2,770 
332 
37,3 
51,8 

27720 
6,16 
16,5 
96 

6050 . 

13. Betrieb der Turbinen des "Dreadnought" ohne und mit Hilfs­
maschinenabdampf. 

Um die Ergebnisse, die ohne und mit ZufUhrung von Hilfs­
maschinenabdampf in die Hauptturbinen erzielt wurden, miteinandel' 
vergleichen zu konnen, wurden die Mittelwerte del' verschiedenen 
Versuche fUr die auBeren und inneren Wellen getrennt zusammen­
gestellt. Die Ergebnisse sind in folgender Tabelle nebeneinander 
aufgefUhrt und beziehen sich auf die Vel'suche bis zu 21:1 Vollast. 

Aus folgender Tabelle entnehmen wir durch Vergleich del' Spann­
ungen in beiden Fallen, daB: 

a) das Vakuum durchgangig etwas geringer bei Einfiihrung von 
Hilfsmaschinendampf in die Turbinen wil'd, 

b) das am meisten hervortretende Ergebnis beim Betriebe mit 
Hilfsmaschinenabdampf in einer Zunahme del' Leistung und 
Drehzahl del' N.-D.-Turbinen besteht. 
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Tabelle XXVIII. 
Versuchszahlen der Maschinenanlage des "Dreadnought". Getrennte Marsch­

turbinen, Betrieb ohne und mit Zufiihrung von Hilfsmaschinenabdampf. 

I ohne I I ohne 

[ 
I I Hilfsmaschinen - mit mit I ohne I mit I ohne mit abdampf , 

I 

Dberdriicke in at 
! 

Unterdriicke i. cmQ.-S. 

3,86
1 

[ 

1,76 : 
I Marschturbinen . 1,76 3,86 I 12,55 12,60 12,60 12,63 

Eintritt H.-D. 0,18 0,83 I 1,11 . 0,97 : 5,04 5,04 5,95 5,98 

" 
N.-D. 49,5 45,7 41,5 3.S,4 I Hi,2 11,4 3,8 0,L6 

Kondensatorunter-
druck . 70,8 69,8 ! 70,8 69,3 70,1 69,3 68,6 68,::! 

Umdrehungen 
pro Min. 

H.-D.-Turbine 118,3 139,7 152,3 152,2 247,3 244,0 269,8 263,2 
N.-D.- u. Marschturb. 114,2 125,4 155,4 178,9 262,4 284,3 276,6 303,9 

Eff ektiv 1 eistu ng 
in PS. 

H.-D.-Hauptturbine . 280 I 434 542 466 2147 1923 2732 2370 
N.-D.-Haupt- und 

I Marschturbine 371 439 843 1245 3503 4623 4142 5568 
Gesamtleistung . 1303 ! 1748 2771 3423 11301 13092 13748 ! 15875 

c) bei Betrieb mit Hilfsmaschinenabdampf die Drehzahlen und 
Leistungen del' H.-D.-Turbinen bei kleineren Belastungen 
groBer werden, wahrend sie bei hoheren Belastungen wieder 
abnehmen; und zwar wird 
Belastung immer groBeI'. 

\ 
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Fig. 140. Versuchsergebnisse des "Dreadnought" bei kleinen Geschwindigkeiten. 

Die Kurven in Fig. 140 geben den Dampfverbrauch pro PSe 

und Std. fUr Haupt- und Hilfsmaschinen zusammen bei Betrieb mit 
Marschturbinen an. 

14. Der amerikanische kleine Kreuzer "Chester". 
Diesel' gehort einer Klasse von drei gleichen Kreuzel'n an. 
Del' "Birmingham" ist mit Kolbenmaschinen, del' "Salem" mit 

Curtisturbinen und del' "Chester" mit Parsonsturbinen ausgeriistet. 
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Der "Chester" ist ein Vierwellenschiff mit zwei H.-D.-, zwei 
N.-D.-, einer H.-D.-Marsch- und einer M.-D.-Marschturbine. Die 
Kiihlflachen beider Kondensatoren betragen zusammen 1670 qm. 
Die Propeller sind dreifliiglig und besitzen einen Durchmesser und 
eine Steigung von je 1,83 m und eine abgewickelte FHiche von 
1,76 qm. 

38 
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I / 
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J Moo 10k 15boo zobooPse 
Fig. 141. Leistungskurven von Spaherkreuzern. 

ausgezogene Kurven = "Chester", 
gestrichelte Kurven = "Gloucester". 

Bei einer Geschwindigkeit von 25 Knoten betrug die effektive 
Turbinenleistung 19600 PS bei einem mittleren Dampfiiberdruck 
von 14 at beim Eintritt in die Turbinen und den mittleren Dreh-

18 

~ ~ 
I~ 

16 

b~ ~ 
I~ tZ 

" ~ r ....... ~ 
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Ii m _ n _ • zo u • • 
Geschwintligkeil li'I/(noien 

Fig. 142. "Chester". Gesam ter Dampfverbrauch (einschl. Hilfsmaschinen) 
bei Betrieb mit und ohne Marschturbinen. 

a Frischdampf in die H.-D.-Hauptturbine, 
b in die H.-D.-Marschturbine, 
c in die N.-D.-Marschturbine. 
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zahlen von 558 Umdrehungen pro Minute. Die Versuche sind sehr 
umfangreich und in den Berichten der amerikanischen Marineabteilung 
zu finden 1). 

Die Beziehung zwischen der Effektivleistung, der Schiffsge­
schwindigkeit und den Drehzahlen wird durch Fig. 141 gegeben; 
den Dampfverbrauch fiir samtliche Zwecke bei verschiedenen Schal­
tungsweisen der Turbinen liefern die interessanten Kurven der 
Fig. 142. 

Die Abmessungen der Rotortrommeln sind die folgenden: 

H.-D.-Marschturbine, 
M.-D.-Marschturbine, 
H.-D.-Hauptturbine, 
N.-D.-Hauptturbine, 
R iickwartsturbine, 

Trommeldurchmesser 

" 
" 

" 
" 

mm 
= 1520, 
= 1245, 
= 1067, 
= 1650, 
= 1270. 

mm 
Lange = 914 

" = 1540 

" = 2630 

" = 1356 

" = 1092 
und die Einzelheiten der Beschaufelungen sind in Tabelle XXIX zu­
sammengestellt. 

Tabelle XXIX. 

I I Schaufel- Axial- Schaufel-
EXP.-Stufe.1 Stufenzahll hiihe teilung spiel 

mm mm mm 

H.-D.-Marschturb. 1 
I 

12 I 10 22 0,75 
2 12 13 22 0,90 
3 12 

I 
16 25 1,00 

M.-D.-Marschturb. 1 15 29 32 1,00 
2 15 I 37 32 1,00 
3 15 44 33 1,15 

H.-D.-Hauptturb. 1 12 22 32 0,75 
2 12 32 32 0,90 
3 12 44 33 1,00 
4 12 63 35 1,15 
5 12 89 37 1,25 
6 10 127 46 1,25 

N.-D.-Hauptturb. 1 5 63 33 1,40 
2 5 89 35 1,50 
3 4 127 37 1,80 
4 3 178 44 2,00 
5 3 178 49 2,00 
6 4 178 59 2,00 
7 4 178 59 2,00 

Riickwartsturbine 1 6 13 29 1,15 
2 6 25 35 1,25 
3 6 51 35 1,50 
4 6 51 38 1,50 
5 6 51 38 1,50 

1) Siehe auch International Marine Engineering, August 1910, S. 338 bis 
344. Zeitschr. d. Ver. deutsch. Ingenieure 1910. S. 1601 bis 1602. 



320 Schiffsturbinen: Allgemeine Betrachtungen und Beispiele. 

15. Die englischen Turbinenschnelldampfer "Lusitania" 1) und 
,.Mauretania" 2). 

Die Anordnung der Antriebsturbinen dieser Schiffe ist aus den 
im Engineering ver6ffentlichten Aufsatzen ersichtlich. 

Die folgende Tabelle enthalt einzelne Abmessungen der Haupt­
turbinen; hierbei betragt das Verhaltnis der Schaufelh6hen in den 
H.-D.-Turbinen 1,24 und das in den N.-D.-Turbinen 1,278. 

Turbine 

H.-D. 
N.-D. 

Trommeldurch-
messer 

mm 

2440 
3560 

Tabelle XXX. 

Schaufelhiihen in mm 
Anzahl der 
Expansions- 1. Expansions- letzte Ex-

stufen stufe pansionsstufe 

8 60,5 314 
8 210 560 

Die Riickwartstrommeln haben 2650 mm Durchmesser und die 
Schaufelh6hen betragen 57 bis 203 mm. 

Bei der "Mauretania" besitzt die H.-D.-Turbine 123 und die N.-D.­
Turbine 60 Schaufelreihen; die vier letzten Expansionsstufen der 
N.-D.-Turbine besitzen gleiche Schaufelh6hen mit normaler halb-, 
ganz- und doppelt ausgedrehter Beschaufelung. Die Verengungszahl 
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Fig. 143. Probefahrtsergebnisse der "Lusitania" und "Mauretania". 
gestrichelte Linie AB = Geschwindigkeits-Drehzahlkurve der "Mauretania". 

Alle anderen Kurven 'gelten fiir die "Lusitania". 

fUr die doppelt aufgedrehte Beschaufelung betragt etwa 0,86 und 
das Schaufelspiel ungefiihr 0,5 cm. Die Gesamtkiihlflache der Haupt­
kondensatoren ist etwa 7700 qm. 

Die Einzelheiten der Versuchsfahrtergebnisse der "Lusitania", 
zusammen mit der Effektivleistung auf Grund von Schleppversuchen 

1) Siehe Zeitschr. d. Ver. deutsch. Ingenieure 1907. S. 1550. 
2) Engineering 1907. 
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und dem Propellerwirkungsgrad wurden in Fig. 143 aufgetragen. 
Die Geschwindigkeit-Drehzahlkurve der "Mauretania" ist in diesem 
Diagramm durch die gestrichelte Linie A B gegeben. Samtliche 
Kurven haben die Schiffsgeschwindigkeit zur Abscisse. 

In Fig. 144 sind die Geschwindigkeit, die Drehzahl und die 
Leistung liber den Eintrittsspannungen in die Turbinen aufgetragen. 
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Fig. 144. Turbinensehnelldampfer "Lusitania". 
EinfluB der Eintrittsspannung. 

26 

1~ 
12 

Bei einer Wasserverdrangung von 34000 t ergab die "Lusitania" 
bei sechs Probefahrten eine mittlere Geschwindigkeit von 25,77 Knoten 
bei einer effektiven Maschinenleistung von 71910 PS, 191,2 Um­
drehungen pro Minute und einem Propellerslip von 15,3 v. H. Die 
Dampfspannung beim Eintritt in die H.-D.-Turbine betrug 10,5 und 
die beim Eintritt in die N.-D.-Turbine 1,95 at Vberdruck. Del' 
Dampfverbrauch del' Turbinen allein betrug etwa 5,8 kg und der 
del' Hilfsmaschinen 0,77 kg pro PSe und Std. 

16. Spannungsabnahme in jeder Expansionsstufe. 
Die folgende Tabelle zeigt eine Reihe von Druckablesungen, die 

bei den vollbelasteten Turbinen der "Mauretania" bei' 194 Um­
drehungen pro Minute gemacht wurden. 

Tabelle XXXI. 

Dber- und Unterdriieke H.-D. N.-D. 

Beim Eintritt in die Turbine . 10,5 at 0,35 at 
Am Ende der 1. Expansionsstufe 7,95 " ° 
" " " 

2. 
" 6,15 " 10 em Q.-S. 

" 
3. 4,43 " 25 

" 
4. 3,02 " 42 

" 
" " 

5. 2,22 " 55 
" 

" 
6. 1,51 " 61 

" 
" " " 

7. 
" 0,92 " 66 

" M: 0 r row· K i 8 k e r, Dampfturbinen. 21 
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Kondensatorunterdruck = 71 cm Q.-S. U)3 v. H.), Barometerstand 
= 1,04 at abs. 

Mit Hilfe dieser Ablesungen und der Kurven der Tafel II kann 
man das Warmegefalle und das spez. Volumen des Dampfes inner­
halb jeder Expansionsstufe ermitteln. 

17. N euere Erfahrungen der amerikanischen Marine mit 
Linienschiffen. 

Wenn auch die Dampfturbine als Antriebsmaschine von Torpedo­
boot en und kleinen Kreuzern der Kolbenmaschine gegeniiber endgiiltig 
vorzuziehen ist und sich hier dauernd als Siegerin behaupten wird, so 
scheint das bei Liniensehiffen noch absolut nicht der Fall zu sein. 
In neuerer Zeit hat die amerikanische Marine eingehende Versuehe 
mit drei Liniensehiffen derselben Klasse angestellt, von denen "Dela­
ware" mit Kolbenmasehinen, "North-Dakota" mit Curtisturbinen und 
"Utah" mit Parsonsturbinen ausgerustet wurden. Die folgende 
Tabelle zeigt, daB keine der Turbinenanlagen hinsichtlich ihres. 
Wirkungsgrades die Kolbenmaschinenanlage erreicht. 

Tabelle XXXII. 

I Delaware N orth-Dakota I Utah 

Geschwindigkeit in Knoten I 21 12 21 12 

I 
21 12 

Umdrehungen pro Min. . 122,5 66,5 265 140,7 313 192 
Wirkungsgrad v. H. . . 65 i 69,3 .')3,8 61,3 56,1 53,2 

Die Curtisanlage der "North-Dakota" hat weder wirtschaftlich 
noeh betriebstechnisch den Erwartungen entsprochen, und dasselbe 
bestatigten ebenfalls die Versuchsfahrten der "Utah", deren Maschinen­
raum etwa urn 4 Meter langer als der der "Delaware" sein soll. 
So wurde hier notwendigerweise das Interesse auf die Anwendung 
von Zwischengetrieben gelenkt, so daB sich die amerikanische Marine 
entschloB, das folgende Linienschiff "Texas" turboelektrisch anzu­
treiben. Die hiermit erzielten Ergebnisse wird die nachste Zukunft 
lehren. 

Die in Fig. 145 dargestelIten Kurven zeigen, daB die Parsons­
turbinen bei H6chstgeschwindigkeiten denselben Dampfverbrauch wie 
die Kolbenmaschinen ergeben haben. Die Kurven d liefern die durch 
Rechnung erhaltenen mutmaBlichen Werte fur die turboelektrisehe 
Anlage der "Texas", wonach diese Anlage allen iibrigen den Rang 
streitig zu machen scheint. Zu berucksichtigen ist, daB sich der 
Dampfverbrauch der Kolbenmaschine auf die indizierten PS und 
derjenige der Turbinen auf die effektive Leistung bezieht. Dies 
ergibt eine U nstimmigkeit beim Vergleich, die hingegen sehr gering 
ins Gewicht falIt, da uns hier hauptsachlich der Verlauf der Kurven 
von kleinster Kraftentwicklung bis H6chstleistung interessiert. 
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Fig. 145. Vergleich der Probefahrtsergebnisse der mit verschiedenen Maschinen­
systemen ausgeriisteten amerikanischen Linienschiffe. 

a = "Delaware" (Kolbenmaschinenanlage), b = "North Dakota" (Curtisturbinen­
anlage), c = "Utah" (Parsonsturbinenanlage), d = "Texas" (Projekt fiir turbo­

elektrische Anlage). 

Die folgende Tabelle gibt einen zusammenfassenden Dberblick tiber 
die Wirtschaftlichkeit der Turbinen als Schiffsmaschinen gegeniiber 
den Kolbenmaschinen fur die verschiedenen Gattungen von Schiffen. 

Schiffsgattung 

Linienschiffe und 
groBe Kreuzer 

Kleine Kreuzer und 
Spaher~reuzer __ 

Torpedofahrzeuge 

OJ II Schnelle Kanal-
~ ___ d_a_m.--"p,-f_e_r __ 
00 Schnelle Ozean-

OJ I dampfer ] 1------=----
.v Fracht- und 

:r: i Passagierdampfer 

Tabelle XXXIII. 

Antriebssystem 

I 
Turbinen 6,5 1 50 13,0 
Kolbenmaschinen. 8,7 ! 60 14,5 
Turbinen . - -6-,5--1---5i) 13,0 

Kolbenmas~ine!:__ 9,4 1 __ 6_0 __ 1 __ 1_5-.:,_66_ 

Turbinen '. I 7,16 i 47 I 15,24 
Kolbenmaschinen 9,62 I 60 16,03 

Turbinen 6,5 I 50 I 13,0 
Kolbenmaschinen 8,7 60! 14,5 
Turbinen 6,26 52 1--12-',-04-

Kolbenmaschinen -67,'314- 5642 _I 11,1 
Turbinen 12,26 
Kolbenmaschinen 6,82, 65 I 10,5 

21* 
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18. Neuere Turbinenschiffe der deutschen Kriegsmarine. 
Dber die Ergebnisse der seit den letzten J ahren auch in der 

deutschen Marine fast ausschlieBlich mit Turbinen ausgeriisteten 
Kriegsschiffe aller Arten ist so gut wie gar nichts bekannt geworden. 
Die Marine hat die verschiedensten Turbinensysteme in aIle Arten 
von Kriegsschiffe einbauen lassen, um sich selbst an Hand der Er­
fahrungen ein unparteiisches Urteil iiber das zum Kriegsschiffsantrieb 
geeignetste Turbinensystem zu bilden. Von dies en Systemen kommen 
in Betracht die Brown-Boveri-Parsonsturbine, die A. E. G.-Curtisturbine, 
dieZoelly-Germaniaturbine, die Melms-Pfenninger-Turbine der Schichau­
werft und die Rateau-Bergmannturbine. 1m groBen und ganzen 
scheint man bestrebt zu sein, einem Einheitstyp der Schiffsturbine 
naher zu kommen. Dieser besteht in der gemischten Bauart, die 
H.-D.-Turbinen als Gleichdruck- und die N.-D.-Turbinen als ti'ber­
druckturbinen auszubilden. 

N ach kiirzlichen Mitteilungen haben die mit Parsonsturbinen 
ausgeriisteten Kriegsschiffe, Linienschiff "Kaiser" und Panzerkreuzer 
"Moltke" Geschwindigkeiten von 23,6 bezw. 29,7 Knoten erreicht; 
Zahlen, die die Leistungen gleichartiger Schiffe aller GroBmachte 
iibertreffen. 

19. Torsionsindikatoren 1). 
U m die Effekti vleistung einer Turbine zu ermitteln, wird die 

Verdrehung eines Wellenstiickes von bestimmter Lange gemessen. 
Die hierzu dienenden Instrumente unterscheiden sich hauptsachlich 
durch die Art und Weise, wie diese Verdrehungen aufgezeichnet 
werden. Die hauptsachlichsten Torsionsdynamometer sind die von 
Fottinger 2), Denny- Johnson 3), Hopkinson - Thring4) und 
Hamilton-Gi bson 5). 

16. Kapitel. 

Bereclmung der Scbraubenpropeller fiir Turbinen­
scbiffe. 

1. Verbindung von Turbine und Propeller. 
Hinsichtlich der Bestimmung der Drehzahl der Schiffsturbine 

gibt der Propeller einen nicht zu unterschatzenden Ausschlag. Die 
Turbine fordert eine moglichst hohe Drehzahl, wahrend die Dreh-

1) Siehe Zeitschrift "Turbine" 1912/13, S. 319, 337, 355 und Fottinger, 
Neuere Torsionsmesser, Z. d. V. d. lng. 1908, S. 937. 

2) Siehe Mitteilungen iiber Forschungsarbeiten, Heft 25. 
3) Engineering, 7. April 1905. Trans. lnst. Naval Arch. 1907. S. 121. -

Zeitschr. d. Ver. deutsch. lngenieure 1911. S. 1951. 
4) Engineering, 14. Juni 1907. Trans. lnst. Naval Arch. 1910. S. 184. -

Zeitschr. d. Vcr. deutsch. lngenieure 1908. S. 679. 
5) Trans. lnst. Naval Arch. 1907. S. 126. 
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zahl wiederum klein gehalten werden muB, urn einen nicht zu schlechten 
Propellerwirkungsgrad zu ergeben. Dagegen ist es im allgemeinen 
nicht ratsam, diejenige Drehzahl, die den h6chsten Propellerwirkungs­
grad ergibt, zu wahlen, da dann der Wirkungsgrad der Turbine zu 
niedrig ausfallen wiirde. Wir miissen bestrebt sein, diejenige Dreh­
zahl auszuwahlen, fiir die der Gesamtwirkungsgrad von Turbine und 
Propeller ein Maximum wird. 

Vom kaufmannischen Standpunkte aus falIt wieder die mit del' 
Erh6hung del' Drehzahl verbundene Verringerung an Gewicht und 
Herstellungskosten ins Gewicht. Hiernach ergiht sich, daB in jedem 
FaIle eher eine h6here Drehzahl, wie sie dem gr6Bten Gesamtwirkungs­
grad entspricht, einer niederen vorzuziehen ist. 

Del' mit steigender Drehzahl sich verschlechternde Propeller­
wirkungsgrad ist die hauptsachlichste Schwierigkeit, die bei Anwen­
dung del' Turbine zum Schiffsantrieb iiberwunden werden muB .. 

Dies muBte schlieBlich zu einer neuen Art von Schrauben­
propellern fUr hohe Drehzahlen fiihren; wahrend man in zwischen 
durch die Einschaltung von mechanischen, elektrischen odeI' hydrau­
lischen Zwischengetrieben zwischen Turbine- und Propellerwelle diesen 
Schwierigkeiten bei man chen Arten von Schiffen Abhilfe schaffte. 
Diese Zwischengetriebe werden in Kapitel 17 naher behandelt werden. 

Fig. 146 zeigt einen Schraubenpropeller fiir Turbinenschiffe mit 
konischer Bohrung der Nabe. 

2. Slip und Vorstrom. 
Bewegt sich ein Schiff in ruhendem Wasser, so werden die an 

den Seiten und am Hinterschiff befindlichen Wasserteilchen nach 
vorn mitgerissen. Diese Bewegung des Wassers geschieht mit einer 
bestimmten Geschwindigkeit, die del' des Schiffes gleichgerichtet ist 
und als "V orstrom" bezeichnet wird. Die Gesch windigkeit des Schiffes 
relativ zu dies em Vorstrom wird demnach geringer sein als diejenige 
relativ zu dem weiter entfernt ruhenden Wasser. 

Bezeichnet: 
v = absolute Schiffsgeschwindigkeit in Knoten [1 Knoten (See­

meile pro Std.) = 1H52 m/Std.], 
U = V orstrom in Knoten, 
k = Verhaltnis del' Schiffsgeschwindigkeit relativ zum Vorstrom 

b I S h 'ff h' d' k't V - U zur a so uten c 1 sgesc WIll 19 eI = -1;-T -, 
H = Steigung del' Schraube in m, 
n = Umdrehungen der Schraube pro Minute, 

e n. H· 60 G h' d' k' d S h b K = ~.-~- = esc WIn 19 eIt er c rau e III not en, 
1852 

/ 

dann bewegt sich bei verlustfreier Schraubenwirkung das Wasser mit 
einer absoluten Geschwindigkeit von 

O~ V Knoten 
nach hinten. 
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Dies wird "scheinbarer Slip" genannt und gibt an, urn wieviel 
die Schraube und mit ihr das Schiff hinter del' Schiffsgeschwindig­
keit bei einer verlustlosen Schraubenwirkung (= die aus derSchrau­
bensteigung und Drehzahl berechnete Geschwindigkeit) zuriickbleibt. 
Somit ist del' scheinbare Slip auf Grund von einfacher Rechnung zu 
ermitteln, da Steigung und Drehzahl del' Schraube sowie die Schiffs­
geschwindigkeit stets bekannt sind. 

Ware del' Vorstrom des Wassel's nicht vorhanden, so wiirde 
del' scheinbare Slip odeI' die absolute Riickwartsgeschwindigkeit des 
WaSSel'S beim Austritt aus den Schraubenfliigeln lediglich ein anderer 
Ausdruck fiir "die dem Wasser durch die Schraube erteilte Ge­
schwindigkeit" sein. Da abel' ein Vorstrom immer vorhanden ist, 
so sind diese beiden Ausdriicke nicht einander gleich. 

Entsprechend den obigen Bezeichnungen ist: 
k·V=V- U. 

Da die Geschwindigkeit des Wassel's VOl' Eintritt in die Schraube 
U betragt, und diejenige nach Verlassen del' Schraube die GroBe 
0- V in entgegengesetzter Richtung hierzu besitzt, so ergibt sich del' 
Unterschied diesel' Geschwindigkeiten odeI' die dem Wasser erteilte 
Geschwindigkeit zu: 

O-Y+ U=C-k·V. 

Dies wird del' "tatsachliche Slip" genannt. Er wird in Prozenten 
von C ausgedriickt und ist somit: 

C-k·V 
s= C ·100. 

3. Slip und Vorstrom (Fortsetzung). 
Urn weiterhin den Ausdruck "Slip" klar zu machen, wollen wir 

annehmen, daB das urn die Schraube befindliche Wasser ruhend und 
von fester Beschaffenheit sei. Die Schraube (und mit ihr das Schiff) 
wiirde dann bei jeder Umdrehung urn die Steigung del' Schraube 
vorriicken, d. h. die Schiffsgeschwindigkeit V wiirde gleich del' Ge­
schwindigkeit del' Schraube C werden. 

Tatsachlich ist V gewohnlich kleiner als C und zwar urn den 
scheinbaren Slip 0 - V. 

Del' tatsachliche Slip ergibt sich durch Beriicksichtigung des 
Vorstromes. Nehmen wit wieder wie vorher an, daB das Wasser 
von fester Beschaffenheit sci, sich abel' mit del' Geschwindigkeit U in 
Fahrtrichtung des Schiffes bewege, so ware die Geschwindigkeit des 
Schiffes relativ zum stromenden Wasser gleich del' Geschwindigkeit 
del' Schraube C und ebenfalls gleich k· V. Tatsachlich ist k· V, wie 
wir wissen, stets kleiner als C und zwar urn den tatsachlichen Slip 
C-k·V. 

Die Geschwindigkeit des Vorstromes ist sehr schwer genau Zll 

bestimmen. Sie hangt nicht allein von del' Reibung del' Wasser-
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teilchen untereinander und an der Schiffswand, sondern auch von 
dem hinter dem Schiffende nachgezogenem Wasser abo Weiterhin 
wird die Genauigkeit durch Wellen und die Anwesenheit der Schrauben 
selbst ungiinstig beeinfluBt. Der V orstroni wird um so groBer, je 
stumpfer das Hinterschiff und je groBer die Wasserverdrangung des 
Schiffes wird. Seine Geschwindigkeit andert sich EOwohl in GroBe 
und Richtung mit der Entfernung von der Schiffswand und mit der 
Wassertiefe. 

Der Wert des "V orstromkoeffizienten" kist somit fUr eine in 
der Mitte sitzende Schraube nicht derselbe wie fiir eine auBere und 
kann in jedem einzelnen FaIle nur durch Modellschleppversuche er­
mittelt werden. 

Fiir irgend ein vorliegendes Modell wird der Vorstromkoeffizient 
gewohnlich als nicht ganz konstant gefunden. Er scheint bei Er­
hohung der Drehzahl, also mit groBer werdendem Slip, etwas an 
zuwachsen. 

4. Kavitation. 
Wahrend das Wasser gegen den Propeller flieBt, nimmt seine 

Geschwindigkeit zu und infolgedessen sein Druck abo Die Beziehung 
zwischen Druck und Geschwindigkeit findet sich auf Grund des be­
kannten Bernouillischen Prinzips der Hydraulik. Wir wollen einen 
Wasserstrom betrachten, der infolge der Saugwirkung der Schraube 
in nahezu horizontaler Richtung gegen einen ihm zugewendeten 
kleinen Flachenteil eines Schraubenfliigels stromt. Die Anfangs­
geschwindigkeit des Wassers ist Null und der Druck auf diese Wasser­
schicht im Abstande h Meter von der Wasseroberflache 1025· h kgj qm, 
wobei 1,025 das spezifische Gewicht des Seewassers ist. Dieser Druck 
ist natiirlich der Dberdruck iiber Atmospharendruck. Der absolute 
Druck betragt dann: 

102Ej·h+10330 kg pro qm 

und dies ergibt bei It = 0,5 m einen absoluten Druck auf die Fliissig­
keitsschicht: 

P = 10843 kgjqm. 

Das BernouiBsche Prinzip besagt nun, daB der Druck im 
Wasser beim Stromen nach oder durch die Schraube zu Null wird, 
wenn die folgende Beziehung zwischen der Geschwindigkeit v und 
dem absolten Druck besteht: 

v2 P 
2g 1025 

und hieraus ergibt sich fiir diesen Fall eine Grenzgeschwindigkeit: 
v = 14,4 mjsk. 

Ehe aber v diesen Grenzwert erreichen wiirde, wiirde wahr­
scheinlich ein. Verdampfen des Wassers eintreten, so daB in Wirk­
lichkeit diese Grenze nie erreicht werden wird. 
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5. 
Wir konnen dies auch noch auf andere Weise erklaren. Wir 

fanden, daB in 0,5 Meter Tiefe del' absolute Druck 10843 kgjqm 
oder 1,0843 kg/qcm betragt. 1st in diesel' Tiefe del' Propellerdruck 
groBer als diesel' Wert, so wird das Wasser nicht hinreichend schnell 
genug gegen den Propeller fiieBen konnen und dadurch wird ein 
Hohlraum zwischen Schiffsheck und Schraube entstehen. Infolge des 
bei niederen Drucken eintretenden Verdampfens des Wassel's und 
del' Absonderung del' im Wasser enthaltenen Luft und anderer Gase, 
wird del' Grenzdruck weniger als 1,0843 at in 0,5 Meter Wasertiefe 
betragen. 

Die Bildung von Hohlraumen zwischen Heck und Propeller nennt 
man " Kavitation ". 

Das Vorhandensein del' Kavitation macht sich gewohnlich durch 
eine starke Abnahme des Propellerschubes und ein Anwachsen des 
Slips bemerkbar, sobald die Geschwindigkeit des Schiffes gesteigert wird. 

Die Theorie del' Kavitation verdanken wir S. W. Barnaby und 
John Thorneycroft; sodann sind wertvolle experimentelle Unter­
suchungen hieriiber von Barnaby und Parsons angestellt worden.1) 

Fur die Schrauben des mit Kolbendampfmaschinen ausgerusteten 
Zerstorers "Daring" schlug Barnaby einen Grenzdruck von 0,79 kg 
pro qcm Projektionsfiache del' Schraubenfiugel VOl'; jedoch hat er 
dargelegt, daB fur Turbinenantheb diesel' Wert vergroBert werden 
musse. Die Umstande, die hier einen groBeren mittleren spezifischen 
Druck zulassen, sind die folgenden: 

1. das gleichformigere Drehmoment als bei Kolbenmaschinen; 
2. ein besseres Verhaltnis zwischen Steigung und Durchmesser 

del' Schraube; 
3. ein tieferes Eintauchen (groBere Tauchung) del' Schrauben; 
4. breitere Flugelenden del' Schrauben, d. h. ein groBeres Ver­

haltnis von Projektionsfiache del' Flugel zur ganzen Kreis­
fiache del' Schraube und niedrigere Umfangsgeschwindigkeit. 

Es erscheint auf jeden Fall nicht ratsam, einen groBeren mittleren 
Druck auf die Projektionsflache als 0,92 at zugelassen. Die in del' 
Praxis ublichen Drucke sind in Tabelle XXXVI S. 337 gegeben. 

6. Schiffswiderstand. 

Der Propellerschub, del' notwendig ist, urn ein in semel' Form 
gegebenes Schiff mit einer bestimmten Geschwindigkeit anzutreiben, 
kann mit Hilfe von Modell-Schleppversuchen oder auf Grund von 
Erfahrungszahlen mit anhnlichen Schiffen erhalten werden. Dies ist 
abel' mehr eine Sache des Schiffbauers als des Maschineningenieurs 
und wurde aus diesem Grunde nicht in dieses Buch aufgenommen. 

1) s. W. Barnaby, Marine Propellers. 5. Auflage. 1891. 
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Es soIl dagegen gezeigt werden, daB der Widerstand, den ein 
gezogenes Schiff bietet (wie er durch Schleppversuche im Versuchs­
becken gefunden wird), nicht gleich dem Schub ist, .der yom Pro­
peller ausgeiibt werden muB, um das Schiff mit derselben Geschwin­
digkeit zu treiben. 

Wird ein Schiff oder Schiffsmodell ohne Propeller im Wasser 
geschleppt, so ist die ausiibende Kraft gewohnlich als "Reibungs­
widerstand bekannt. Wird dagegen das Schiff durch seine eigene 
Schraube getrieben, so muB zur Dberwindung des Schiffswiderstandes 
eine groBere Kraft aufgewendet werden. Dieser Mehrbetrag wird als 
"Widerstand nach Abzug des Reibungswiderstandes" bezeichnet. Man 
wird sein Vorhandensein verstehen, wenn man bedenkt, daB infolge 
der Saugwirkung des Propellers eine Zunahme der Wassergeschwin­
digkeit hinter dem Schiffskorper eintritt, und auch der Druck des 
Wassers auf das Hinterschiff (in Richtung der Schiffsbewegung) 
durch die Propellerwirkung vermindert wird. 

Der Gesamtwiderstand ist die Summe aus dem Reibungswider­
stand und dem Widerstand nach Abzug des Reibungswiderstandes, 
und ist gleich dem Gesamtschub, den der Propeller ausiiben muB. 
um das Schiff mit gleichmaBiger Geschwindigkeit zu bewegen. 

7. Beziehung. zwischen S~hub und Drehzahl. 
Es bezeichne: 

p= Gesamtschub in kg in Richtung der Propellerwelle, 
n = Umdrehungen pro Minute, 

D = Durchmesser der Schraube in m, 
H = Steigung der Schraube in m, 
V = Geschwindigkeit des Schiffes in Knoten, 

k· V = Geschwindigkeit der Schraube relativ zum Vorstrom in 
Knoten, 

0= theoretische Geschwindigkeit der Schraube in Knoten 
n·H·60 
- 1852' 

0- k . V = s = tatsachlicher Slip in Knoten. 

Wir konnen die auf den Propeller ausgeiibte Kraft aus der 
sekundlichen Anderung der BewegungsgroBe berechnen. Die Anderung 
der Wassergeschwindigkeit ist der tatsachliche Slip und die sekund­
lich weitergefOrderte Wassermenge ist die durch die Schraubenfliigel 
bestrichene Flache multipliziert mit der Axialgeschwindigkeit des 
Wassers relativ zur Schraube. Hierbei ist aber die Wirkungsweise 
der Schraube als verlustlos angenommen worden. Um den Verlusten 
sowohl hinsichtlich der Geschwindigkeitsanderung als auch der sekund­
lich geforderten Wassermenge Rechnung zu tragen, wollen wir den 
Schub proportional der sekundlichen Anderung der BewegungsgroBe 
setzen, wie sie fiir die verlustlose Schraube gilt. Das h(;liBt, es ist: 
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P= konst. 1000 . .L .!!.-. D2. C· (360~)2 . S = konst. 26G . .L. ~. D2. C· S 
g 4 1852 g 4 

worin 'Y das spezifische Gewicht des Seewassers bezeichnet. Vereinigen 
wir alIe Konstanten, so erhalten wir: 

P=K·D2 .C·s=K·D2·C·(C-kV) . ..... (1) 
worin K einen Koeffizienten bedeutet, der die Schraubenverluste be-

rucksichtigt. Dieser ist Stets kleiner als 266· L . ~ (d. h. kleiner als 21,85). 
g 4 

Diese GIeichung enthalt die beiden Koeffizienten K und k, die auf 
Grund von Versuchen zu bestimmen sind. Werden die Versuche an 
Modellen ausgefiihrt, so ist gewohnlich zwecks Anwendung auf das 
wirkliche Schiff eine weitere Korrektur notwendig. 

*8. 

Wir konnen infolgedessen die 1etzte GIeichung fo1gendermaBen 
schreiben: 

P=K'·K" ·D2. C(C-k'·k". V), 

worin k" der "Vorstromkoeffizient" ist, wie er sich fUr den Modell­
korper ergibt, und K" der "Flugelkoeffizient", wie er sich fur die 
Modellschraube im "offenen Wasser" (d. h. ohne davorliegendes Schiff) 
ergibt. K' und k' sind dann die Koeffizienten fiir den Dbergang auf 
den wirk1ichen Schiffskorper und fUr die Beriicksichtigung der Ein­
wirkung desselben auf die Schraube. K' und k' hangen von der 
Art des Schiffes, von der Anordnung und Zah1 der Schiffsschrauben abo 

Der Gebrauch einer rationellen Berechnungsmethode wie der 
obigen ist der allgemein gebrauchten empirischen Beziehung zwischen 
Drehzah1 und Schub durchaus vorzuziehen. Die zuverlassigste Methode 
ist gerade hier zweifellos die rationelIste. Ihre praktische Anwendung 
wurde durch die Arbeiten von Dr. R. E. ]'roude bedeutend er­
leichtert. Dazu ist notwendig, die Werte der eingefiihrten Koeffizienten 
genau zu kennen, die nur durch Versuche erlangt werden konnen. 

Das Produkt k' k" ist der Vorstromkoeffizient k fUr den wirk­
lichen Schiffskorper. Sein angenaherter Wert kann der nachsten 
Tabelle entnommen werden. 

9. 
K' ist nicht immer kleiner als 1, wie man auf den ersten Blick 

erwarten sollte. Hohe Werte fUr K' sind demo Einflusse groBer 
Nabendurchmesser der Schraube zuzuschreiben. Die von Froude 
verwendeten Schraubenmodelle hatten sehr kJeine Nabendurchmesser. 
Da wir im allgemeinen die auf Grund seiner Versuche bestimmten 
Werte fur K gebrauchen, so benotigen wir solche Werte fur K', die 
der VergroBerung des Nabendurchmessers relativ zum Durchmesser 
der Schraube Rechnung tragen. 
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Man hat gefunden, daB eine VergroBerung des Nabendurch­
messers in der Regel einen hoheren Wirkungsgrad der Schraube, 
eine erhohte Schiffsgeschwindigkeit bei gleicher Antriebsleistung und 
vor aHem hohere Umdrehungszahlen herbeifUhrt. Dies gilt selbstver­
standlich unter der Voraussetzung, daB die VergroBerung des N aben­
durchmessers nicht bis zu dem Grade zunimmt, daB hierdurch die 
wirksame FlugelfIache verkleinert wird. Der Grund fur die bessere 
Wirkungsweise von Schiffsschrauben mit maBig graBen Nabendurch­
messern liegt zweifellos in der Tatsache, daB die in der Nahe der 
Drehachse der Schraube gelegenen Flugelstucke nicht den Betrag 
an Nutzleistung liefern, der ihrer Geschwindigkeit und dem Wasser 
gebotenen Widerstande entspricht. Die groBere Nabe verdriingt das 
an dieser Stelle befindliche Wasser und bietet so der Drehung der 
Schraube einen geringeren Widerstand. 

Tabelle XXXIV. 
Naherungswerte fur k und K'. 

Art des Schiffes 

Linienschiff und Kreuzer. . 
Torpedoboote und Zerstorer 

10. 

k 

0,90 bis 0,95 
0,95 " 1,0 

K' 

etwa 1,2 
0,9 bis 0,9r) 

Die Werte fUr K" wurden auf Grund der von R. E. Froude 
erhaltenen neuesten Ergebnisse berechnet 1). K" erscheint hier als 
Funktion des Verhaltnisses der abgewickelten Flache zur Kreisfliiche und 

des Verhaltnisses von Steigung zu Durchmesser der Schraube (=~). 
In Wirklichkeit kann es auch in geringem MaBe durch einen der 
verschiedenen Umstande, die die Form der Stromungslinien am Hinter­
schiff beeinflussen, beeintrachtigt werden. 

Tabelle XXXV. 
Werte fur K" (nach dem Aufsatz von Froude berechnet) . 

. ----~-.-------

Verhiiltnis der abgewickelten Flache 
zur Kreisflache. 

0,40 0,50 I 0,60 0,70 0,80 I 
I 

Breite Flugelenden, drei Flugel 

H 
D =0,8. 

=0,9. 
=1,0. 

" =1,1. 
=1,2. 

]5,10 

13,48 
12,18 
11,11 
10,25 

I 
15,63 

13,98 j 

12,61 
11,51 
10,60 

16,01 16,33 16,6.~ 

14,30 14,58 14,87 
12,93 13,19 13,47 
11,80 12,04 12,28 
10,88 11,09 11,00 

') Siehe Trans. lnst. Naval Arch. 1908, Band 50 und die Anmerkung am 
Ende dieses Kapitels. 
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In dieser Tabelle ist ebenso wie in Froudes Aufsatz unter der 
abgewickelten Flache der Schraube die ganze bis zur Achse fort­
gesetzte Flugelflache verstanden. Das Verhaltnis von abgewickelter 
Flache zur Kreisflache jst somit in dieser Tabelle groBer als das 
wirkliche und zwar urn einen Betrag, der von der GroBe des N aben­
durchmessers abhangt. 

Bevor obige Tabelle gebraucht wird, muB deshalb das wirkliche 
Flachenverhaltnis urn einen bestimmten Prozentsatz vergroBert werden. 
Mittelwerte fUr diesen Prozentsatz betragen 15 bis 20 v. H., wenn 
der Nabendurchmesser etwa 0,22 X Schraubendurchmesser und 20 
bis 25 v. H., wenn dieser etwa 0,26 X Schraubendurchmesser ist. 

11. Rechnungsmethode. 

1st der Gesamtschub bekannt, so kann die erforderliche Pro­
pellerflache aus dem hochst zulassigen Druck pro Quadratzentimeter 
Fliigelflache gefunden werden, indem man aber stets dabei be­
denken muB, daB diese Flache eher etwas zu groB als zu klein 
sein darf. 

Hat man ein passendes Flachenverhaltnis und Breitenverhaltnisl) 
des Fliigels gewahlt, so ergibt sich hiermit in Verbindung mit der 
Form des Fliigels der Durchmesser der Schraube. 

Eine andere Methode wurde von Speakman 2) empfohlen, 
nach der der Durchmesser mit Hilfe der folgenden Formel bestimmt 
wird: 

D = ~ V Effek~iver Schub in kg, 

worin c einen Koeffizienten bedeutet, der von der Art des Schiffes 
abhangt. 

Gleichgiltig welche Methode wir zwecks Berechnung des Durch­
messers der Schraube einschlagen, stets konnen wir so fortfahren, 

daB wir fur das Steigungsverhaltnis ~ der Schraube einen passenden 

Wert annehmen und hierauf die Steigung ermitteln. Dieses Steigungs­
verhaltnis halt sich innerhalb sehr enger Grenzen in Riicksicht auf 
einen gut en Wirkungsgrad der Schraube. Die Erfahrung lehrt, daB 
fUr die einzelnen Schiffsarten Schrauben mit verschiedenen Steigungs­
verhaltnissen jeweilig am geeignetsten sind. 

SchlieBlich hat man diejenige Drehzahl zu bestimmen, die not­
wendig ist, urn den erforderlichen Schub hervorzubringen. Hierzu 
bedienen wir uns der Gleichung 1. Dies ist eine quadratische 

1) Siehe Anhang: Geometrie des Schraubenpropellers. 
2) Siehe E. M. S peakm a n, Bestimmung der Hauptabmessungen der 

Dampfturbine. Trans. lnst. Eng. and Shipbuilders in Scotland, 1905/06. Teil I. 
S. 21. 
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Gleichung flir n (oder, was dasselbe ist, fur C), deren Auflosung 
folgendermaBen erhalten wird: 

C = $ k . V+ V'~- +'-(~;. V)2 • KD2 2 
'. (2) 

Der Wert fUr Kist der Tabelle XXXV in Abschnitt 10 zu" ent· 
nehmen und kann, wenn es rats am erscheint, gemaB der Abschnitte 8 
und 9 korrigiert werden. Der Wert fur k schwankt bei Turbinen­
schiffen von etwa 0,85 bis 1,00 und liegt fur kleinere Schiffe mit 
hoher Geschwindigkeit, wie Torpedoboote, sehr nahe an 1,00. Zwecks 
praktischer Anwendung bringen wir Gleichung 2 auf die folgende 
Form: 

C = 0,5 k . V + 1 / 146 Ns 1_ (0 5 k. V)2 V X' X" . D2. V"1' , 
worin bezeichnet: 

D = Durchmesser der Schraube in m, 
H = Steigung der Schraube in m, 
V = Schiffsgeschwindigkeit in Knoten, 
k = V orstromkoeffizient, 
n = Umdrehungen pro Min., 

C n·H·60 G h' d' k 't d S h"b K t = "1852- = esc WIll Jg eJ er c rau e III no en. 

Ns = 'YJ s • Ne = Schiffsleistung in PS, 
Ne = Effektivleistng der Turbine in PS, 

'YJ s= Wirkungsgrad der Schraube. 
Mitunter sind die Schrauben fUr eine bestimmte Effektivleistung 

der Turbinen zu berechnen, anstatt auf Grund des Wellenschubes, 
der erforderlich ist, urn das Schiff mit einer bestimmten Geschwindig­
keit zu bewegen. Dies ist augenscheinlich nicht ganz befriedigend. 
1st jedoch nur die Effektivleistung der Antriebsturbinen bekannt, 
so konnen flir die Schiffsleistung folgende Mittelwerte angenommen 
werden: 

Linienschiffe, Kreuzer und Passagier-
damp fer . . . . . . . . . . . Ns = 0,55 . Ne 

Torpedobootzerstorer usw. . . . . . Ns = 0,52 . Ne. 
Beispiel 1. Ein Schiff mit einer effektiven Maschinenleistung 

von 25000 PS solI imstande sein, eine Geschwindigkeit von 34 Knoten 
zu entwickeln. Es besitzt drei Schraubenwellen, die gleiche Leistung 
und Drehzahl erhalten sollen. Die angenommene Drehzahl ist 750; 
der scheinbare Schub pro Quadratzentimeter Projektionsflache der 
Schraube soll jedoch 0,85 kg/qcm nicht uberschreiten, noch die 
Umfangsgeschwindigkeit u der Fliigelenden groBer als 70 m/sk 
werden. 

Der scheinbare Schub betragt: 

p= 75 .Ne'YJs=146Ne'i1.. 
0.5144· V V 
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Setzen wir 1J. = 0,52, so erhalten wir: 
146· 25000·0,52 

P=~-~--- = 57500 kg. 
33 

ProjektionsfHiche 
, 57500 

del' Schraube = -- - . 
0,85 ' 

=67800 qcm 
67800 

odeI' -3- = 22600 qcm pro Schraube. 

Die Umfangsgeschwindigkeit del' Fliigelenden ist 

750 
U = -- . n . D = 70, 

60 
folglich 

4200 
D=---= 1,78 m. 

750 ·n 

335 

Wir miissen jetzt berechnen, ob diesel' Durchmesser hinreichend 
ist, so daB die Schraube eine Projektionsfiache von 22600 qcm 
ergibt. 

Die KreisfHiche fiir D= 1,78 betragt 24885 qcm und somit 
das Verhaltnis von Projektionsfiache zu Kreisfiache: 

22600 
24885 = 0,91. 

Dies ist ein zu hoher; Wert, del' keinen hinreichend geniigenden 
Platz fiir die N abe zuliiBt. 

Beispiel 2. Fiir die Angaben des vorigen Beispiels mit del' 
heruntergesetzten Drehzahl von 710 Umdrehungen ist das Verhaltnis 
del' Projektionsfiache del' Schraube zur Kreisfiaehe zu ermitteln. 

Die Pl'ojektionsfiache ist dieselbe wie vorher; jedoch ergibt sich 
del' Durchmesser del' Schraube aus del' Gleichung: 

710 
--n·D=70 
60 ' 

D=1,89 m, 
Kreisfiache = 28055 qcm, 

folglich Projektionsfiachenverhaltnis: 

22600 
= 28055 = 0,806. 

Beispiel 3. Fiir die Propeller del' vorigen Beispiele ist die 
erforderliche Steigung zu ermitteln, die bei 710 Umdrehungen die 
verlangte Schiffsleistung ergibt. 

Es werde angenommen: 
k = 0,98; K" = 13,98; X' = 0,95. 
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Wir gebrauchen hier die Formel: 

O==>O,5k'V+-'/ 146Ns +(05k.V)2 V K' K" . D2 . V ' 

und haben in diese flir Ns den auf eine Schraube kommenden 
dritten Teil der gesamten Schiffsleistung einzusetzen. 

Wir erhalten: 

0= 0,5 . 0,98 . 33 +1 ;-146.25000. O,sy---+ (0,~.~,98~33)"J 
V 0,95· 13,98 . 3 . 1,89 . 33 

710· H· 60 -_._-
- 1852 =16,16+V405+261 

23,0 H = 41,96 
H= 1,825 m. 

Das SteigungsverhiLltnis betragt dann: 

Urn eine 

setzen. 

H 1,825 
-=--=097. 
D 1,890 ' 

gewisse Sicherheit zu haben, wollen wir H =1 
D 

Der Ausflihrung der Schrauben werde dann zugrunde gelegt: 

H=D=1,9m 
oder 

H=1,85 m; D=1,9m. 

12. Geschwindigkeit der Fliigelenden. 

Es wird im allgemeinen die Ansicht vertreten, daB die Um­
fangsgeschwindigkeit der Schraube einen bedeutenden EinfluB auf 
die Kavitation hat, und es ist sicher, daB eine zu hohe Umfangs­
geschwindigkeit einen schlechten Wirkungsgrad der Schraube zur 
Folge haben wird. 

Haben wir Durchmesser und Umlaufzahl der Schraube bestimmt, 
so sollte ihre Umfangsgeschwindigkeit berechnet, und diese mit prak­
tischen Durchschnittswerten verglichen werden. Es sei jedoch darauf 
hingewiesen, daB in der empfohlenen Rechnungsmethode die Um­
fangsgeschwindigkeit in einem bestimmten Verhaltnis zum Flachen­
verhaltnis steht; und daB eine geeignete Wahl dieses Verhaltnis­
wertes gewohnlich auch zu einem passenden Wert flir die Umfangs­
geschwindigkeit flihrt. 

Als Anhalt flir die Berechnung wurde Tabelle XXXVI auf­
gestellt, die verschiedene Angaben liber Turbinenpropeller enthalt, 
die bewahrten praktischen Ausflihrungen zugrunde gelegt wurden. 
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Tabelle XXXVI. 
Werte fiir Turbinenpropeller. 

;j:'i ...- '" .: ... ... ' .... 
8~ ~ , <D ., ... ., <D <D 2~~ ~~ . 'O~ '0 ...... tlI)~ 
"",'~~ 

rJ1 .!:P .: 
~Q) 

<D ~.~~ o . H Projekionsfi. .: 0> S 
Art des Schiffes ~'O~ ...... tlI) $:l '"0 ~ ~ ... q:: - ojS~ .... .: oj"'" ~;.:; ~.S S Q p-< rJ1 D Kreisfiache i13 .... ca ..d'1"'"4 d ~ 8 ~~ S ~ e S.§ .: 0 <D 

Q ~ .... o~ "'" 00.<:: <p-< < p~ ~ g....- ~ .00 Q 
rJ1 rJ1 '0 

Linienschiffe 21 bis 4 I 3 48 
I 

0,78 10'~~9~iSI0,45 bis 0,55 55 22 , 

Kreuzer. 25 bis 4 3 48 bis 0,85 1,Obis I 06 64 26 51 1,05 I ' 
Torpedobootzerstorer 27 bis 3 3 66 bis 0,85 0,86bis'06b' 07 66 30 71 0,92 I' 18, 

33 3 3 71 0,85 1,0 bis 0,7 bis 0,8 66 
" 1,04 

Torpedoboote 26 3 3 58 0,85 1,0 0,6 bis 0,7 66 

trberseepostdampfer 2Obi. :, Od'rOdO< 41 hi. 0,56 °09 9~s i 0,5 bis 0,6 
49 bis 

25 4 4 46 53 

Kanaldampfer 18 bis 1 3 3 1 48 bis 0,6 bis 10,85 biSI ° 5 b' 071 55 24 53 0,67 0,95 ' IS, I 

13. Wirkungsgrad. 
Auf Grund der oben gegebenen Rechnungsmethode sind wir 

in der Lage, die Abmessungen und Umlaufzahl einer Schiffsschraube 
zu ermitteln, von der man erwarten kann, daB sie einen hinreichend 
gut en Wirkungsgrad ergibt. Es ergeben sich nicht notwendigerweise 
die dem hochstmoglichsten Wirkungsgrad entsprechenden Abmessungen 
der Schraube. • 

In der Regel ist eine derartige Schraube nicht erforderlich, 
sondern eher eine solche, die in Verbindung mit der Antriebs­
mas chine den bestmoglichsten Gesamtwirkungsgrad ergibt. 

Haben wir in irgend einem FaIle die Abmessungen und die 
Drehzahl erhalten, so wollen wir auch den Wirkungsgrad der Schraube 
schatzen konnen. Wir konnen dann z. B. eine kleine Abanderung 
in der Steigung und eine entsprechende Anderung der Drehzahl 
vornehmen und die Einwirkung auf den Wirkungsgrad verfolgen. 
Der Wirkungsgrad der Schraube wird in den folgenden Abschnitten 
behandelt werden. Man darf nicht iibersehen, daB ein hinreichend 
guter Wirkungsgrad mit den gewohnlich gebrauchlichen Wert en flir 
den scheinbaren Slip in engstem Zusammenhange steht. Der schein­
bare Slip betragt etwa 20 v. H. der Schraubengeschwindigkeit fur 
Ozeanschnelldampfer, 25 v. H. fur Linienschiffe und 25 bis 28 v. H. 
fur Torpedobootzerstorer. 

14. Die "analytische" Steigung der Schraube. 
In den vorhergehenden Abschnitten sind verschiedene unter­

scheidende Merkmale aufgefuhrt woren, die den Unterschied zwischen 
Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 22 
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del' Wirkungsweise del' verlustlosen odeI' theoretischen Schraube und 
del' wirklichen ausmachen. Ebenfalls wurden die Abweichungen del' 
an Modellschrauben erhaltenen Ergebnisse von solchen auf Grund 
von Versuchen an wirklichen Schiff en angegeben. 

Ein anderer Punkt, dem man einige Beachtung zuwenden sollte, 
ist die Erklarung des Steigungsverhaltnisses der Schraube. 

Bis hierher haben wir jegliches MiBverstandnis vermieden, indem 
wir uns nur mit der Steigung der "wirksamen Fliigelflache" befaBten 
und annahmen, daB diese Flache ein Teil einer theoretischen Schrauben­
flache ist. Wir miissen dagegen bedenken, daB bei einem wirklichen 
Schraubenfliigel Vorder- und Riickseite die Wirkungsweise der Schraube 
beeinflussen. Die Geschwindigkeit des Wassers, in der die Schraube 
arbeitet, betragt V -- k V. Wir wollen die Wirkung del' Schraube 
relativ zu diesel' Wassergeschwindigkeit betrachten. Del' Propeller 
bewegt sich durch dieses Wasser mit einer Geschwindigkeit k· V. 
Wiirde die Schraube eine theoretische Schraubenflache (unter Ver­
nachlassigung del' Materialstarke der Fliigel) sein, so wiirde sie sich ledig­
lich durch das Wasser hindurchschrauben, ohne dasselbe aufzuriihren, 
wenn ihre U mlaufzahl del' folgenden Gleichung entsprechen wiirde. 

n· H· 60 
C=------=k· V. 

1852 
In diesem FaIle wiirde die Schraube keinen Schub ausiiben. 
Fiir C> k· V wiirde der Schub positiv werden. 
Fur C < k· V wiirde del' Schub negativ werden. 
Die Bedingung C > k· V ist die normale. Die Bedingung C < k· V 

kommt nur dann vor, wenn das Schiff gezogen oder irgendwie ver-
zogert ~1rd. . 

Urn die geeignete Steigung des Propellers zu finden, konnten 
wir ihn in Drehung versetzen und mit verschiedenen Geschwindig­
keiten vorwarts bewegen, wobei wir die notwendige Zugkraft messen 
wurden. Diejenige Geschwindigkeit Vo und zugehorige Umlaufzahl '11 0 ' 

fur die diese Zugkraft zu Null wird, wurde dann ein MaB fiir die 
Steigung del' Schraube bilden, die ohne weiteres aus folgender 
Gleichung zu berechnen ist: 

H="!0.1852 
rio 60 

Del' auf diese Weise gefundene Wert solI die "analytische Steigullg" 
genannt werden. Fur den idealen Fall unendlich diinner Schrauben­
flugel wiirde diese analytische Steigung gleich der Steigung del' wirk­
sam en Flugelflache sein. 

Fur den wirklichen Propreller betragt jedoch die analytische 
Steigung etwa das 1,02 fache derjenigen fiir die wirksame Flugelflache. 

Wir wollen das analytische Steigungsverhiiltnis mit h bezeichnen, 
und haben also: 
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15. Slip und Wirkungsgrad. 
N achdem der Propeller auf Grund der gegebenen Richtlinien 

berechnet wurde, kann der zu erwartende tatsachliche Slip berechnet 
werden. Er ist: 

O-k·V 
s = 0 ·100 III Prozenten der Schraubengeschwindigkeit. 

Sein Wert schwankt zwischen 15 und 27 v. H., jedoch liegt 
fiir Turbinenschiffe sein giinstigster Wert etwa zwischen 22 und 
26 v. H. 

Der scheinbare Slip kann eben so ermittelt werden. Er ist natiir­
lich geringer als der tatsachliche. Die folgende Beziehung findet zu­
weilen mit Vorteil Anwendung; sie ist direkt aus der ErkIarung des 
tatsachlichen und scheinbaren Slip abgeleitet. 

Bedeutet: 
S = scheinbarer Slip in Teilen der Schraubengeschwindigkeit 0, 
k = Vorstromkoeffizient « 1), 

dann ist der tatsachliche Slip s = 1 - (1 - S)· k. 
Ergibt z. B. ein Schiff bei voller Fahrt einen scheinbaren Slip 

von 0,l3 und betragt der geschatzte mittlere Vorstromkoeffizient 0,94, 
so betragt der tatsachliche Slip: 

l-(l - 0,13)·0,94 = 1-0,87 ·0,H4 
= 0,18 oder 18 v. H. 

Wir entnehmen hieraus, daB man mit einem etwas groBeren 
Slip bessere Ergebnisse erzielen wird. 

16. 
Die theoretische Berechnung des Wirkungsgrades der Schraube 

ist ziemlich verwickeltund liefert nicht vollkommen befriedigende 
Resulta,te. Dennoch wird dieselbe in verschiedenen Abhandlungen iiber 
Schiffsantrieb eingehend behandelt, und es sei deshalb zwecks ein­
gehenderen Studiums dieses Gegenstandes auf dieselben verwiesen. 

Durch die kiirzlich erschienene Arbeit von Froude l ) iiber Ver­
suche an Modellschrauben sind wir in der Lage, den Wirkungsgrad 
auf sehr einfache Weise zu schatzen; und die auf diese Weise er­
haltenen Werte k6nnen fUr wirkliche Schiffe als annahernd richtig, 
wenigstens im Verhaltnis zueinander gelten. 

Froude hat sehr ausfiihrliche Tabellen fiir die auf Grund von 
Versuchen ermittelten Wirkungsgrade aufgestellt. 

Dns interessieren hier lediglich dreifliiglige Schraubenpropeller 
mit breiten Fliigelenden, fiir die die Wirkungsgrade unter Voraus­
setzung eines Verhaltnisses von abgewickelter FIache zur Kreisflache 
von 0,45 in der Tabelle XXXVII aufgefUhrt sind. 

') Siehe Trans. Inst. N. A. 1908. Band 50. Anhang II Seite 193-5. 
22* 
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Tabelle XXXVII. 
Wirkungsgrade. 

Tatsachlicher h=08 h=0,9 h=l,O h= 1,1 h=1,2 Slip 

0,14 0,581 0,609 0,632 0,651 0,667 
0,16 0,602 0,630 0,651 0,670 0,685 
0,18 0,619 0,646 0,665 0,683 0,690 
0,20 0,630 0,655 0,675 0,691 0,703 
0,22 0,635 0,660 0,680 0,695 0,706 
0,24 0.637 0,660 0,681 0,695 0,706 
0.26 0,635 0,658 0,679 0,691 0,701 
0,28 0,631 0,653 0,673 0,685 0.695 

h = "analytisches" Steigungsverhaltnis = 1,02. ~. 
1st das Flachenverhaltnis graBer als 0,45, so sind die obigen 

Wirkungsgrade um die in der folgenden TabeTIe aufgefiihrten Betrage 
zu verringern. 

Flachen­
verhaltnis 

0,50 
0,60 
0,70 
0,87 

Tabelle XXXVIII. 
Wirkungsgradverringerung. 

h=0,8 

0,010 
0,029 
0,058 
0,096 

h=l,O 

0,006 
0,oI8 
0,036 
0,059 

h= 1,2 

0,003 
0,009 
0,019 
0,031 

h = analytisches Steigungsverhaltnis = 1,02. ~. 

17. Ubersichtliche Zusammenfassung der Propellerberechnung. 

1m folgenden sei eine kurze Dbersicht uber den Gang der Be­
rechnung von Schraubenpropellern gegeben. 

Bekannte AusgangsgraBen bei der Berechnung sind gewahnlich 
die Schiffsgeschwindigkeit relativ zum Vorstrom k· V und der erforder­
liche Schub P. 

Es bleiben dann vier unbekannte voneinander unabhangige 
GraBen ubrig, namlich die Steigung H, die Umlaufzahl n, der Durch­
messer D und das Flachenverhaltnis. 

Zur Bestimmung dieser vier GraBen haben wir die folgenden 
beiden Beziehungen: 

H·n·60 
P=K.D2.0·(0-k.V) worin 0=1852 . 

P = (zulassiger spez. Flachendruck) X (Flachenverhaltnis) X D2 . n. 
4 



Fortbewegungskoeffizient. 341 

Es sind noch zwei weitere Beziehungen notwendig, die den folgenden 
drei Ausdriicken entnommen werden konnen: 

~ = Steigungsverhaltnis, 

O-kV Sl' h"l' -0- = Ipver a tms, 

Fliigelfiache. . 
2 = Flachenverhaltms. 

D ·n 
4 

Wir konnen also willkiirlich zwei der folgenden drei GroBen 
auswahlen: 

1. Steigungsverhaltnis, 
2. Slipverhaltnis, 
3. Flachenverhaltnis 

und erhalten dann ebensoviel Gleichungen wie Unbekannte, so daB 
die Auflosung ermoglicht wird. 

Bei der in den Abschnitten 11 und 12 empfohlenen Rechnungs­
methode wurden die beiden VerhaltnisgroBen 1 und 3 ausgewahlt. 
Der Grund hierfiir liegt darin, daB dann die GroBe Kohne weiteres 
der Tabelle entnommen werden kann. Ware die zwecks Bestimmung 
von K getroffene Wahl nicht notwendig, so wiirden wir jedenfalls 
das Slipverhaltnis als eine dieser willkiirlich ausgewahlen GroBen 
mit herangezogen haben. 

18. Fortbewegungskoefl'izient. 

1st Po die erforderliche Kraft (Reibungswiderstand), um das 
Schiff mit der gegebenen Geschwindigkeit V zu ziehen, so ist die 
wirkliche durch die Propeller auszuiibende Schubkraft: 

P = Po + (Widerstand nach Abzug des Reibungswiderstandes). 

Bedeutet Ne = Effektivleistung der Antriebsturbinen in P S, dann 
dient zur Beurteilung des Propellers als Schiffsantriebsmittel der 
Quotient: 

75 ·po· V 
Ne 

Man nennt denselben den "Fortbewegungskoeffizienten", trotzdem 
bei Antrieb mit Kolbenmaschinen dieselbe Bezeichnung . fiir den 

Q t · t 75 · P . V N. b" hI' h . . N d' . d' . uo len en ~- = N. ge rauc 10 1st, worm i Ie In IZlerte 
• • Leistung der Kolbenmaschinen bedeutet. Der scheinbare Wirkungs-

grad des Propellers betragt: 
75·P·V N 

r; =---=~ 
8 Ne N. 
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und die Schiffsleistung (= die von der Schraube geleistete Arbeit): 
N8 =75·P·V 

wenn P in kg und V in m/sk eingesetzt werden. 

19. A.hnlichkeitsgesetz. 

1m folgenden solI kurz auf das Ahnlichkeitsgesetz m seiner An­
wendung auf ahnliche Schiffe eingegangen werden. 

Bedeutet a = lineares Verhaltnis zwischen den Abmessungen 
zweier Schiffe, dann wissen wir, daB z. B. ihre Volumina im Ver­
haltnis a3 zueinander stehen. 

Das Verhaltnis der Maschinenleistungen betragt /1:3. y~, wenn 
dasjenige der Schiffsgeschwindigkeiten Y~ ist. 

Beziehen sich die Indizes 1 und 2 auf zwei ahnliche Schiffe. 
so erhalten wir: 

(lineare Abmessungen)2 = a . (line are Abmessungen)l' 
(Maschinenleistung)2 = a3 • ya· (Maschinenleistung)l , 

V2=V~·Vl' 
P2 =((3.Pl' 

worin V und P die Schiffsgeschwindigkeiten und Schubkrafte be­
deuten. Sollen die Propeller des zweiten Schiffes denselben Wirkungs­
grad wie die des ersten ergeben. so miissen wir setzen: 

Durchmesser: 
Steigung: .... 
Fliigelflachen: . . 

U mdl'ehungszahlen: 

. D2 = (C·D1 , 

H2 =a·H1 , 

}i~ =a2 ·F1 , 

1 
nQ =--='111 , - Yc: 

Hierbei wurde stillschweigend angenommen, daB die Vorstrom­
koeffizienten, Slipverhaltnisse usw. in beiden Fallen dieselben sind. 

Bei Anwendung dieses Ahnlichkeitsgesetzes ist es ganz besonders 
wichtig, stets zu bedenken, daB die Driicke auf die Flacheneinheit 
der Schraubenfliigel im Verhaltnis (( anwachsen. Befand sich also 
bei dem ersten Schiffe diesel' spezifische Flachdruck in der Nahe 
seines zulassigen Grenzwertes, so wird bei dem zweiten Schiffe diesel' 
Grenzwert iiberschl'itten werden und infolgedessen Kavitationser­
scheinungen und eine Verl'ingerung del' Schiffsgeschwindigkeit und 
des Wirkungsgrades der Propeller hervol'gerufen werden. 

Beispiel. Angenommen die Propellerdurchmesser eines Schiffes 
betragen 2,35 m, die Schiffsgeschwindigkeit ;W Knoten und die Dl'eh­
zahl 350 Umdrehungen pro Minute. Ein ahnliches Schiff besitze 
die 1,21fachen linearen Abmessungen des el'sten Schiffes. Dann be­
tragt die Schiffsgeschwindigkeit (V j ,2i. 20 =) 22 Knoten und die 
Maschinenleistung muB das (1,21:{. 11'1,21 =) 1,95 fache derjenigen 
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des ersten Schiffes sein. Die Propellerabmessungen des zweiten Schiffes 
mussen ebenfalls das 1,21 fache derjenigen des ersten Schiffes be­
tragen. Also: 

Durchmesser = 1,21·2,3;") = 2,H4 m, 

Umlaufzahl = _3~O = :318 Umdreh.!min. 
V1,21 ' 

Das Steigungsverhaltnis ist dasselbe in beiden Fallen. Der Wert 
von a ist in dies em Beispiele ein sehr hoher und diirfte fiir Tur­
binenschiffe kaum verwendbar sein. Der Grund hierfiir ist, daB eine 
Zunahme des spezifischen Flachendruckes auf die Fliigel von 20 v. H. 
in den seltensten Fallen zu einer geniigend sicheren Ausfiihrung der 
Schraube fiihren diirfte. 

20. Niitzliche Formeln. 
Wir wollen dieses Kapitel mit einer Aufstellung derjenigen 

Formeln beschlieBen, die bei der Propellerberechnung haufig ver­
wendet werden. 

Bezeichnet: 
V = Schiffsgeschwindigkeit in Knoten, 

Ne = Effektivleistung der Antriebsturbinen in PS, 
N. = Schiffsleistung (von den Schiffsschrauben geleistete Arbeit) 

in PS, 
p= Schubkraft in kg. 

'Yj" = Wirkungsgrad der Schraube, 
dann haben wir: 

Ns 
17=N' 

e 

P 14" - N. = a,I-V' 

17· N 
P=1457·--e 

, V' 

P 80 Ne f" ( --= . . -:v ur 'Yj = ),Da. 

Anmerkung: Zwischen dem in diesem Kapitel gebrauchten 
Koeffizienten K" und dem von Froude gebrauchten Fliigelkoeffizient B 
besteht folgende Beziehung: 

worin: 

K" = 5,01· (h +21).B 
h ' 

H 
h= 1,02· 7j 
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17. Kapitel. 

Dbersetzungsgetriebe fiir den Sclliffsantrieb mit 
Turbinen. 

1. Versehiedene Arten von Ubersetzungsgetrieben. 
Unter dem Namen Ubersetzungsgetriebe seien alle diese Getriebe 

verstanden, die den Zweck haben, die Drehzahl der Antriebsmaschinen 
auf eine niedere fiir den Propeller geeignete Drehzahl zu iiber­
set zen. Wir konnen drei Hauptklassen dieser Getriebe unterscheiden. 

1. Mechanische Ubersetzungsgetriebe, einschlieBlich der von 
Parsons und der Westinghouse-Gesellschaft. 

2. Hydraulische Ubersetzungsgetriebe, wie der Transformator 
von Fottinger. 

3. Elektrische Ubersetzungsgetriebe vermitteIs Generatoren und 
Motoren. 

Wir wollen diese verschiedenen Getriebearten in der eben an­
gegebenen ReihenfoIge behandeln, die auch im allgemeinen der GroBe 
ihrer Wirkungsgrade entspricht. 

Beziiglich der praktischen Verwendung dieser Getriebe in einem 
gewissen FaIle sind zwei Hauptgesichtspunkte maBgebend, die in 
der Hauptsache von der Art des Schiffes abhangen. So erscheint 
gegenwartig fiir einen Frachtdampfer mit kleiner Geschwindigkeit 
ein Getriebe zur Verminderung der Drehzahl der Schraubenwelle 
fiir den Fall, daB Turbinen eingebaut werden sollen, unbedingt ge­
boten, wahrend bei einem Passagierdampfer oder Kriegsschiff, das 
mit hoher Geschwindigkeit fahrt, die Turbine am best en direkt mit 
der PropelIerwelIe gekuppelt wird. Hier wird die Frage der Dreh­
zahlverringerung zu einer Frage des relativen Nutzens, der Anlage­
kosten, des Gewichtes der Maschinen, des Raumbedarfes und der 
Betriebssicherheit. Diese beiden Klassen von Schiffen gehen bei 
kleineren Geschwindigkeiten ineinander iiber, und wir konnen dann 
beide Arten wieder insofern miteinander vergleichen, inwieweit sie 
sich fiir den Antrieb mit Turbinen oder Kolbenmaschinen eignen. 

2. Notwendigkeit des Ubersetzungsgetriebes. 
Ohne auch nur Ianger auf Einzelheiten einzugehen, ist leicht 

zu verstehen, warum die Dampfturbine zum direkten Antriebe des 
Propellers langsamfahrender Dampfer ungeeignet ist. 

Erstens erfordert die niedrige Geschwindigkeit eine niedrige 
Drehzahl des Propellers. Zweitens muB bei langsamer Drehzahl der 
WeUe der Durchmesser der Turbine groB sein, wodurch ihr Gewicht 
sehr bedeutend wird. Drittens werden fiir eine Turbine mit groBem 
Durchmesser die Schaufelhohen zu gering ausfaJIen, wenn der Kraft­
bedarf nicht sehr viel groBer als der hier in Frage kommenden 
Schiffsarten ist. 
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Fur den erforderlichen Schub sind ein gewisser Propellerdurch­
messer und eine gewisse Mindeststeigung desselben notwendig. Der 
scheinbare Slip betriigt dann: 

c- V V [ . n.H.60] 
-0=1-(5 wobel C= 1852 ' 

welcher Wert nicht zu groB ausfallen darf. Hierbei liegen V, H, 
sowie der Propellerslip fest, wonach sich die Drehzahl n bestimmt. 

Hiernach wird fur eine Geschwindigkeit V.= 10 Knoten und 
einen Slip von 10 V. H. 0 = 11,11 und fUr ein Slip von 20. V. H. 
C = 12,5 Knoten. 

1st H = 4,0 m, so ergeben sich hieraus 86 bezw. 96 Umdrehungen 
pro Minute. 

Die Beziehung zwischen der Umfangsgeschwindigkeit der Schaufeln 
und der Drehzahl gibt folgende Gleichung: 

n·D·n 
u=60' 

und da die Turbine ein sehr hohes u fordert, so wird hiermit das 
Produkt D· n festgelegt. Da aber der Maximalwert von n durch den 
Propeller festliegt, so ist demnach der kleinstmoglichste Durchmesser 
bestimmt. 

_ I _15 So ergibt sich fur n = 100 und u - 25 m, sk, D - - "" 5 m. 
n 

Die Schaufelhohe in irgend einer Expansionsstufe ergibt sich 
aus der Gleichung: 

n·D·h,ca = G·v. 

Da ca und v ganz bestimmte Werte haben, so sehen wir ohne 
weiteres, daB fur ein im Verhiiltnis zu G ungewohnlich groBes D, 
h ungewohnlich klein werden wird. 

In obigem Beispiel mit u = 25 m/sk und D = -~ m wollen wir 
n 

ca = 25 m/sk und das durch die erste Schaufelreihe sekundlich hin­
durchgehende Gesamtvolumen des Dampfes G· v = 0,45 cbm annehmen. 
Dann ist: 

0,45 
h= 15.2[;=0,0012 m= 1,2mm. 

Hiernach ist ohne weiteres einleuchtend, daB diese AusfUhrung un­
moglich ist. 

3. Mechanische Ubersetzungsgetriebe. 
Die Verringerung der Turbinendrehzahl mit Hilfe von Zahn­

riidern ist keineswegs neueren Ursprungs. Einfache und doppelte 
Schraubenriidergetriebe find en bei der iiltesten Dampfturbine von 
De Laval Verwendung. Obgleich hier die zu ubertragende Kraft fur 
gewohnlich gering ist, so besteht doch eine bestiindige Zunahme in 
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bezug auf die GroBe dieser Turbinen. Die groBte bis jetzt erbaute 
De Laval-Turbine besitzt eine Leistung von 450 PS. Die Uber­
setzungsgetriebe arbeiten in hohem Grade zufriedensteIlend und 
aul3erst wirtschaftlich. Die Schiffsmaschineningenieure haben eine 
sehr natlirliche Abneigung gegen die Einflihrung derartiger Getriebe, 
die ihnen nur gewonnen werden kann, wenn Beispiele von Schiffen 
vorliegen, die mit dies en Getrieben jahrelang zufriedensteIlend und 
ohne Ausbrechen von Zahnen gearbeitet haben. Gegenwartig haben 
wir keine Erfahrung fUr Ausbesserungsarbeiten von Getrieben auf 
See; jedoch ist dies nur einer der vielen Punkte, liber die praktische 
Erfahrungen gesammelt werden mliBten. 

Moderne Schraubenradergetriebe mit kleiner Teilung soUten nicht 
zusammen mit den gewohnlichen alteren Zahnradern arbeiten. Die 
Forderungen in bezug auf gerauschloses, glattes Arbeiten, Betriebs­
sicherheit und Widerstandsfahigkeit ergeben hier ganz andere Ge­
sichtspunkte fUr Entwurf und Berechnung als bei den Getrieben der 
alteren unbearbeiteten guBeisernen Zahnradern. 

Wahrend der letzten Jahre sind groBe Versuche in zweifacher 
Hinsicht angesteUt worden. Die ersteren erstreckten sich auf die 
Auffindung eines geeigneten Materials und ergaben einen hochwertigen 
Stahl, der gleichzeitig groBe' Festigkeit, Elastizitat und Zuverlassig­
keit besitzt und sich nur in sehr geringem MaBe abnlitzt. Der 
Chrom-Nickelstahl ist eine von diesen besonders geigneten Legierungen, 

Die letzteren bestanden in Versuchen mit Bearbeitungsmethoden 
der Zahne, deren Genauigkeitsgrad als Hauptbedingung fUr ein zu­
verlassiges Arbeiten kaum zu hoch veranschlagt werden kann. 

4. Wirkungsgrad und gerauschloses Arbeiten. 

Es ist von hochster Bedeutung, sowohl als Gerausch als auch 
die Abnutzung der Zahne auf ein Minimum zu beschranken. Dies 
kann nur durch unbedingte Vermeidung jeglichen Spiels zwischen 
den Zahnen erreicht werden. Bei Anwendung der Getriebe fUr 
Schiffsturbinen wird eine groBe Geschwindigkeit auf dem Teilkreise 
not wen dig, und diese tragt sehr zu einer VergroBerung der schlechten 
Einwirkungen jeglichen Zahnspiels bei. Urn dieses Spiel und damit 
ein ruckweises Arbeiten zu beseitigen, muB die Geschwindigkeit eine 
gleichfOrmige sein, die Zahne auf der Frasrnaschine genau bearbeitet 
werden, so daB die Zahne des einen Rades ohne Spiel in die Zahn­
Wcken des anderen Rades passen. Zur Erreichung einer gleichmaBigen 
Geschwindigkeit ist die erste Bedingung, daB die treibende WeIle 
eine gleichmaBige Geschwindigkeit besitzt. Die zweite Bedingung 
besteht darin, daB die Teilung der Zahne mit groBer Genauigkeit 
ausgeflihrt wird. Flir Schraubenrader mag das genligen; jedoch ist 
es wlinschenswert, daB die Teilung klein und die Zahnezahl groB 
ist. Urn ein genaues Arbeiten der Zahnflanken aufeinander zu er­
reichen. muB die ~ormale auf den Zahnflanken im jeweiligen Be-
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riihrungspunkte stets durch den Schnittpunkt der Zentralen mit 
den Teilkreisen gehen. 

Es gib~ verschiedene Zahnformen, die dieser letzten Bedingung 
geniigen, doch ist fiir unseren Zweck die Evolventenverzahnung von 
groBter Bedeutung, und deshalb wollen wir un sere Aufmerksamkeit 
nur dieser Verzahnung zuwenden. 

Die Erfahrung lehrt, daB wir bei diesen Getrieben gewohnlich 
nicht mehr als 1,5 bis 2 v. H. Verlust haben. 

5. Allgemeine Beziehungen und Abmessungen von Zahnriidern. 

Wenn zwei Zahnrader miteinander arbeiten, so muB die Ge­
schwindigkeit auf dem Teilkreise bei beiden dieselbe sein. 

Sind: 
Rv R2 = die Teilkreishalbmesser der beiden Zahnrader, 

n1' n2 = die zugehorigen Umdrehungszahlen, 

SO ist die Geschwindigkeit auf dem Teilkreise 

= 2:n·R1 ·n1 = 2n·R2 ·n2 

und mithin verhalt sich: 
n1 : n2 = R2 : Rl , 

d. h. die Umdrehungszahlen der Zahnrader verhalten sich umgekehrt 
wie ihre Teilkreishalb- oder Durchmesser. In der folgenden Tabelle 
sind iibliche Abmessungen von Zahnen zusammengestellt: 

Tabelle XXXIX. 

K I Zahne II G"~ I I Ini>~~tsch-
urze der Firma, .ewo .. n. I land meist 

Evo~.ven-l Brown & I stJrnrader-
1 

iibliche Ab-
tenzahne Sh verzahnung arpe messungen 

Teilung (gemessen als Bogen auf I I I 
dem Teilkreise) . . . . . . r t t 

~~ bis 0,5 t 
0,3 t 
0,4 t 
0,7 t 

Zahnstarke O,SOt O,SO t O,SO t 
Kopfhiihe . ' .. 0,25 t O,3Ul t 0,36 t 
FuBhiihe 0,30t 0,368 t 0,44 t 
Gesamte Zahnhiihe (Zahnlange) 0,55 t 0,686 t 0,80 t 

Die kleinste in der Praxis gebrauchliche Zahnlange betragt 0,45 t. 
Da die Teilung multipliziert mit der Zahnezahl gleich dem Um­

fang des Teilkreises ist, so muB die Teilung naturgemaB ein be­
stimmter ganzzahliger Teil des Umfangs betragen. Damit sich fiir 
den Teilkreishalbmesser R und ebenso fUr den Achsenabstand der 
beiden Rader ein rundes MaB ergibt, wahlt man die Teilung t ge­
wohnlich als ein bestimmtes Vielfaches von :no 
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1st z die Zahnezahl eines Rades, so ist: 
2:n;·R=z·t 

t 
2R=z·-=z·m. 

:n; 

t 
Man nennt m = - den Mod ul der Teilung. 

:n; 

In der folgenden TabeUe sind fur einen bestimmten Modul die 
Zahnabmessungen der Zahnraderfabrik Fr. Stolzenberg & Co. angegeben. 

Tabelle XL. 
Stirnrader mit gefrasten Zahnen von Friedrich Stolzenberg & Co. 

in Berlin-Reinickendorf. 

Modul m ...... 1 1 11,2511,5 I 1,751 2 1 2,251 2,5 1 2,751 3 1 3,251 3,51 3,75 

Teilung=nm in mm 1 3,14
1, 3,931 4,711 5,5°1 6,2817,0717,8518,6419,42110,21111,°°111,78 

Zahnhohe l in mm . 2,17, 2,71 3,251 3,791 4,33 4,87 5,42 5,96 6,501 7,04 7,58 8,13 

Modul m ...... I 4 1 4,251 4,5 1 4,751 5 I 5,251 5,5 I 5,751 6 I 6,251 6,5 i 7 

Teilung = n m in mm 112,57i 13,35114,14114,921' 15'71116'49117,28!18,06118,85119,641~'42i21,99 
Zahnhohe l in mm . 8,671 9,21 9,7510,2910,8311,3811,92112,46113,00113,54114,08115,17 

Modul m . . . . . . I 7,5 I 8 I 9 I 10 I 11 1 12 I 13 1 14 I 15 1 16 I 17 I 18 

Teilung = n m in mm 123,56125,13128,27131,42134,56137,70140,84143,98147,12150,27153,411,156,55 

Zahnhohe l in mm . 16,25117,32119,50121,67 23,83126,00128,17130,33 32,50134,67136,83,39,00 

Die Z a h n e der vorstehenden Stirnrader sind nach der gewohnlichen 
Evolventenverzahnung ausgefiihrt. Die Zahnstarke betragt 0,5 t. Der Zahn­
kopf ist m=t:nmm hoch. Teilkreisdurchmesser 2r=zminmm. 

Beispiel: In dem spater zu beschreibenden Zwischengetriebe 
der Westinghouse-Gesellschaft betragt die Teilung 10:n; mm und die 
Zahnezahl 35 bzw. 176. Wie groB sind die Teilkreishalbmesser? 

Hier ist m= 10 
und 2 R1 = Z1 • m = 350 mm, folglich Rl = 175 mm, 

2R2=Z2·m=1760" " R2=880". 

6. Stirnrader mit schragen Zahnen (Pfeilrader). 

Bei derartigen Radem sit zen die Zahne schraubenf6rmig auf 
dem Grundzylinder. In Fig. 147 steUt KLMN die abgewickelte 
Mantelflache eines Zylinders vom Durchmesser 2 R (gleich dem 
Durchmesser des Teilkreises) dar. Die Breite des Rades gibt die 
Strecke ban. 

a a ist die Radachse und fJ der Steigungswinkel der Schrauben­
gange. 



Evo! venten -V erzahn ung. 

Sodann ist die Ganghohe der Schraube oder Schnecke: 
h= 2 RntgfJ 

und die Breite eines Zahnes: 
b 

A B = --:-----fJ sm 

349 

CD EF zeigt die Schnecke in der Ansicht. G H ist ein halber Schrau­
bengang, der in der gewohnlichen Weise geometrisch konstruiert wurde. 

Durch die schwarz markierten Streifen solI die Lage der Zahne 
des anderen Rades gekennzeichnet werden, die sich mit dem hier 
abgebildeten Rade gerade im 0 0 
Eingriff befinden. Legen wir I L I 1 I 
einen Schnitt xx durch das Rad K -------1-------- r-- . --~ 

I , I ' hindurch, so erhalten wir die I I 
I ' I 

bei Q abgebildete gewohnliche : I IH 

Verzahnung. ;-_1.
1

' --t--f 
Es ist somit klar, daB sich . '" J. 8/10 I 

die Beriihrung der Zahne nicht :<:: m~1 
lediglich auf die Zahnkopfe be- t X X '" 
schrankt, sondern daB auch alle ~ , 
anderen Zahnteile an der Arbeit ~ rl i'I 'i' I[ 

beteiligt sind. Allgemein gilt, i I 

daB wenn in dem einen Schnitt i' 61---, __ ,-__ 1 
! I I 

gerade der Zahnkopf in Eingriff AbW'j/{'(flg iAnslr;ht i 
kommt, in einem anderen Schnitt I J ' 
das am Teilkreise gelegene Flan- II L _____ ~______ __ ~ _____ J 
kenstiick desselben Zahnes sich 21JL Ii r~-l 
im Eingriff befindet. Da nur 0 ~ 
ein sehr geringer Bruchteil der Sch iff ~ 
zu iibertragenden Kraft durch x-1 .2~LL_'1. o die Zahnkopfe iibertragen wird, 

kl h d B W 'd Fig. 147. Stirnrad mit schragen Zahnen. 
er art sic ie gro e 1 er-
standsfahigkeit dieser Rader. 

Rader mit Winkelzahnen oder Pfeilrader bestehen lediglich aus 
zwei aneinandergesetzten einfachen Radern mit schragen Zahnen, 
deren Zahne entgegengesetzte N eigungswinkel zur Radachse bilden. 
Bei dies en Radern heben sich die Axialkomponenten der Zahndriicke 
gegenseitig auf. 

7. Evolventen-Verzahnung. 
Die Verzahnungsart, die sich fiir Zwischengetriebe zweifellos 

am meisten eignet, ist die Evolventenverzahnung. Sie besitzt die 
folgenden bedeutcnden V orteile: 

1. Bei gleicher Teilung ist der FuB des Evolventenzahnes starker 
als der des Zykloidenzahnes. 

2. AIle Evolventenrader mit gleicher Teilung sind Satzrader, 
d. h. sie arbeiten richtig miteinander. 
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3. Evolventenrader gestatten eine geringe Anderung der Achsen­
entfernung (wie sie z. B. durch Abnutzung der Wellenzapfen oder 
Lagerschalen entsteht), ohne daB ein schlechteres Arbeiten der 
Zahne herbeigefiihrt wird. 

In Fig. 148 sind Tl und T2 die Teilkreise des treibenden bezw. 
des getriebenen Rades. Die zugehorigen Teilkreishalbmesser sind 
R1 und R2 • Die Grundkreise G1 und G2 yom Halbmesser r1 be­
ziiglich r2 werden zur Konstruktion der Zahnflanken benutzt. Zieht 
man die Gerade n1 n2 als Tangente an beide Grundkreise, so gilt 
folgendes: 

1. Sollen die Grundkreise fUr die Evolventenverzahnung geeignet 
sein, so muB ihre gemeinschaftliche Tangente n1 n2 die Zentrallinie 
im Beriihrungspunkt 0 der beiden Teilkreise schneiden. 

2. Befindet sich ein Zahnepaar im Ein­
griff, so miissen ihre gemeinsamen N ormalen 
im Beriihrungspunkte mit der Geraden n1 112 

zusammenfallen; (unter Vernachlassigung 
6. des geringen Reibungsbetrages gut geolter 

r. Zahne folgt hieraus, daB der Zahndruck 

Fig. 148. 
Evolventenverzahnung. 

in Richtung n1 112 verlauft). 
3. J eder ZahnfuB des treibenden Rades 

kommt in Eingriff mit einem Zahnkopf des 
getriebenen Rades; diese Beriihrungspunkte 
der beiderseitigen Zahnflanken werden sich 
auf der Geraden von n1 bis 0 fortbewegen. 

4. Wahrend die Rader sich drehen, 
findet ein relatives Gleiten der Zahne auf­
einander statt, jedoch werden die zusammen­
arbeitenden Punkte zweier Zahnflanken stets 
auf der Geraden n1 112 liegen. 

5. Die groBtmoglichste Lange der EingriffsIinie ist n1 n2 (ge­
wohnlich wird bei Zahnradern nur ein Teil dieser Strecke benutzt). 

6. Der Winkel a, unter dem die Eingrifflinie zur Zentralen 
geneigt ist, muB stets kleiner als 90° sein und wird meistens zu 75° 
gewahlt. 

7. Aus der Figur folgt: 
r1 =R1 ·sin a 
r2 =R2 ·sina 

R1 r 1 111 0 

R2=~=n20 

8. Eingri:ffbogen. 
In Fig. 149 ist n1 n2 wiederum die gemeinschaftIiche Tangente 

an die Grundkreise. Es sei f1 f2 dasjenige Stiick dieser Tangente, 
das als Eingriffsstrecke benutzt wird. Eine Zahnflanke des treibenden 
Rades stellt fit fl' und eine solche des getriebenen Rades g2 f2 dar. 
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Der Bogen auf dem Teilkreise, urn den sich das treibende 
Rad dreht, von Beginn bis Ende des Eingriffes eines Zahnepaares 
wird "Eingriffbogen" genannt. Die Eingriffbogen der beiden R,ader 
sind hier gl 0 e2 und e1 O.Q2' Mit Bezug auf die Zahnflanken e1 fl und 
e2 f2 sei erwahnt, daB ihre Punkte V!' e1 im Zentralpunkte 0 zur Be­
ruhrung kommen und dann nach e2 bezuglich V2 weiterwandern. 

folglich 

arc ogl = arc oe1 
arc og2 = arc 0 e2 , 

arc e1 og2 = arc gl oe2 

d. h. die Eingriffbogen beider Rader sind einander gleich. 
Kommt ein Zahnepaar genau in dem Augenblick zum Aus­

griff, wenn das naehste zum Eingriff kommt, so muB der Eingriff­
bogen gleich der Teilung sein. 

9. Anzahl der in gleichzeitigem Eingriff befindlichen Zahne. 

Urn sieher zu sein, daB wenigstens ein Zahnepaar jeweilig im 
Eingriff ist, wird der Eingriffbogen gewohnlich etwas groBer als 
die Teilung gemacht. Will man wenigstens zwei Zahnepaare in gleieh­
zeitigem Eingriff miteinander 
haben, so sollte der Eingriffbogen Rad 

etwas groBer als die doppelte 
Teilung gemacht werden usw. 

Hier wollen wir dagegen 
dem Unterschiede zwischen ge­
wohnlichen Stirnradern und sol­
chen mit schragen Zahnen hin­
sichtlich der N otwendigkeit Be­
achtung schenken, ob ein oder 
mehrere Zahnepaare jeweilig im Fig. 149. Eingriffbogen. 
Eingriff sein mussen. Bei ge-
wohnlichen Stirnradern ist fUr ein glattes Arbeiten unbedingt erfor­
derlich, daB stets wenigstens ein Zahnepaar sich im Eingriff befindet. 

Bei Schraubenradern mit groBer Zahnbreite ist dies fur jeden 
Schnitt des Rades nicht unbedingt notwendig. Bei Betrachtung der 
Fig. 147 sieht man, daB im Mittelschnitt sich stets mehrere Zahne­
paare in gleichzeitigem Eingriff befinden, und somit fur aIle GroBen 
von Eingriffbogen ein gleichmaBiges Arbeiten gewahrleistet wird. 
Hier besteht nur die Bedingung, daB in jedem Schnitt wenigstens 
ein oder zwei Zahnepaare stets in gleichzeitigem Eingriff sein miissen, 
wodurch der Zahndruck besser verteilt und die Zahne infolgedessen 
geringer beansprueht werden. Es ist klar, daB durch Verringerung 
der Zahnhohe die Festigkeit der Zahne gesteigert werden kann. 
Dem steht aber wiederum entgegen, daB mit der Zahnhohe gleich­
zeitig auch die GroBe des Eingriffbogens abnimmt. 
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10. Kopf- und Fu1lkreis. 
Schlag en wir urn den Mittelpunkt des treibenden Rades durch f~ 

einen Kreis (Fig. 149), so erhalten wir den "Kopfkreis". Die Ent­
fernung zwischen dies em und dem konzentrischen Teilkreise ergibt 
die Hohe des Zahnkopfes. Der "FuBkreis" kommt innerhalb des 
Teilkreises zu liegen und zwar so, daB er zwischen sich und den 
Kopfenden der Zahne des anderen Rades einen kleinen Spielraum laBt. 

Auf ahnliche Weise werden Kopf- und FuBkreis des getriebenen 
Rades gefunden; ersterer muB durch den Punkt fl gehen. Der 
zwischen Grund- und Kopfkreis gelegene Teil der Zahnflanken wird 
durch Abwalzim der Geraden fl f2 auf den beiden Grundkreisen 
erzeugt. Die Teile der Zahnflanken innerhalb der Grundkreise konnen 
radial verlaufen und mit einer Abrundung in den FuBkreis iiber­
gefiihrt werden. Da aber der ZahnfuB der am meisten beanspruchte 
Teil der Zahne ist, so soUte er so stark wie moglich gemacht werden, 
natiirlich unter der Bedingung, daB fUr die Zahnkopfe des anderen 
Rades geniigend Platz verbleiben mu13. Da eine Zahnflanke des 
einen Rades mit einer entsprechenden Zahnflanke des anderen arbeitet, 
so versteht man unter dem Gleiten den Langenunterschied dieser 
aufeinander arbeitenden Zahnflanken. Durch VergroBerung der 
Kopfhohe der Zahne wird das Gleiten vergroBert, so daB man be­
sonders bei Schraubenradern besser die Zahnbreite als die Zahn­
hohe vergroBert. Auf diese Weise wird der Zahndruck gleichmaBiger 
verteilt, und gleichzeitig das auf die Zahne wirkende Biegungsmoment 
verringert. 

11. Lange der Eingriffstreckc. 

Haufig muB man bei der Konstruktion zu einem gegebenen Ein­
griffbogen die Lange der Eingriffstrecke finden. 

Mit Bezug auf Fig. 149 ist: 

n1 f2 =n1 b 
und ebenso 

folglich 

Ferner ist: 
Rl Rl 

gl e2 = ~ . a b = ~ . f t: r1 r1 1 2 

worin Rl und r1 der Radius des Teilkreises beziehungsweise der des 
Grundkreises ist. Also ist: 

Lange des Eingriffbogens = 1!: X Lange der Eingriffstrecke, da das 
j' 

Verhaltnis 1!: und die Lange der Eingriffstrecke bei beiden Radern 
r 

gleich sind. 
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12. Beziehung zwischen der zu iibertragenden Leistung und dem 
Zahndruck. 

Es bedeute: 
R = Teilkreishalbmesser III em, 
U = Radbreite in em, 

.N = die zu iibertragende Leistung in PS. 
It = die minutliehe Umlaufzahl des Rades. 
r = die Gesehwindigkeit am Umfang des Teilkreises in m/sk, 
T= die am Umfang des Teilkreises wirkende Tangentialkraft in kg, 
P = der Zahndruek normal zur Zahnflanke in kg. 
Dann ist: 

folglieh 

n·R·n 
V=-~~m!sk 

3000 . 

n·R·n·T r·T 
N =----. .- = ~.--

3000· 75 75 

225000·N 75 N 
T=-~~~~ 

n·R·n Y 
Die Tangentialkraft pro em Radbreite betragt: 

T 
u' 

wenn aber jeweilig z Zahnepaare in jedem Sehnitt des Rades im 
Eingriff sind, so betragt die Tangentialkraft pro Zahn und em Radbreite: 

T 
-

zu . . . . . . . . . . . (1) 

Stehen die Zahne des Sehraubenrades unter einem Winkel ~lOo ~ {J zur 
Radaehse geneigt (s. Fig. 147), dann betragt die Breite jedes Zahnes 

u 
-~ und die Tangentialkraft pro em Zahnbreite: 
sin {J 

T· sin fJ 
z·b 

Da die Tangentialkraft T nur ein Komponente des normal auf die 
Zahnflanken wirkenden Zahndruekes P ist, so ist (gemaB Fig. 147): 

P= T~ 
sin {J 

und mithin die Normalkraft pro em Zahnbreite: 

P·sin {J T 
z· u z· b 

wie in Gleiehung l. 
Folglieh ist die Normalkraft pro em Zahnbreite gleieh der 

Tangentialkraft pro Zahn und em Radbreite. 
Beispiel: Die Breite der Doppelsehraubenrader des Westinghouse­

getriebes in Fig. 152 betragt 100 em und der Durehmesser des Teil-
M 0 rr 0 w - Ki 8 k e r, Dampfturbinen. 23 
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kreises des Schraubenrades 36 cm. Wie groB ist die Normalkraft 
pro cm Zahnbreite des Schraubenrades, wenn 6000 PS bei 1500 Um­
drehlIDgen iibertragen werden. 

Es ist: 
, ;n·R·n ;n·18·1500 . 

1 = 3000=----3000 ~=28,3misk 

75·6000 
T= 983 = 16000 kg. 

~ ,. 
Da jeweilig zwei Zahnepaare miteinander im Eingriff sind [z = 2], 
so betragt die N ormalkraft pro cm Zahnbreite: 

T 16000 
z.b = 2 .1 00 = 80 kg. 

13. Beispiel fUr ein mechanisches Zwischengetriebe. 
Ein Zwischengetriebe zur Verringerung der Drehzahl der Pro­

pellerwelle wurde von der Turbinia-A.-G. in den Fracht-Dampfer 
"Vespasian" eingebautl). Hier handelt es sich urn einen gewohn­
lichen Frachtdampfer mit der geringen Geschwindigkeit von etwa 
10 Knoten bei einer Maschinenleistung von etwa 1000 PS und einer 
Wasserverdrangung von 4350 t. 

Die Abmessungen des Schiffes selbst sind die folgenden: 
Lange zwischen den Perpendikeln = 84 m 
Breite . = 11,82 " 
Seitenhohe . . = 6,45" 
mitt!. Tiefgang . = 5,99" 

Die Antriebsmaschine war urspriinglich eine Dreifach-Expansions­
kolbenmaschine. In dem schon erwahnten Aufsatze wurde eine Reihe 
von Versuchen mit dieser Maschinenanlage abgedruckt, die bei Voll­
last 70 Umdrehungen pro Minute machte. 

Die Kolbenmaschine wurde durch eine Turbinenanlage mit 
nebeneinander aufgestellter H.-D.- und N.-D.-Turbine ersetzt, von 
denen die letztere auBerdem die Riickwartstrommel enthalt. Die 
Anordnung stellt die Fig. 150 schematisch dar. Ein neuartiger 
Kondensator von 108 qm Kiihlflache und ein Hilfskondensator wurden 
verwendet. Das Pfeilradergetriebe besteht aus einem guBeisernen 
Zylinder, auf den 2 Stahlreifen aufgeschrumpft sind. Die Haupt­
abmessungen des Getriebes sind die folgenden: 

Teilkreisdurchmesser des Stirnre.des = 2527 mm 
Zahnezahl 398 

" Teilung . 19,95 " 
Radbreite 610 

" N eigung der Zahne zur Radachse 20° 

1) S. Vortrag von C. A. Parsons Inst. N. A. 18. Marz 1910. 
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Fig. 150. Anordnung der Turbinen und des Zwischengetriebes des "Vespasian" 

Die aus den Antriebswellen herausgearbeiteten Ritzel (Trieblinge) 
bestehen aus Chromnickel-Stahl (spater Spezialstahl) und sind mittels 
biegsamer Kupplungen mit den Turbinenwellen verbunden. Sie be­
sitzen die folgenden Abmessungen: 

23* 



356 Dbersetzungsgetriebe fiir den Sehiffsantrieb mit Turbinen. 

H.-D. N.-D. 
Teilkreisdurchmesser = 127 mm 190 mm 
Zahnezahl . . = 20 30 
Teilung . . = 19,95 mm 19,95 mm 

Das Dbersetzungsverhaltnis betragt somit 19,9: 1 fiir die H.-D.­
Turbine und 13,3: 1 fiir die N.-D.-Turbine; also werden die 1450 
bzw. 970 minutlichen Umdrehungen der Turbinen auf etwa 7S Um­
drehungen fUr den Propeller iibertragen. 

AIle Lager des Zwischengetriebes sind mit gewohnlicher Druck­
olschmierung versehen, und die Zahne werden durch ein mit ver­
schiedenen Anbohrungen versehenes Spritzrohr geschmiert, das iiber 
die ganze Breite des Radkorpers geleitet wird. 

Das groBe Getrieberad ist direkt mit der PropeIlerwelle gekuppelt, 
wahrend der gesamte Propellerschub durch ein hinter dem Zwischen­
getriebe eingeschaltetes Drucklager aufgenommen wird. Die Turbinen 
sind deshalb wie Landturbinen ausgefiihrt und in axialer Richtung 
nur gegen den Dampfdruck ausgeglichen. 

Die Abmessungen der Turbinen sind: 
H.-D. Lange . . . 3,96 m, 

Durchmesser 915 mm. 
N.-D. Lange. . . 3,S m, 

Durchmesser 1 Hi8 mm. 
Die Luft-, Umlauf-, Speise- und Lenzpumpen sind ahnlicher 

Konstruktion wie die ftir Frachtdampfer und werden von einer am 
vorderen Ende der mittleren Getriebewelle aufgesetzten Kurbel und 
Schubstange aus angetrieben. 

Das Gewicht des Zwischengetriebes betrug etwa 75 t, wahrend 
die urspriingliche Kolbenmaschinenanlage um etwa 100 t schwerer 
war als die Turbinenanlage. 

14. Versuchsergebnisse des "Vespasian". 

Die im Folgenden zusammengestellten Versuchsergebnisse wurden 
bei Betrieb mit Turbinen und mit dem mechanischen Zwischen­
getriebe erhalten: 

Tabelle XLI. 

Gesehwindigkeit in Knoten 8,40 9,.~6 10,50 10,66 
Umdrehungen pro Minute 56,5 6.5,0 71,:; 73,3 
Kesseliiberdruek in at 10,:l 10,1 9,8 10,2 
Eintritt H.-D. in at 4,:l2 6,04 7,74 8,51 
Eintritt N.-D. in at 1,07 0,88 0,50 0,39 
Vakuum f ~n em Q.-S. 73,4 73,4 73,1 72,6 

i. III V. H .. 96,3 96,3 95,9 95); 
Effektivleistung in PS 462 750 994 110 
Dampfverbraueh der Turbinen in kg 

pro PS. und Std. tl,91 7,:l6 6,61 6.40 
Dampfverbraueh fiir alle Zweeke in 

kg pro PS. und Std .. 9,52 7,64 6,90 6,mJ 
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Der vierfiliglige Propeller, der derselbe wie bei Betrieb mit 
Kolbenmaschinen geblieben war, hat folgende Abmessungen: 

Material. . 
Durchmesser 
Steigung 

Festes GuBeiBen, 
... 4,27 m, 
... 4,98 m, 

Abgewickelte FUiche der Flligel 6,51 qm. 
Die erforderlichen Leistungen, urn das Schiff mit verschiedenen 

Geschwindigkeiten zu treiben, wurden durch Schleppversuche mit 
einem Modell gefunden, das im MaBstab 1: 32 angefertigt worden war. 

In der folgenden Tabelle sind die Propellerergebnisse aufgeflihrt: 

Tabelle XLII. 

Geschwindigkeit in Knoten 
Umdrehungen pro Minute. 
Effektive Schiffsleistung in PS 
Effektive Maschinenleistung in PS 
Scheinbarer Slip in v. H. . . . 
Propellerwirkungsgrad. . . . . 

8,40 
56,5 
250 
456 
7,9 
1),)))) 

9,.56 
6)),0 
420 
740 
H,7 
0,57 

10,,50 
71,3 
620 
!J80 
8,7 
0,6:) 

10,66 
73,3 

675 
109.'i 

9,9 
0,62 

(10,58) 
(72,3 ) 
( 648) 
(1038 ) 
( 9,3 ) 
( 0,62) 

In obiger Tabelle wurde der Propellerwirkungsgrad als Ver­
haltnis der Maschinen- zur Schiffsleistung bestimmt. Tragen wir die 
Geschwindigkeiten liber den Drehzahlen auf, so sehen wir, daB die 
Werte in Reihe Cl und 4 etwas aus dem glatt en Linienzug heraus­
fallen. Da die Geschwindigkeit dieser beiden Versuchsreihen 3 und 4 
ziemlich gleich ist, so haben wir jeweils die Mittelwerte aus den 
beiden Versuchsreihen dahinter in Klammern ;g{;f. 
gesetzt und dadurch ein anscheinend zuver­
lassiges Ergebnis erhalten. 1000 

1m Rlickblick auf die Versuchsergebnisse 
6000 

des "V espasian" wollen wir bedellken, daB 
wir es hier mit dem ersten Schiff irgend- '000 

welcher GroBe zu tun haben, flir dessen . '1000 

Antrieb eine Turbinenanlage mit Zwischen-
3000 

getriebe zur Anwendung kam. AuBerdem war 
man sehr gebunden, da das fertige Schiff 2000 

.G~ 

i'~\ 
V 

/ / 

.. ~ V /~ . 

~,~ If· 
~ 

;,.~. 

und der Propeller bereits vorhanden war, 
wozu die Turbinenanlage geschaffen werden 
muBte. Mit klinftigen Ausfiihrungen, bei denen 
man groBere Freiheiten in bezug auf die 
Wahl der Drehzahlen und Propellerabmes­
sungen hat, werden zweifellos bessere Er­
gebnisse erzielt werden, so daB man flir 

100050 55 60 65 70 iJm/./mtH. 

Fig. 151. Speisewasserver­
brauch der Dampfturbinen­
anlage gegeniiber der 
gleichgroBen Kolbenma-

schinenanlage. 

derartige Anlagen ohne Schwierigkeiten einen Dampfverbrauch von 
5,t) bis 5,8 kgjPSe und Std. wird garantieren konnen. 

Die Versuchsergebnisse des "Vespasian", wie sie die obigen 
Tabellen ergeben, sind tatsachlich sehr glinstige im Vergleich mit 
denen bei Kolbenmaschinenantrieb. Das Diagramm Fig. 151 zeigt, wie 
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sich mit wachsender Schiffsgeschwindigkeit eine immer grof3ere Er­
sparnis an Speisewasser ergeben hat. Es ist vorauszusehen, daf3 in­
folge weiterer Erfahrungen del' Dampfverbrauch del' Turbinen noch 
wei tel' heruntergedriickt und del' Propellerwirkungsgrad wahrschein­
lich noch vergrof3ert werden wird. 

Parsons berichtet, daf3 die Turbinen und das Zwischengetriebe 
zu keinerlei Storung Anlaf3 gegeben haben. Letzteres arbeitete sehr 
gerauschlos und ohne merkliche Erschiitterung und Abnutzung. Del' 
letzthin gehaltene Vortrag 1) von Parsons VOl' del' Institution of 
Naval Architects berichtet iiber verschiedene neueste Projekte. 

10. Die Kanaldampfer "Normannia" und "Hantonia". 
Ein neues Beispiel fiir die Ausfiihrung von Radergetrieben mit 

fester Lagerung del' Ritzel bieten die Turbinenanlagen del' kiirzlich 
von englischen Werften erbauten Kanaldampfer "Normannia" und 
"Hantonia".2) Hier treiben je zwei getrennte Aggregate von etwa 
3000 PS, bestehend aus H.-D.- und N.-D.-Turbine, vermittelst Dber­
setzungsgetrieben je eine del' beiden Schraubenwellen an. Die Um­
laufzahlen del' H.-D.- und N.-D.-Turbine sind fiir normalen Betrieb 
etwa 2000 bzw. 1500, und diese sind auf etwa 300 Umdrehungen 
del' Schraubenwellen zu iibersetzen. 

Es ergibt sich mithin eine Dbersetzung von 5: 1 fiir die H.-D.­
Turbine und eine solche von 6,7: 1 fiir die N.-D.-Turbine. 

Die Probefahrten del' "Normannia" ergaben folgendes: 
Gesamte effekt. Maschinenleistung: 6185 5070 4815 PS, 
Entwickelte Schiffsgeschwindigkeit: 20,4 19,7 19,5 Kn, 
Spez. Dampfverbrauch (fiir alle Zwecke) . = 6,40 kgjPSe u. Std. 
Dampfverbrauch del' Hilfsmaschinen . = 1,03 " "" 
Spez. Dampfverbrauch del' Turbinen allein = 5,37 " "" 

Diese Anlagen gestatteten· eine bedeutende Verringerung del' 
Schiffsbreite gegeniiber den sonst gleichgrof3en Schwesterschiffen 
"Caesarea" und "Sarnia" mit direktem Turbinenantrieb wegen des 
kleineren Raumbedarfs fiir die Kesselanlage. An Stelle del' drei mit 
500 Umdrehungen laufenden Schraubenwellen waren zwei getreten, die 
Propeller von 2,44 m Durchmesser (friiher 1,7 m) erhielten. Man machte 
dabei die Erfahrung, daf3 sich die Wirkungsgrade del' Propeller von 1,7, 
2,4 und 3,2 m (Kolbenmaschinen) Durchmesser wie 1: 1,1: 1,2 ver­
hielten. Man hatte absichtlich nicht den fiir Kolbenmaschinenantrieb 
iiblichen groBen Durchmesser ausgefiihrt, weil die Schrauben geringeren 
Durchmessers weniger leicht austauchen. 

16. Der Turbinenfrachtdampfer "Cairnross". 
Interessantes bieten die Vergleichsfahrten, die in neuester Zeit die 

englische Werft Doxford & Sons mit den Frachtdampfern "Cairngowan" 

') Engine ering, 1913. I. S. 371. 
2) Vergl. Engineering, 1912. I. S. ;'01. 
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(Kolbenmaschinen) und "Cairnross" (Turbinen mit Parsons-Getriebe) 
vorgenommen hat. Beide Fahrzeuge besitzen fast ganz gleiche Ab­
messungen, Kesselanlagen. die mit demselbf'n Dampfdruck arbeiten, 
gleichbemessene Wellen, Drucklager und Propeller. 1st auch eine 
derartige Dbereinstimmung fur einen Vergleich iiuBerst willkommen, 
so ist dennoch in diesem FaIle die Turbinenanlage wegen der fur 
sie nicht gam; passenden Verhiiltnisse bezuglich PropelIerabmessungen 
und Umlaufzahl im NachteiL 

Die Turbinenanlage von 1600 PSe gleicht ihrer Anordnung nach 
ganz der des ., Vespasian". Die U mlaufzahl der Turbinen ist von 
etwa 1700 auf 1)5 Umdrehungen zu iibersetzen, was einem Dber­
setzungsverhiiltnis von 21),2: 1 entspricht. Die Dreifachexpansions­
maschine des "Cairngowan" besitzt 610, lOll; und 1676 mm Zylinder­
durchmesser bei einem Kolbenhube von 114;3 mm. Die folgende 
TabelIe enthiilt die Ergebnisse einer 3G Atiindigen Vergleichsfahrt 
zwischen beiden Dampfern. 

Tabelle XLIII. 
Ergebnisse der Vergleiehsfahrt der Fraehtdampfer 

"Cairnross" und "Cairngowan". 

Mittlere Umlaufzahl des Propellers 
Dampfdruck vor Mani:ivrierventil . at 
Eintrittsdruek in die Turbine at 
Kondensatorunterdruek . . . .. . em Q.-S. 
Indiz. Leistung der Kolbenmasehine . PS 
Effekt. Leistung der Turbinenanlage PS 
Gesamter Kohlenverbrauch pro Tag . t 
Gesamter Dampfverbraueh pro Tag . t 

Mehrverbrauch der (Kohle v. H. 
Kolbenmasehinenanlage l Dampf . .. v. H. 
Spez. Kohlenverbraueh, bezogen auf die indizierte. 

bzw. aquivalente Leistung . . . . . . . kg 
Spez. Kohlenverbrauch, bezogen auf die indizierte, 

bzw. aquivalente Leistung . . . . . . . kg 
Spez. Dampfverbraueh. hezogen auf die indizierte, 

bzw. aquivalente Leistung . . . . . . . kg 
Spez. Dampfverbrauch. bezogen auf die indizierte. 

bzw. aquivalente Leistung . . . . . kg 
K "ll t t (Eintritt °C. 

U1 wasser em pem ur\ Austritt 0 C. 
Temperatur im Luftpumpendruekstutzen °C. 
Temperatur des Speisewassers . . . .' °C. 

I Cairnr~ss I I Turbinen mit I 
Getriebe 

I 

61,8 I 
ll,l 
~J,7 

73,0 

1590 
28,24 

9.98 

0,65 

0,74 

!i/) 

6,3 
10 
21 
26 
!J.5 

Cairngowan 
Kolben-

masehinen 

61,7 
12,3 

68,1 
18Ui 

33,22 
12,24 
17,6 
23,6 

0,76 

0,87 

6,8 

7,75 
10 
35 
40 

105 

Die in der Tabelle angegebenen Dampf- und Kohlenverbrauchs­
zahlen gel ten einschlieBlich siimtlicher Hilfsmaschinen. Es wurde ge­
nau darauf geachtet, daB in beiden Fiillen nahezu die gleiche mittlere 
Propellerumlaufzahl dauernd erhalten wurde. Da die Drucklager 
infolgedessen in beiden Schiffen gleich belastet waren, so kann man 
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die effektiven Leistungen beider Maschinenanlagen ohne Bedenken 
als gleich annehmen. Die bedeutende Kohlenersparnis der Anlage 
des "Cairnross" gegeniiber der des Kolbenmaschinenschiffes ist somit 
ohne nennenswerte Mehrkosten erkauft worden. 

17. Ubersetzungsgetriebe von Melville.Macalp.ine. 1) 

Ein mechanisches Getriebe dieser Art wurde auf Anregung des 
a,merikanischen Konteradmirals G. W. Melville und J. H. Macalpine 
von der Westinghouse - Gesellschaft hergestellt. Eine wesentliche 
N euerung besteht in der Art der Lagerung der Ritzel. 1m Hinblick 
auf Fig. 152 ist diese Konstruktion leicht zu verstehen. Die Ritzel 
sind in einem "elastischen Rahmen" mittels gewohnlicher fester 
Lager gelagert. Der Rahmen wird wiederum von elastischen Bocken 
getragen, wodureh erreicht werden soll, daB sich die Ritzel selbst 

Fig. 152. Mechanisches tber­
setzungsgetriebe von Melville­

Macalpine. 

in eine derartige Lage bringen solI en, daB der Zahndruck moglichst 
gleiehmaBig verteilt wird. Auf diese Weise wird kleinen unvermeid­
baren Ungenauigkeiten infolge der Werkstattenbearbeitung und Ab­
nutzung im Betriebe selbsttatig Rechnung getragen. 

Fig. 152 zeigt eine mehr schematische Abbildung dieses Zwischen­
getriebes. Gist das angetriebene Rad, und P das Ritzel. Letzteres 
ist in :2 Half ten PI P~ geteilt und mittels dreier Lager gelagert. 
Die Achse des getriebenen Rades wird nur an zwei Stellen gelagert. 

Die Lagerungen des Ritzels befinden sich in dem schweren 
StahlguBstiick F, das den elastischen Rahmen bildet. Dieser ist sehr 
hoch ausgebildet, urn ihn moglichst steif und widerstandsfahig gegen 
Biegung zu machen. Er wird von den diinnwandigen I-Tragern B 
getragen, und ist somit wie ein Tragbalken beansprucht, der in 

') Engineering, 17. Sept. 1909. S.377. 
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seiner Mitte unterstiitzt ist, und an dessen beiden Enden nahezu 
senkrecht gerichtete Kriifte angreifen. Die I -Profile miissen hin­
reichend diinnwandig sein, um dem Rahmen die erforderliche elastische 
Lagerung zu geben, und somit wie eine Art halbbiegsames Gelenk 
zu wirken. Die unteren Flanschen dieser Trager sind auf der Grund­
platte befestigt. 

Das Ritzel P ist seiner ganzen Lange nach auf die treibende 
Welle S aufgezogen. An dem einen Ende ist S mit P, am anderen 
Ende vermittels einer biegsamen Kupplung mit der Turbinenwelle 
verbunden. Die biegsame Kupplung gestattet ein geringes Spiel in 
axialer Richtung. Die Verbindung von S und P nur an dem weiter­
gelegenen Ende bezweckt eine geniigende Biegsamkeit bei S, so daB 
ein leichtes Sichneigen des Ritzels und Rahmens infolge der elastischen 
Nachgiebigkeit der I-Trager nicht verhindert wird. 

Durch geeignete Vorkehrungen wird eine seitliche Verschiebung 
des elastischen Rahmens verhindert. 

18. Ausftihrungsbeispiele des Ubersetzungsgetriebes von Melville­
Macalpine. 

Dieses Getriebe wurde von George Westinghouse einer 
praktischen Untersuchung groBen MaBstabs unterworfen. Es wurden 
fiOOO PS von 1500 auf 300 Umdrehungen pro Minute, also im Ver­
haltnis 5: 1 iibertragen. 

Das Getriebe besitzt folgende Abmessungen: 
Zahnezahl des Ritzels . . . . . 35, 
Durchmesser des Ritzels . . . . 355,6 mm, 
Zahnezahl des getriebenen Rades 176, 
Durchmesser des getriebenen Rades 1778 mm, 
Zahnteilung des getriebenen Rades . 31,75 mm, 
ZalJ.nneigung gegen die Achse . . 30 0 , 

Zahngeschwindigkeit . . . . . . . 27,9 m/sk, 
Liniendruckauf 1 em Zahnlange 81 kg, 
die Neigung beim Arbeiten des Getriebes betragt 141 / 2 0 , 

und der Eingriffbogen der Evolventenverzahnung 2 Teilungen 
und 6 mm. 

Zur Feststellung des Wirkungsgrades dieses Getriebes wurde 
eine besondere hydraulische Bremse 1) konstruiert. Vor allem wurde 
diese zur Bestimmung der Leistung der Turbine bei verschiedenen 
Eintrittsspa,nnungen und konstantem Vakuum verwendet, und dadurch 
eine Leistungskurve erhalten. Sodann wurde die Bremse an der 
langsam laufenden Welle angebracht, und die durch das Getriebe 
iibertragene Leistung bestimmt. 

1) Engineering. 8. Dez. 1909. II. S. 768. 
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In folgender Tabelle sind die Ergebnisse aufgefiihrt, die bei 
einem konstanten Vakuum von 57,8 em Q.-S. (76 v. H.) erhalten 
wurden: 

Tabelle XLIV. 

Absoluter Leistung I Turbinen- , 
Eintritts- nach leistung (aus j .Getriebe-

druck Getriebe I Leistungs_Wlrkungsgrad 

at PS I kurve) i H 
1 v. . 

7,85 3712 
1 

3771 98,7 
8,60 4156 I 4197 99,0 
9,30 4576 I 4623 98,9 

10,00 5036 

I 
5108 98,7 

10,70 5486 5567 98,5 
11,41 5927 6057 97,8 

Bei Vollast gehen nur 130 PS im Getriebe verloren, was den 
sehr zufriedenstellenden Wirkungsgrad von 97,8 v. H. ergibt. Dabei 
wurde iibersehlagig ausgerechnet, daB dasselbe Getriebe bei derselben 
Drehzahl von 1500 U mdrehungen 10000 PS iibertragen konnte, ohne 
daB die Biegungsspannung der Zahne 530 kgjqcm iibersteigt. 

Die Ergebnisse des mit 2 Turbinen von je 4000 PS und Westing­
house-Getrieben ausgeriisteten amerikanischen Flottenkohlendampfers 
"Neptune" sind nicht bekannt geworden. Das Ubersetzungsgetriebe 1), 

das eine wesentliche Neuerung und Verbesserung in bezug auf die 
elastische Lagerung der Ritzel gegeniiber der urspriinglichen Aus­
fiihrung (Fig. 152) aufweist, hat die 1250 Umdrehungen der Turbine 
auf 135 des Propellers, also im Verhaltnis 9,25: 1 zu iibersetzen. 
Die drei Lager der Ritzelwelle sind in einem Gestell angeordnet, das 
vermittelst Druckolkolben gegen einen festen Rahmen abgestiitzt ist. 
Hiernach kann eine geringe Verschiebung der Ritzel nach oben und 
unten stattfinden, wodurch ein gerauschloses Arbeiten des Getriebes 
gewahrleistet, und eventuellen Ungenauigkeiten in der Zahnausfiihrung 
selbsttatig Rechnung getragen wird. Diese Ungenauigkeiten' betrugen 
bei dies em Getriebe sogar maximal 0,45 mm. Die Versuche mit dem 
"Neptune" sollen jedoch nicht den Grad an Wirtschaftlichkeit er­
geben haben, den man erwartet hatte, was aber in der Hauptsache 
an den nicht richtig bemessenen Propellern zu liegen scheint. 

19. Weitere Verwendungsarten fUr mechanische 
t!bersetzungsgetriebe. 

Inneuester Zcit geht -man damn, die mechanischen Zwischen­
getriebe in ausgedehntem MaBe zur Verbesserung der Wirtschaftlich­
keit von Dampfturbinen anzuwenden. So ist im elektrischen Kraft­
werk Cleveland Ende 1912 ein Westinghousegetriebe fiir den Antrieb 

1) Engineering. 1911. II. S. 663. 
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eines 3750 KW Gleiehstromgenerators dureh eine Gegendruek-Dampf­
turbine von rund 6000 PS zur Aufstellung gekommen. Bei Gleich­
strommaschinen dieser GroBe verursachen die bei Dampfturbinen 
iibliehen hohen Umlaufzahlen zumeist noeh uniiberwindliche Schwierig­
keiten hinsiehtlieh del' zuverlassigen Kommutierung am Kollektor. 
Da hier die ganze Leistung dureh ein einziges Ritzel iibertragen 
wird, so diirfte diese Ausfiihrung eines Zahnradiibersetzungsgetriebes 
bis jetzt die groBte sein. Fig. 153 gibt eine Abbildung des groBen 
Zahnrades mit Winkelzahnen. das einen Teilkreisdurehmesser 

Fig. 153. GroBes Zahnrad eines Westinghouse-Dbersetzungsgetriebes zum An­
trieb eines Gleichstromgenerators von 3750 KW. 

von 2;)40 mm, 25!J Zahne, 2 X 508 mm Verzahnungsbreite, und iWo 
~eigungswinkel der Zahne besitzt. Das Ritzel besitzt 26 Zahne und 
die Vbersetzung betragt 1 800: 180 U mdrehungen pro Min., also 10: 1. 
Die Umfangsgeschwindigkeit auf dem Teilkreise betragt 24 m/sk. 
Die Zahnezahlen sind so ausgewahlt worden, daB ein betreffendes 
Zahnepaar moglichst selten wieder zum nachstmaligen Zusammen­
arbeiten kommt. Diese Anlage dient zur Deekung des zuschlagigen 
Lichtbedarfs im Winter, wahrend die Turbine mit einem Gegelldruck 
von 0,8 bis 1,0 at abs. auf die Heizleitung von Gebauden arbeitet. 

Aueh zum Antrieb von Kreiselpumpen, Ventilatoren, Geblasen 
und WalzenstraBen dureh Dampfturbinen gedenkt man mit Vorteil 
die meehanisehen Vbersetzungsgetriebe zu verwenden. 
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20. Das bydrauliscbe Ubersetzungsgetriebe. 
Die Kraftiiberiragung auf hydraulischem Wege geschieht durch 

den "Fottinger - Transformator", der zwischen Turbinen - und 
Propellerwellen eingeschaltet wird, und dessen Herstellung von der 
Stettiner Maschinenbau-A. G. "Vulcan" aufgenommen wurde. 

Er ist eine Vereinigung von Kreiselpumpe und Turbine, die im 
we sent lichen aus einem auf der Turbinenwelle aufgekeilten Primar­
laufer besteht, der das im Transformator befindliche Wasser durch 
ein oder zwei auf der Propellerwelle aufgekeilte sekundare Turbinen­
rader hindurchtreibt und somit in Umlauf bringt. Durch einen 
zweiten zunachst der Primarlagerung angeordneten Kreislauf wird 
der Transformator gleichzeitig zum Umsteuergetriebe. Fig. 154 ver­
anschaulicht den Zusammenbau von Primar- und Sekundarlaufer und 

Fig. 154. Primar- nnd Seknndarlaufer des Vor- nnd Riickwartstransformators. 

macht hierdurch auch den Aufbau klarer. Auf der Turbinenwelle 
ist in der Abbildung nur das Riickwartsprimarrad a l aufgekeilt. 
Dann wird zunachst der Riickwartssekundarlaufer, bestehend aus 
den beiden Stufen (Schaufelkranzen) bi und dl , der durch seinen 
Flansch x mit dem sekundaren Vorwartslaufer verbunden wird, auf 
die Welle aufgeschoben. Hierauf kommt das Vorwarts-Primarrad a, 
das mit Feder und Nut auf der Welle befestigt und durch die 
Mutter z festgezogen wird. Hat man sod ann mittels Schrauben das 
erste Vorwarts-Sekundarrad b an das zweite d angeflanscht und die 
Verbindungsstelle mit dem zweiteiligen Ring y abgedeckt, so k6nnen 
der Primar- und Sekundarlaufer in ihre Lager gelegt und der 
Flansch x an b befestigt werden. Aus dem Langsschnitt Fig. 15fi 
geht die Gesamtanordnung hervor. 1m Gehause befinden sich das 
Leitrad c des Vorwartskreislaufes, der Umkehrschaufelkranz ci und 
das Leitrad c2 des Riickwartskreislaufes. 
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Das durch die verschiedenen Stopfbiichsen e, el' 0, ()p m und tnt 

entweichende Wasser wird in ein unter dem Transformator befind­
liches Wasserbassin geleitet, aus dem es durch eine Ri.i.ckforder­
und Manovrierpumpe dem Vorwartskreislauf durch den Ringraum k 
und die Kanale l , dem Riickwartskreislauf durch die Ringraume kl' k2 
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und die Kanale ll' l2 wieder zugefiihrt wird. Bei Riickwartsfahrt 
wird del' Vorwartskreislauf in das Wasserbassin entleert und del' 
Riickwartskreislauf gefi1llt, was durch geeignete Bedienung eines 
EinlaB- und AuslaBkolbenschiebers vom Maschinistenstande aus ge­
schehen kann. Zwecks naherer Information iiber diese Steuerungs­
anordnung sowie die Wirkungsweise des Transformators sei auf 
einen kiirzlich erschienenen Aufsatz in del' Zeitschr. d. Vereins deutsch. 
Ingenieure 1913, S. 721 u. 766 verwiesen. 

21. Versuche mit dem Transformator. 
1m Jahre 1907 wurden mit einem Versuchsmodell in den Werk­

statten des "Vulcan" eingehende Versuche angestellt 1). Zum An­
triebe diente ein 100 PS Elektromotor, del' bis etwa 182 PS iiber­
lastet werden konnte. Durch den Transformator wurde diese Leistung 
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Fig. 156. Versuchsergebnisse mit verschiedenen Dbersetzungsverhaltnissen bei 
konstanter primarer Umlaufzahl np = 1100. 

bei einem Wirkungsgrade von 83 v. H. von 1000 auf 225 Umdrehungen 
pro Min., also entsprechend einem Dbersetzungsverhaltnis von 4,5: 1 
iibertragen. 

Da die gewonnenen Resultate auBerst zufriedenstellende waren, 
wurde derselbe Transformator in ein Schiff eingebaut, das speziell 
fUr diesel1 Zweck erbaut worden war. Zum Antrieb desselben bei 
einer Geschwindigkeit von 12 bis 1 3 Knoten waren etwa 500 PS. 

1) Jahrb. d. Schiffsbautechn. Gesellschaft 1910. S. 174. 
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erforderlich. Diese Leistung wurde von einer Curtisturbine bei 
1750 minutlichen U mdrehungen geliefert und durch den Transformator 
auf die mit 318 U mdrehungen sich drehende Schraubenwelle iiber­
tragen. 

Das Diagramm in Fig. 156 zeigt die Ergebnisse mit verschiedenen 
Ubersetzungsverhaltnissen bei der konstanten Primardrehzahl von 
1100 Umdreh.Jmin. Die Versuche ergeben, daB die primare Leistung 
der dritten Potenz der primaren U mlaufzahl proportional und nahezu 
unabhangig von der sekundaren Umlaufzahl ist. Schon bei ganz 
kleiner Primarleistung betragt der Wirkungsgrad des Transformators 
70 v. H., bei 40 PS schon 80 v. H. und steigt dann bis zum Hochst­
betrage von 83 v. H. Dieser hohe Wirkungsgrad schon bei den 
kleinsten und mittleren Leistungen macht den Transformator auBerst 
wertvoll zum Einbau in Kriegsschiffe, die haufig manovrieren und 
mit halber Geschwindigkeit fahren miissen. Ferner ersieht man aus 
dem Diagramm, daB bei einer sekundaren Drehzahl von 500 Um­
drehungen das sekundare Moment zu Null wird, der Transformator 
also dann als Wasserbremse wirkt und ein weiteres Anwachsen der 
primaren Umlaufzahl verhindert. Bedenkt man, daB die an das 
Wasser abgefiihrte Reibungswarme direkt zur Vorwarmung des 
Speisewassers wieder verwendet werden kann und somit fiir die An­
lage nicht verloren geht, so erhoht sich der Wil'kungsgrad des Trans­
formators noch urn etwa 3 bis 4 v. H. 

Nachdem nun durch jahrelange Arbeit die Einzelheiten des 
Transformators konstruktiv verbessert worden waren, stellten die 
Hamburger Werke des Vulcan im Herbst 1912 Versuche in groBem 
MaBstabe mit einem Transformator an, der 10000 PS iibertragen sollte 
und zum Einbau in einen Dampfer del' Hamburg-Amerika Linie 
bestimmt war. Die gesamte Versuchsanlage 1), bestehend aus einer 
Dampfturbine der Bauart Curtis-A.E.G.-Vulcan, dem Transformator 
und einer Fottingerschen Wasserbremse fUr 15000 PS stand in bezug 
auf die genauen MeBeinrichtungen und die einwandsfreie Art der 
Anordnung aIler Einzelheiten in keiner Weise hinter einem modernen 
Maschinenlaboratorium zuriick. Die Leistung an der PrimarweIle 
wurde durch einen Fottingerschen Torsionsindikator, der verschiedent­
lich auf das genaueste geeicht worden war, gemessen .. 

Die Versuche ergaben einen Hochstwirkungsgrad von 89 v. H. 
bei einem Ubersetzungsverhaltnis von 5,3: 1. Da jedoch bei dem 
Transformator ein Schaufeldefekt vorlag, so ist aus diesem Grunde 
der Wirkungsgrad etwas niedriger ausgefallen, der sonst 90 v. H. 
erreicht hatte, was sich durch einige Versuchsreihen nach Beseitigung 
dieses Defektes erwies. Fig. 157 ergibt den Wirkungsgrad als Funktion 
der sekundar abgegebenen Leistung bei nahezu konstanter Dber­
setzung umi auBerdem die zugehorigen primaren Leistungen und 
Drehzahlen. Das Diagramm wurde auf Grund aufgestellter For~eln 

') Siehe Zeitschr. d. Vereins deutsch. Ingenieure 1912, S. 2079. 
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fur die einzelnen Kurven bis 15000 PS uber den MeI3bereich hinaus 
erweitert, bis zu welcher Leistung der untersuchte Transformator 
ohne Bedenken zu gebrauchen ist. Das Umsteuern der Anlage 
erforderte etwa 12 bis 13 sk von dem Befehl "volle Kraft voraus" 
bis zur vollen Drehzahl und Leistung fiir "volle Kraft zuruck". 
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Fig. 157. Leistungskurven des Transformators bei einem konstanten Dber­
setzungsverh1iJtnis 5,3: 1. 

Der fUr Riickwartsfahrt erreichte hochste Wirkungsgrad des 
Transformators betrug iiber 70 v. H., was hinsichtlich der bedeutend 
kleineren Abmessungen des Riickwartskreislaufes als sehr gunstig 
bezeichnet werden kann. Demnach wurde das effektive Verhaltnis 
von Vorwarts- zu Riickwartsleistung an der Schraubenwelle etwa 
78 bis 80 v. H. betragen, welche Hohe selbst von Kolbenmaschinen 
nicht immer erreicht wird. 

22. Vorteile des Transformators. 

Die V orteile des Fottinger-Transformators gegenu ber dem direkten 
Turbinenantrieb sind die folgenden: 

1. Es wird eine groBere Wirtschaftlichkeit von Turbine und Pro­
peller erreicht. 

2. Raumersparnis von etwa 30 v. H. und Gewichtsersparnis von 
etwa 20 v. H. gegenuber dem direkten Turbinenantrieb. 

3. Der Transformator dient gleichzeitig als Umsteuermaschine, 
d. h. die Turbine lauft standig nur in einer Drehrichtung und 
ermoglicht groBe Leistungen (80 v. H. der Vorwartsleistung) fiir Riick­
wartsfahrt. 

4. Eignung des Transformators fUr die verschiedensten Manovrier­
zwecke .• 

5. Man hat die Moglichkeit, die Turbine ohne Steigerung ihrer 
Umlaufszahl zu iiberlasten. 
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6. Der Transformator wirkt als Sicherheitsregler gegen ein 
Durchgehen der Turbine bei Wellenbriichen oder Schraubendefekten. 

7. Durch Anordnung von Reglungsvorrichtungen (wie bei Wasser­
turbinen) wird man den hochst erreichbaren Wirkungsgrad auch bei 
hoheren Dbersetzungsverhaltnissen erreichen konnen, so daH der Um­
former sowohl bei voller Fahrt alsauch bei Marschgeschwindigkeiten 
mit gleich hoher Wirtschaftlichkeit arbeitet. 

8. Durch Verwendung der im Transformator frei werden den 
Reibungswarme zur Speisewasservorwarmung kann die Wirtschaft­
lichkeit der Anlage noch gesteigert werden. Da man, wie bereits 
friiher erwahnt, den Abdampf der Hilfsmaschinen mit Vorteil in die 
Turbinen fiihrt, und dieser zur Speisewasservorwarmung mehr als 
hinreichend ist, so wird diese neue Moglichkeit der Vorwarmung be­
sonders gelegen kommen. 

23. Vergleich des Zahnradgetriebes mit dem Transformator. 

Der Wirkungsgrad guter Zahnradgetriebe betragt etwa im Mittel 
97,5 v. H. Hiervon sind jedoch abzuziehen 0,5 bis 1,0 v. H. Verluste 
im Drucklager und etwa 3 v. H. Ventilationsverluste der Ruckwarts­
turbinen. Mithin verbleiben zwecks Vergleich mit dem Transformator 
94 v.H. 

Wie wir sahen, kann ein guter Transformator ohne Schwierig­
keit 90 v. H. Wirkungsgrad erreichen. Hierzu sind noch 2,0 v. H. 
fur die Speisewasservorwarmung zu rechnen, so daB wir 92,0 v. H. 
erhalten. - Bedenken wir, daB der Transformator fiir groBere Krafte 
sich besser eignet und die wesentlichen Vorteile besitzt, gleichzeitig 
ein Umsteuergetriebe zu sein und Riickwartsleistungen von 80 v. H. 
zu gestatten, so scheint trotz des etwas geringen Wirkungsgrades 
das hydraulische Prinzip den V orzug zu verdienen. 

24. Ubersetzung auf elektrischem Wege. 

Das System der elektrischen Dbertragung gestattet die Anwendung 
schnellaufender Turbinen, die ahnlich wie Landturbinen konstruiert 
sein konnen. Diese sind direkt mit elektrischen Generatoren ge­
kuppelt, die wiederum ihre Energie den die Propellerwellen antreiben­
den Elektromotoren zufiihren. Auf diese Weise wird eine erhohte 
Wirtschaftlichkeit und Gewichtsersparnis durch Verwendung rasch­
laufender Turbinen erreicht, und gleichzeitig der Propeller mit einer 
fur seinen Wirkungsgrad giinstigen Drehzahl angetrieben. Tatsach­
lich ist der hier gewonnene Vorteil genau derselbe wie bei der Ver­
wen dung der bereits besprochenen Dbersetzungsgetriebe. Wir haben 
mithin wie vorher zwischen langsam- und schnellaufenden Dampfern 
zu unterscheiden. . 

Bei schnellaufenden Dampfern haben wir uns zwischen dem 
direkten Antrieb und der Einschaltung eines Dbersetzungsgetriebes 

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 24 
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zu entscheiden; wahrend fiir die langsam laufenden Fracht- und 
Auswandererdampfern mit Turbinenantrieb die Zwischenhaltung eines 
Getriebes zur Herabsetzung der Turbinendrehzahl unbedingt erforder­
lich ist. In letzterem Falle bleibt uns noch die Wahl zwischen 
einer Kolbenmaschinenanlage und der Turbinenanlage mit Dber­
setzungsgetriebe. 

In der Hauptsache unterscheiden wir zwei Systeme der elektrischen 
Kraftiibertragung auf Schiffen: 

1. Das Paragonsystem des Englanders Durtnall. 
2. Das System der General Electric Company (V. St. A.) 
Ersteres beruht auf dem Prinzip, daB man einem mehrphasigen 

Induktionsmotor mit Hilfe einer Synchronmaschine erregen und dem 
induzierten Teil je nach Kraftbedarf Strome von bestimmter Perioden­
zahl entnehmen kann. An Hand der Figur 158 sei die Anordnung 
kurz erklart. 

Zwecks Geschwindigkeitsanderung der auf den Propellerwellen 
sitzenden Induktionsmotoren KL ist die Antriebsmaschine sowohl 

mit einem Doppelfeldgenerator 
IH als auch mit einem Syn­
chrongenerator Be direkt ge­
kuppelt. Der vielpolige Feld­
magnet dieses letzteren wird 
durch die Gleichstrommaschine 
E erregt, deren in Reihe ge­
schaltete Ankerwicklung El 
durch den Schalter F kurzge­
schlossen werden kann. Durch 

Fig. 158. Die "Paragon"-Schaltung fiir die abgebildete Schaltungsweise 
turboelektrischen Schiffsantrieb. ist man in der Lage, die Pro-

pellerwellen mit drei verschie­
denen Geschwindigkeiten anzutreiben. Fur kleine Leistungen wird die 
Synchronmaschine allein zur Arbeitsleistung herangezogen, wahrend 
bei groBeren Leistungen diese vorerst den Strom an den Doppelfeld­
generator liefert, und von diesem schlieBlich der Motor gespeist wird. 
Durch Umkehrung zweier Phasen der Leitung bei M, so daB das 
Lauferdrehfeld des Doppelfeldgenerators in Richtung des mechanischen 
Antriebs umlauft, kann die dritte Geschwindigkeit erzielt werden. 

Man konnte auch alle elektrischen Maschinen einzeln mit An­
triebsmaschinen kuppeln, wodurch die umlaufenden Massen bedeutend 
verkleinert wurden. 

Der Vorzug dieses Systems besteht in der au Berst geringen 
Dberwachung und der einfachen Regelung der Umlaufzahl mittels 
Anderung von Periodenzahl, Spannung und Stromstarke. 

Das' System der General Electric Co. ist ahnlich und wurde 
bereits zum Einbau in den Kohlentransportdampfer "Jupiter" der 
amerikanischen Flotte verwendet. In Deutschland wurde in den 
Jahren 1903 bis 1905 von der A. G. "Vulcan" in Gemeinschaft mit 
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Fig. 159. TurboelektrischeAnlage des amerikan. Flottenkohlendampfers "Jupiter". 
A Curtisturbine, B Generator, C Motoren, D Hauptkondensator von 929 qm 
Kiihlflache, E Hilfskondensator von 115 qm Kiihlflache, FWiderstande, G 35 KW 
Turbogeneratoren, H Verdampfer von je 1,4 cbm Inhalt, I Liiftungsleitungen 

fiir die elektrischen Maschinen. 
24* 



372 Dbersetzungsgetriebe fur den Sohiffsantrieb mit Turbinen. 

Brown-Boveri & Co. sowie der A. E. G. der elektrische Antrieb von 
Schiffen eingehend erwogen und studiert. Das Ergebnis war, daB 
diese Projekte wegen zu groBen Raum- und Gewichtbedarfes, der 
umstandlichen Schalteinrichtungen und der Gefahr von Hochspannung 
an Bord wieder aufgegeben wurden. 

25. Der amerikanische Flottenkohlendampfer "Jupiter"l). 
Die Anordnung der elektrischen Dbertragungsanlage geht aus 

der Fig. 159 hervor. Sie besteht aus einer 6stufigen Curtisturbine, 
welche direkt mit einem zweipoligen Drehstromgenerator von 
2200 Volt Klemmenspannung gekuppelt ist und mit 2000 minut­
lichen Umdrehungen lauft. Die im Generator erzeugte elektrische 
Energie wird zwei 36 poligen Induktionsmotoren zugefiihrt, welche 
die beiden Propellerwellen mit etwa 110 Umdrehungen entsprechend 
einem Dbersetzungsverhaltnis von 18: 1 antreiben. Die Regulierung 
der Motoren erfolgt durch Regulierung der Umlaufzahl des Turbo­
generators, die nicht wie gewohnlich durch Drosslung des Zudampfes, 
sondern vermittelst eines neuartigen Apparates geschieht. Durch 
diesen ist man in der Lage, die Motorendrehzahl innerhalb der 
Grenzen von 5 bis 14 Knoten von der Schalttafel aus genau zu 
regulieren und konstant zu halten. Der diensttuende Ingenieur kann 
ebenfalls jederzeit an den Instrumenten der Schalttafel den Kraft­
bedarf der Propellerwellen fiir irgendeine Geschwindigkeit oder fiir 
Riickwartsfahrt ablesen. AuBerdem steht dieser elektrische Regulier­
apparat mit einem SchnellschluBventil am Eintrittsstutzen der Tur­
bine in Verbindung, der bei bestimmter Dberschreitung der 
Drehzahl selbsttatig ausgelost wird. Das U msteuern der Motoren 
geschieht mit Hilfe zweier wassergekiihlter Widerstande, die in den 

Tabelle XLV. 

Cyclops Jupiter Neptune 

20000 20000 20000 Wasserverdrangung in t . 
Art der Maschinenanlage . 2 Dreifach­

Exp. Kolbenm. 
1 Turbogenerator 2 Turbinen 

indiz. Leistung bei 14 Kn PS 
U mdreh. pro{der Maschinen 
Min.b.14 Kn der Schrauben 
Gewicht der Maschinenan-

lage in t. . . . . . 
Dampfverbrauch in kgjPS. 

Q Std. . . . . . . 

Schiffsgestlhwindigkeit auf 
48 stundiger Fahrt in Kn I 

5600 
88 
88 

280 

6,35 
(geschatzt) 

14,6 

1) Vergl. Engineering 1912 II, S.387. 

2 Motoren m. Zahnradergetr. 

2000 1250 
110 135 

156 

5,45 
(erprobt) 

13,9 
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Ankerstromkreis der Motoren geschaltet werden. Das gesamte 
elektrische Leitungsnetz ist mit einem sorgfaltig durchgebildeten 
Verriegelungssystem versehen, damit jeglicher Schaden durch falsche 
Schaltungen vermieden wird. 

Die vorstehende Tabelle gibt einen Vergleich zwischen drei 
Kohlendampfern "Cyclops" (Kolbenmaschinen), "Neptune" (Turbinen 
mit Zahnradergetriebe) und "Jupiter" (elektrisch) der amerikanischen 
Marine. 

DaB in Amerika der elektrische Antrieb von Frachtdampfern 
immer weitere Aufnahme findet, beweist die kurzlich erfolgte Abnahme 
eines kanadischen Frachtdampfers mit zwei 6 Zylinder-Viertakt-Diesel­
maschinen und elektrischer tibertragung, der zufriedenstellende Resul­
tate ergeben hat. 

26. Vorteile der elektrischen Kraftiibertragung. 

1m Folgenden sind die verschiedenen Vorteile aufgefuhrt, die 
flir die Einfuhrung des elektrischen Dbertragungssystems auf Schiffen 
sprechen: 

1. Der durch die elektrische Kraftubertragung bedingte Verlust 
wird mehr als ausgeglichen durch den Gewinn, der infolge Anwen­
dung raschlaufender Turbinen und einer geeigneten Propellerdreh­
zahl erreicht wird. 

2. Bei kleineren Leistungen wird eine bedeutend bessere Wirt­
schaftlichkeit erzielt, was fur Kriegsschiffe eine VergroBerung des 
Aktionsradius bedeuten wurde. 

3. Durch die vergroBerte Wirtschaftlichkeit der Turbogeneratoren 
und Propeller wird eine Verringerung der Kesselleistung und somit 
des Gewichtes der Kessel herbeigefuhrt. Gesamtgewicht und Kosten 
der Kessel- und Maschinenanlage sind nicht groBer als bei direktem 
Propellerantrieb. 

4. Fur Ruckwartsfahrt steht die hochste Maschinenleistung zur 
Verfugung. 

5. Es besteht die Moglichkeit einer besseren Ausnutzung des 
Schiffsraumes wegen der groBeren Freiheit bei der Anordnung der 
An triebsmaschinen. 

6. Es besteht die Gelegenheit, die Hilfsmaschinen elektrisch 
anzutreiben, und auBerdem die Moglichkeit einer direkten Kontrolle 
der gesamten Maschinenanlage von der Kommandobrucke aus. 

Die Wege, die zur Erreichung der eben aufgezahlten Vorteile 
in den verschiedenen Fallen einzuschlagen sind, bedurfen keiner 
weiteren Erorterung. Die Gesamtleistung wird auf eine Anzahl 
Turbogeneratoren verteilt, die einzeln abgeschaltet und still gesetzt 
werden, falls mit kleineren Leistungen gefahren wird. Die einzelnen 
Maschinensatze arbeiten stets mit hochster Belastung und Wirt­
schaftlichkeit. 
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Die Turbinen laufen stets in ein und derselben Drehrichtung, 
und das Umsteuern der Propellerwellen wird durch Umkehrung des 
den Motoren zugefiihrten elektrischen Stromes erreicht. Hierfur 
kommt nur Drehstrom in Betracht, und die verwendeten Motoren 
mussen besonders konstruiert werden, um ein Verandern der Um­
laufzahl des Propellers zu gestatten. Sie mussen mit zwei oder drei 
verschiedenen Umdrehungszahlen laufen konnen. 

Ein anderer V orteil, der fur Kriegsschiffsanlagen besonders 
ins Gewicht fallt, besteht in der Moglichkeit, die Generatoren uber­
last en und dadurch plotzlich und fur kurze Zeit mit hochster Ge­
schwindigkeit fahren zu kannen. 

Eine ausgezeichnete kritische Behandlung dieser verschiedenen 
Gesichtspunkte vom Standpunkte des Fachmanns aus liefert ein 
Aufsatz des englischen Admirals Oram. 

18. Kapitel. 

Allgemeine Grundlagen der Oberflachenkondensation. 

1. Bedeutung eines hohen Unterdrucks. 

Einer der graDten Vorteile, die die Dampfturbine gegeniiber 
der Kolbenmaschine besitzt, besteht in der besseren Ausnutzung 
hoher Unterdrucke. Dies kommt daher, daD in der Uberdruck~ 
turbine die Expansion bis zur Auspuffspannung fortgesetzt wird, 
oder mit anderen Worten, weil die Expansion des Dampfes eine 

c 

S 
o~--------------~ 

Fig. 160. EinfluB h6herer 
Unterdriicke auf Turbinen 

und Kolbenmaschinen. 

vollstandige ist. Die Kolbendampfmaschine 
nutzt dagegen die Energie des Dampfes 
nur bis zum Offnen des AuslaDventils aus. 
Dies laDt sich in anschaulicher Weise 
durch das Entropiediagramm Fig. 160 er­
klaren. Unter Annahme adiabatischer Ex­
pansion steUt die Flache abed die von del' 
Dampfturbine bis zu einer Abdampftem-
peratur T2 nutzbar gemachte Energie dar. 
Wie ersichtlich ist diese Flache bedeutend 
graDer als die durch die Kolbenmaschine 
nutzbar gemachte Energie abcef. Ferner 
sei angenommen, daD der Unterdruck noch 
verbessert werde, so daD die Abdampf-
temperatur auf T3 heruntergeht. 

Die nutzbare Flache vergroDert sich in beiden Fallen, jedoch 
ist die Bnergiezunahme bei der Turbine im Verhaltnis viel graDer 
als bei der Kolbenmaschine. In letzterem Falle konnte man natiir­
lich den Austritt des Dampfes bei einer niedrigeren Spannung erfolgen 
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lassen, jedoeh wiirde diese MaBnahme eine bedeutende VergroBerung 
des Maschinenzylinders herbeifuhren. 

So kommt es, daB ein Vakuum von 63 bis 66 em Q.-8. (83 bis 
86 v. H.), was fUr eine moderne Dreifach-Expansionsmasehine als 
hinreiehend gut eraehtet wird, fur eine Turbine ungewohnlieh niedrig 
und unwirtsehaftlieh sein wurde. 

Der Nutzen hoher Unterdrueke kann kaum zu hoeh veransehlagt 
werden, jedoeh bleibt dabei zu bedenken, daB der erzielte Gewinn 
bis zu gewissem Grade dureh Gestehungs- und Betriebskosten der 
Kondensatoranlage wieder aufgehoben wird. Dagegen zeigen moderne 
Kondensationsanlagen eine derartige augenfallige Verbesserung des 
Vakuums, da sieh die dureh hohere U nterdriieke erwaehsenden Mehr­
kosten naeh Aufkommen der Dampfturbine ganz bcdeutend verringert 
haben. 

Weitere Verbesserungen in dieser Hinsicht seheint die alIer­
naehste Zukunft zu bringen. 

Die Wirtsehaftliehkeit einer Turbine nimmt mit jedem em erhohten 
Vakuums ganz bedeutend zu. Dieser wirtsehaftliehe Gewinn betragt 
bei einem Vakuum von 40 em Q.-S. etwa 1 v. H. und steigt auf 
2 v. H. und mehr, wenn das Vakuum eine Hohe von 71 bis 73 em 
erreieht. Eine Verbesserung des Vakuums von 64 auf 71 em hat 
eine Erhohung der Wirtsehaftliehkeit von nahezu 5 v. H. ergeben. 
Dies gilt fur gewohnliehe Turbinen. Bei Abdampfturbinen ist diese 
Wirkung naturlieh noeh ausgepragter und kann leieht das Doppelte 
und Dreifaehe vorstehender vVerte erreiehen. 

Dieser Urn stand hat aber noeh eine andere Seite, die zuweilen 
ubersehen wird. Wird bei einer Anlage gegebenenfalls die beabsiehtigte 
Kondensatorspannung nieht erreieht, so fallt die Leistungsabnahme 
bei der Dampfturbine viel sehwerer als bei der Kolbenmasehine ins 
Gewieht. 

2. Die verschiedenen Arten der Kondensation. 
Wir unterseheiden: 
1. Oberflaehenkondensatoren. 

a) gewohnliehe Oberflaehenkondensatoren. 
b) Riesel-Kondensatoren. 

2. Miseh- oder Einspritzkondensatoren. 
a) Einspritzkondensatoren mit Luftpumpe. 
b) Strahlenkondensatoren (ohne Luftpumpe). 
e) Kreiselkondensatoren. 

Der gewohnliehe Oberflaehenkondensator besteht aus einem 
Kessel mit einer Anzahl Messingrohre, dureh die das Kuhlwasser 
hindurehgeleitet wird. Der Dampf kondensiert sieh an den AuBen­
wanden dieser Rohre, und das entstehende kondensierte Wasser oder 
"Kondensat" wird dem Kessel als Speieewasser wieder zugefUhrt. 
Die latente Warme des Dampfes wird dureh die Wandungen der 
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Messingrohre hindurch an das Kiihlwasser abgegeben, dessen Temperatur 
dadurch erhoht wird. 

Ein Oberflachenkondensator findet stets dort Verwendung, wo 
das Kondensat notwendigerweise zum Kessel zuriickgefiihrt werden 
muB, da das Kiihlwasser nicht als Speisewasser verwendet werden kann. 

Rieselkondensatoren bestehen aus einer Anzahlliegender Messing­
rohre, durch die der Auspuffdampf geleitet wird, und iiber deren 
Oberflache das Kiihlwasser herabrieselt. Letzteres wird somit bis 
zur Temperatur der Rohre erwarmt und teilweise verdunstet. Diese 
Verdunstung des Kiihlwassers wird durch stromende Luft befordert, 
weshalb derartige Kondensatoren im Freien und zwar gewohnlich 
auf Dachern von Gebauden Aufstellung finden. Die erforderliche 
Kiihlwassermenge ist bei .diesen Kondensatoren nur ungefahr ebenso 
groB als die Kondensatmenge. Deshalb werden diese Kondensatoren 
besonders dort gebraucht, wo wenig Kiihlwasser zur Verfiigung 
steht, und das Kondensat wiederum zur Kesselspeisung gebraucht 
werden soIl. 

Die Einspritzkondensation wird sehr haufig bei stationaren An­
lagen verwendet, und hat hier gewisse Vorteile, vorausgesetzt nur, 
daB reines Wasser fiir die Kiihlung zur Verfiigung steht, und sich 
auch ohne wei teres zur Kesselspeisung eignet. Kiihlwasser und 
Dampf werden hier innig gemischt, indem man gewohnlich das 
Wasser in den Abdampfstrom hineinspritzt. Die erforderliche Kiihl­
wassermenge ist im allgemeinen gering, und in auBergewohnlichen 
Fallen kann sie ganz bedeutend kleiner als die eines gewohnlichen 
Oberflachenkondensators sein. 

Der Strahlkondensator ist ebenfalls ein Mischkondensator in 
etwas abgeanderter Form. Er vereinigt in sich die Wirkung des 
Kondensators und der Luftpumpe. Seine Wirkungsweise beruht auf 
dem Prinzip des Injektors, und er besteht aus einer Reihe ziemlich 
weiter konisch verlaufender Diisen, die hintereinander in Richtung 
ihrer Achse angeordnet sind, und durch die der Dampf hindurch­
stromt. Durch diese Dampfstromung wird das Kiihlwasser mit 
groBer Geschwindigkeit in den Dampfstrom hineingezogen und ver­
mischt sich so mit dem Dampfe, wodurch dieser niedergeschlagen wird. 

Das erwarmte Wasser gelangt dann durch eine AusfluBdiise, 
durch die seine Geschwindigkeit verringert und seine Spannung auf 
Atmospharendruck gebracht wird, in den Kondensatbehalter. 

3. HiIfsmaschinen fUr die Kondensation. 

Bei allen Kondensatoren mit Ausnahme des Stahlkondensators 
muB das Kondensat und die Luft, die mit dem Dampf zusammen 
in den Kondensator gelangt, abgepumpt werden, zu welchem Zwecke 
ein gewisser Kraftaufwand notwendig ist. 

Gewohnlich werden Luft und Kondensat zusammen durch eine 
NaBluftpumpe abgesaugt, jedoch konnen in gewissen Fallen bessere 
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Ergebnisse erzielt werden, wenn fUr Kondensat und Luft getrennte 
Pumpen Anwendung finden. Die Kondensatpumpe kann dann im 
Verhaltnis kleiner sein, als die trockene Luftpumpe. Da bei diesem 
System die trockene Luftpumpe nur mit Luft allein arbeitet, so 

t 
1 

laBt man sie bisweilen mit einer bedeutend h6heren Drehzahl als 
eine gew6hnliche NaBluftpumpe arbeiten. Bei dem gleichen minut­
lichen Hubvolumen wird deshalb in diesem FaIle ihr Kolbendurch­
messer kleiner ausfallen k6nnen. 
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Die in Fig. 161 dargestellte Doppelluftpumpe "Dual" der Firma 
G. u. J. Weir besitzt bei A eine NaBluftpumpe und bei Beine trockene 
Luftpumpe. Das Kondensat gelangt durch das Rohr 00' in den 
Saugraum der N aBluftpumpe, wahrend bei 0 die Saugleitung D der 
trockenen Luftpumpe abzweigt. Beide Pump en besitzen wie die 
bei Schiffsmaschinen iiblichen Kondensatpumpen je drei Ventile. 
Die trockene Luftpumpe driickt die Luft durch das Rohr E und 
das federbelastete Ventil F in den Pumpenraum der N aBluftpumpe 
und zwar an eine Stelle nahe unterhalb des Druckventils. Bei G 
befindet sich ein Auffiillventil, durch das man dem Druckraum 
der NaBluftpumpe zwecks Anlassens Wasser zufiihren kann. Wahrend 
des Betriebes der Pump en wird dieses Wasser von dem Druck­
raume der Trockenluftpumpe aus in das Rohr H und einen Wasser­
kiihler gedriickt und gelangt dann wieder in den Saugraum der 
trockenen Luftpumpe. Innerhalb der Pumpe selbst dichtet es durch 
WasserabschluB, kiihlt die Luft und kondensiert den Dampf. Die 
Warme, die hier dem Wasser zugefiihrt wird, wird im Kiihler wieder 
abgegeben, durch den kaltes Wasser (z. B. Seewasser) zirkuliert. 
Das Ventil Fist 80 eingestellt, daB der Druckraum der Trocken­
luftpumpe auf einem Unterdruck von etwa 50 em Q.-S. gehalten 
wird, wenn der Unterdruck im Kondensator ungefahr 71 em Q.-S. 
betragt. Es besteht somit zwischen dem Rohre H und dem Saug­
raum der Trockenluftpumpe eine Druckdifferenz von etwa 20 em Q.-S., 
was hinreichend ist, urn das im Druckraum befindliche Wasser durch 
den Kiihler hindurch in den Saugraum der Pumpe zu ziehen. 

4. Parsons Vakuumvermehrer und die kinetische Luftpumpe. 

Es seien hier zwei weitere Methoden flir die Bewerkstelligung 
der Luftpumpenarbeit aufgefiihrt. Urn die Luftpumpen kleiner zu 
erhalten, und hierdurch an Raum und Gewicht zu sparen, brachte 
die Firma Parsons & Co. den sogenannten Vakuumvermehrer 
auf den Markt. Hier wird die Luftverdichtungsarbeit durch ein 
Dampfstrahlgeblase verrichtet, und die abgesaugte Luft in einem 
klein en Hilfskondensator abgekiihlt. Der Unterdruck im Haupt­
kondensator ist deshalb groBer als im Hilfskondensator, und reicht 
somit eine gewohnliche NaBluftpumpe hin, urn den im Hilfskonden­
sator erforderlichen Unterdruck herzustellen. Der Dampfverbrauch 
des Strahlapparates ist bis jetzt auf etwa 0,6 v. H. des Dampfver­
brauches der Turbine gebracht worden. Die durch Anwendung 
dieses Vakuumvermehrers in Verb in dung mit einem gewohnIichen 
Oberflachenkondensator herbeigefiihrte Nettoersparnis an Dampf be­
tragt im Mittel ungefahr 5 bis 6 v. H. 

Wie man aus der Fig. 162 ersieht, flieBt das im Oberflachen­
kondensator befindIiche Kondensat der tiefliegenden Luftpumpe mit 
hydrostatischem Dberdruck zu. An einer hOherliegenden Stelle ~es 
Hauptkondensators wird das Luft- und Dampfgemisch vermittels 
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des mit Frischdampf betriebenen Strahlapparates abgesaugt und im 
Hilfskondensator niedergeschlagen. Die librigbleibende Luft, die 
noch etwas Wasserdampf enthalt, wird sodann durch die Luftpumpe 
ins Freie befordert. Fig. 163 zeigt die allgemeine Anordnung dieser 
Kondensationsanlage unterhalb einer fUr stationare Anlagen liblichen 
Turbine. 

Die "kinetische Luftpumpe", die neueren Ursprungs ist, um­
geht die Notwendigkeit einer trockenen Luftpumpe oder eines kleinen 

Fi~ 11\:? ParsonR " lIkUllm\'ermehrer 

Hilfskondensators. Die Luft wird zuerst durch einen Dampfstrahl 
abgesaugt und dann durch einen Strahlapparat, in dem das 
Kesselspeisewasser als Arbeitsfllissigkeit wirkt und der Dampf konden­
siert wird, in die Atmospharenluft gedrlickt. Die kinetische Luft­
pumpe kann in gewissen Fallen zum Absaugen des Kondensates 
sowie der Luft gebraucht werden und wlirde dann samtliche mechanische 
Pumpen einer Kondensatoranlage ersetzen. 

5. Allgemeines iiber Luftpumpen. 
Aus aHem bisher Gesagten geht hervor, dail flir eine Konden­

sationsanlage die Luftpumpe von der groilten Bedeutung ist. Aus 
dies em Grunde hat man in der Praxis diesem Gegenstande groilere 
Beachtung zugewendet und rich tete sein Augenmerk dahin, fUr die 
Forderung groiler Luftvolumina moglichst kleine Luftpumpen zu 
erhalten .. 

Zu dies em Zwecke kann durch Abklihlen der Luft vor ihrem 
Eintritte in die Pumpe viel erreicht werden. Da jedoch die Ab­
klihlung der Luft nicht weit genug getrieben werden kann, so flihrte 
dies zur Anwendung anderer Mittel, um die Luft aus diesem auilerst 
verdlinnten Zustande zu verdichten. Die verschiedenen angewandten 
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Methoden, zu denen auch die beiden vorher beschriebenen gehoren, 
beruhen auf der Absaugung der Luft vermittels eines Strahlapparates. 
Sie konnen hinsichtlich verschiedener Punkte unterschieden werden: 

1. Der Strahlapparat wird mit Dampf, Wasser oder mit Wasser 
und Dampf gleichzeitig betrieben. 

2. Die latente Warme des fur den Strahlapparat verwendeten 
Dampfes geht verloren oder wird zurSpeisewasservorwarmung gebraucht. 

Fig. 163. Anordnung der Turbine und des Kondensators mit Vakuumvermehrer. 

3. Der von der Luft aus dem Kondensator mitgefuhrte Wasser­
dampf, der im Strahlapparat (oder in einem besonderen Hilfs­
kondensator) niedergeschlagen wird, geht verloren oder findet wieder 
zur Speisung des Kessels Verwendung. 

In bezug auf den Parsons'schen Vakuumvermehrer ergibt das 
folgende Punkte: 

1. per Strahlapparat wird mit Dampf betrieben. 
2. Die latente Warme dieses Dampfes geht verloren. 
3. Der von der Luft mitgefiihrte Wasserdampf wird konden­

siert und wieder als Speisewasser verwendet. 
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Bei dieser Gelegenheit sei bemerkt, daB die Luft leichter ver­
mittels eines mit Dampf als mit Wasser betriebenen Strahlapparates 
abgesaugt wird. Die erstere Methode erfordert einen geringen Auf­
wand an Frischdampf; wahrend durch die letztere die Aufwendung 
mechanischer Arbeit zwecks Forderung des Wassers durch den Strahl­
apparat benotigt wird. 

Fiir den Leblanc-Kondensator 1) ergibt sich folgendes: 
1. Der Strahlapparat wird mit Wasser getrieben. 
2. Aus diesem Grunde wird hier kein besonderer Frischdampf 

gebraucht. 
3. Der von der Luft mitgefiihrte und im Strahlapparat kon­

densierte Wasserdampf vermischt sich mit dem Wasser und 
geht verloren. 

In Verbindung mit diesem System haben besondere V orkehrungen 
Verwendung gefunden, die eine moglichst starke Absorption der Luft 
durch das Wasser herbeifiihren sollen. 

6. Dampfbildung im luftleeren Raum. 
Wird ein luftleerer Raum teilweise mit Wasser angefiillt, so 

erfiillt sich der iiber der Fliissigkeit verbleibende Raum vollstandig 
mit Wasserdampf. Dieser Dampf ist durch Verdunsten der Fliissig­
keit entstanden, und seine Menge hangt von der Temperatur der 
Fliissigkeit abo 1st Gleichgewichtszustand erreicht, so sagt man, daB 
der Raum mit Wasserdampf gesattigt ist. 

Kennen wir das Volumen des Raumes, so konnten wir das Ge­
wicht des Wasserdampfes einfach durch Messen seiner Spannung 
ermitteln. Versuche dieser Art wiirden ergeben, daB zu jeder Tem­
peratur nur ein einziger bestimmter Dampfdruck gehort. Handelt 
es sich urn Wasser, so sind die gefundenen Temperatureh und Driicke 
dieselben, wie wir sie in den Dampftabellen fUr gesattigten Wasser­
dampf finden. Erhohen wir die Temperatur durch Zufiihrung von 
Warme, so wird auch der Druck innerhalb des Raumes steigen; und 
so lange, wie noch Fliissigkeit vorhanden ist, wird die obige Be­
ziehung zwischen den Temperaturen und Driicken innerhalb des 
Raumes herrschen. Die Steigerung des Druckes ist natiirlich in der 
Hauptsache auf die Verdampfung eines Teils der Fliissigkeit zuriick­
zufUhren; d. h. der Dampf bekommt eine groBere Dichte. 1m weiteren 
Verlaufe der Versuche wird die Dampfdichte, oder das Gewicht des 
Dampfes pro cbm, oder sein Volumen pro kg (spezifisches Volumen) 
mit den in den Dampftabellen angegebenen Werten iibereinstimmen. 

N ehmen wir nun an, daB wir an irgendeiner Stelle der Ver­
suche den :pruck konstant halten dadurch, daB wir Z. B. Dampf aus 
dem GefaB austreten lassen, und fiihren weiterhin Warme zu, so 

1) Siehe Engineering. 28. Aug. 1908 S. 287 und 1909 S. 622. Siehe auch 
Stodola, Die Dampfturbinen. 4. Aufl. S. 566. 
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wird ein Kochen oder Sieden des Wassers eintreten. Es ist un­
moglich, daB das Wasser eine hohere Temperatur als die dem 
herrschenden Druck entsprechende Sattigungstemperatur annimmt; 
und deshalb wird das gesamte Wasser verdampft werden, wenn wir 
diesen ProzeB lang genug fort set zen. Diese Verdampfung bei kon­
stantem Druck wird naturgemaB sehr viel schneller vor sich gehen, 
als diejenige in der erst en Halfte der Versuche, da sie hier tat­
sachlich nur von der GroBe der zugefiihrten Warmemenge abhangt. 

7. Kondensierung von Dampfen im luftleeren Raum - Uberbitzung. 
Nun konnen obige Versuche genau umgekehrt ausgefiihrt werden. 

Haben wir in einem geschlossenen GefaBe eine bestimmte Menge 
Wasser und Wasserdampf ohne Anwesenheit von Luft, und ent­
ziehen dem Wasser Warme, so wird seine Temperatur abnehmen 
und eine Kondensierung des Dampfes soweit eintreten, bis seine 
Temperatur, seine Spannung und sein spez. Volumen jeweilig den 
zusammengehorigen Wert en der Dampftabelle entsprechen. Weiterhin 
wird, wenn wir die Spannung im GefaBe durch entsprechende Zu­
fiihrung von Dampf konstant halt en, ein Kondensieren bei konstantem 
Druck stattfinden. Die kondensierte Menge hangt von der GroBe 
der abgefiihrten Warmemenge abo Hier muB noch ein anderer Dampf­
zustand erwahnt werden. Wenn in dem ersten Versuch samtliches 
Wasser verdampft worden ist, und wir weiter Warme zufiihren, so 
wird die Temperatur des Dampfes immer mehr gesteigert werden, 
so daB der Dampf iiberhitzt wird. Wir konnten diesen Versuch auch 
mit einer ganz kleinen Fliissigkeitsmenge beginnen. Da die Fliissig­
keit in kurzem vollstandig verdampft sein wiirde, wiirde der Dampf 
bald in den iiberhitzten Zustand gebracht werden. Dieser Vorgang 
findet statt, ob die Verdampfung mit oder ohne ein Sieden der 
Fliissigkeit vor sich ging. 

Dieser ProzeB kann auch umgekehrt werden. Wird dem iiber­
hitzten Dampf Warme entzogen, so nimmt seine Temperatur ab; 
aber ein Kondensieren findet nicht eher statt, bis die Temperatur­
abnahme die Druckabnahme so weit eingeholt hat, daB diese beiden 
GroBen gleichzeitig auf zwei zusammengehorige Sattigungswerte, wie 
Wlf sie in den Dampftabellen finden, gekommen sind. 

Dies heiBt allgemein ausgedriickt: 
1st die Temperatur eines Dampfes hoher als die seiner Spannung 

entsprechende Sattigungstemperatur (oder, was dasselbe ist: 1st die 
Spannung des Dampfes geringer als die zu seiner Temperatur ge­
ghorige Sattigungsspannung), so befindet sich der Dampf in iiber­
hitztem Zustande. Beim Studium der Vorgange im Kondensator 
werden wir freilich mit iiberhitztem Dampfe nichts zu tun haben. 

Beispiel 1. Ein Kessel von 30 cbm Volumen, der zur Halfte 
mit Wasser gefiillt ist und den man luftleer gepumpt hat, wird auf 
200 0 C erhitzt. Man ermittle Gewicht und Spannung des im Kessel 
vorhandenen Wasserdampfes. 
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Das Dampfabsperrventil kann entweder geoffnet oder geschlossen 
sein, jedoch wird in letzterem FaIle bei weiterer Warmezufuhr sich 
der Dampfzustand andern. 

Wir entnehmen den Mollierschen Dampftabellen, da13 die zu­
gehOrige Dampfspannung 15,89 at abs. betragt. Das Gewicht pro 
cbm Dampf von dieser Spannung betragt 7,763 kg und folglich das 
Gesamtgewicht des vorhandenen Dampfes: 

15·7,763 = 116,5 kg. 

Beispiel 2. Ein Kondensator von 3 cbm Inhalt, in dem sich 
keine Luft befindet, hat eine Temperatur von 47 0 C. Auf seinem 
Boden befindet sich eine kleine Menge Kondensat von derselben 
Temperatur. Man ermittle Gewicht und Spannung des im Konden­
sator befindlichen Dampfes. Die Zufuhr von Abdampf in den Kon­
densator kann fortdauern oder abgesperrt sein; jedoch wird sich in 
letzterem FaIle bei fortdauerndem Umlauf des Kiihlwassers der Dampf­
zustand and ern. 

In den Dampftabellen finden wir die Dampfspannung zu 0,106 at 
abs. (dies entspricht einem Unterdruck von 68,6 cm Q.-S. bei einem 
Barometerstand von 1,04 at), das in diesem FaIle der Druck im 
Kondensator ist. Das Gewicht pro cbm Dampf betragt 0,072 kg, 
und folglich das Gesamtgewicht des Dampfes: 

3·0,072 = 0,216 kg. 

Beispiel 3. Es werde angenommen, daB dem Kondensator des 
vorigen Beispiels minutlich 20 kg luftfreier Abdampf zugefiihrt werde. 
Zur Vereinfachung wollen wir annehmen, daB dieser Dampf bei 
47 0 C gerade trockengesattigt sei. Man berechne die pro Minute vom 
Kiihlwasser abzufiihrende Warmemenge, wenn der Kondensator auf 
dem berechneten Unterdruck von 68,6 cm Q.-S. gehalten wird. 

Hier muB der Dampf in demselben MaBe, wie er zugefiihrt 
wird, kondensiert werden. Die Verdampfungswarme des Dampfes 
bei 0,106 at abs. betragt nach den Dampftabellen 581,5 WE pro kg, 
und folglich die minutlich abzufiihrende Warmemenge: 

20· 581,5 = 11630WE. 

8. Verdampfung und Kondensierung bei Anwesenheit von Luft. 

Wir miissen uns nun mit einer Tatsache naher befassen, die 
auf den erst en Blick sehr wichtig zu sein scheint, und zweifellos 
der Nachrechnung unterzogen werden muB. Sie besteht darin, daB 
in den oben besprochenen Versuchen die Dampfmenge bei irgend 
einer Temperatur von der Anwesenheit der Luft nicht merklich 
beeinfiuBt wird. 

Das Gewicht des Dampfes pro cbm wird fast nahezu ganz das­
selbe sein, wenn sich keine Luft dabei befindet; und dieses Gewicht 
wird dann noch derselben Sattigungstemperatur der Dampftabellen 
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entsprechen. Del' Gesamtdruck in dem geschlossenen GefaB wird 
natiirlich gleich del' Summe del' Teildriicke von Luft und Wasser­
dampf sein. Bedeutet somit: 

PD = Druck des Dampfes unter del' Voraussetzung, daB keine 
Luft vorhanden ist, d. h. del' der Temperatur entsprechende 
Sattigungsdruck. 

PL = Druck der Luft unter del' Annahme, daB kein Dampf 
vorhanden ist. 

Dann wird der im GefiiBe herrschende Gesamtdruck sein: 

P=PD+PL' 
Dies wird als das "Dal tonsche Gesetz del' Partial- oder Teil­

driicke" bezeichnet. 
Das von 1 kg Dampf eingenommene Volumen wird fast genau 

dasselbe wie das in den Dampftabellen gefundene Vol urn en pro kg 
sein, obgleich noch eine bestimmte Menge Luft innerhalb dieses 
Vol urn ens enthalten ist. Das von 1 kg Luft eingenommene Volumen 
kann aus Tabellen fiir Luft, die Druck, Volumen und Temperatur 
angeben, entnommen werd(~n, oder wird aus der Formel: 

p·v= 29,26T 
berechnet, worin P del' Teildruck del' Luft in kg/qm (= 10000'PL), 
v das spez. Volumen in kg!qm und T die absolute Temperatur in 
Grad C bedeuten. 

Zwischen den Versuchen mit und ohne Luft besteht ein be­
deutender Unterschied, der sich darin auBert, daB die Luft bedeutend 
verzogernd wirkt. In den Versuchen ohne Luft erfolgt die Ver­
dampfung odeI' Kondensierung, die von einer Temperaturanderung 
begleitet wird, tatsachlich augenblicklich; aber bei Anwesenheit von Luft 
ist stets nach Zu- odeI' Abfiihrung der Warme eine gewisse Zeit not­
wendig, urn die Verdampfung odeI' Kondensierung vollstandig zu machen. 

Beispiel 4. Zum Vergleich mit Beispiel 2 sei hier angenommen, 
daB del' Kondensator auBer dem Dampf 0,05 kg Luft enthalte. Das 
Volumen des Kondensators betragt wie vorher 3 cbm und die Tem­
peratur 47° C. Man ermittle die Spannung im Kondensator. 

Die Dampfspannung wird wie vorher 0,106 at abs. betragen. 
Dies ist hier jedoch nur del' Teildruck des Dampfes. 

Das Gewicht des Dampfes wird ebenfalls dasselbe, namlich 
0,216 kg sein. 

AuBerdem befindet sich in dem Raume von 3 cbm 0,05 kg Luft 
bei einer Temperatur von 47° C (320° abs.). 

Das spez. Volumen diesel' Luft betragt somit _3_ = 60 cbm, und 
0,05 

ihr Teildruck: 

p= 29,~6'T = 29,2:~ 320 = 156 kg/qm, 

PL = 0,0156 kg/qcm. 
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Also betragt die absolute Gesamtspannung im Kondensator: 
0,106 + 0,0156 '= 0,122 kg/qem, 

was einem Umdruek von 67,5 em Q.-S. entsprieht. 

Beispiel 5. Die zusammen mit dem Dampf in einen Kon­
densator eintretende Luftmenge betragt 0,001 kg/sk. Die konstante 
Kondensatortemperatur ist 41 0 C, der Unterdruek 69 em Q.-S. und 
der Barometerstand 1,04 at. Man ermittle das minutlieh abzupumpende 
Luftvolumen. 

69 ·13,6 
Gesamtdruek (69 em Q.-S.) = 1,04 - ~1000 = 0,102 at abs. 

Teildruek des Dampfes (aus Dampftabellen) = 0,079" " 
Folglieh: Teildruek der Luft . . . . . . = 0,023" " 

29,26 ·T 
Spezifisehes V olumen der Luft v = -p-

29,26.314 
=--_. -~=40ebm/kg. 

10000·0,023 

Also b!'ltragt das minutlieh abzupumpende Luftvolumen: 
= 60·0,001 .40 = 0,24 ebm. 

Natiirlich mu13 das minutliche Hubvolumen der Luftpumpe etwas 
groBer als dieser errechnete Wert angenommen werden, da durch 
den volumetischen Wirkungsgrad bedingte Verluste und solehe infolge 
Undiehtigkeiten und der groBeren Verdiinnung der Luft wahrend 
des Saughubes zuzusehlagen sind. 

Beispiel 6. Auf Grund des vorhergehenden Beispiels werde 
das mit der Luft fortgefiihrte Dampfgewieht bereehnet. 

Der Teildruek des Dampfes betragt 0,079 at abs. 
und sein Gewieht pro ebm. . . . 0,053 kg/ebm. 

Das Gewieht von 0,24 ebm:=0,24·0,053, 
= 0,0127 kg pro min. 

Das sind pro Sekunde 0,0021 kg Wasserdampf, also reiehJieh das 
Doppelte des Gewiehtes der Luft. 

Geht dieser Dampf verloren, so wird das Speisewasser urn diesen 
Betrag verringert werden. 

Beispiel 7. Zwecks Vergleich mit Beispiel 5 werde angenommen, 
daB wir wie zuvor 0,001 kg Luft pro Sekunde absaugen wiirden. Der 
Unterdruck von 69 em Q.-S. bleibe bestehen, jedoeh sinke die Tem­
peratur des abzusaugenden Wasserdampf-Luftgemisehes auf 16 0 C. 

Man ermittle das abzusaugende V olumen pro Minute. 
Der Gesamtdruck betragt wie vorher . = 0,102 at abs. 
Der ~eildruek des Dampfes (TabelIe) . = 0,019" " 
Folglieh: Teildruck der Luft . . . . . = 0,083" " 

29,26·289 
Spezifisehes Volumen der Luft = --830- = 10,2 cbm/kg. 

~I orrow·Kisker, Dampfturbinen. 25 
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Aufzusaugendes Volumen pro Minute: 
= 60·0,001·10,2 =0,061 cbm. 

Diese Verringerung von 0,24 auf 0,06 cbm/min bedeutet eine 
wesentliche Ersparnis in bezug auf GroBe und Gewicht der Luft­
pumpe, die durch Verringerung der Kondensatortemperatur von 41 0 

auf 16 0 C bewirkt wird. Das theoretische minutliche Hubvolumen 
der Pumpe ware urn wenigstens 50 v. H. groBer als diese Werte 
zu machen aus den schon angefiihrten Griinden. 

9. Mischungen von Gasen und Dampfen. 

Die Aufstellung der physikalischen Gesetze der Gasmischungen, 
mit denen wir es hier zu tun haben, verdanken wir Dalton und 
Gay-Lussac. Sie sind in den beiden folgenden Gesetzen der Mischung 
eines Gases und Dampfes zusammengefaBt: 

1. Die Dampfmenge, die ein Raum von bestimmten Volumen 
aufzunehmen vermag, ist dieselbe, ob auBer dem Dampf 
noch ein Gas in dem Raum vorhanden ist oder nicht; natiir­
lich unter der Voraussetzung gleicher Temperatur in beiden 
Fallen. 

2. Der Gesamtdruck der Mischung eines Dampfes und Gases 
ist gleich der Summe der Teildriicke der einzelnen Gase. 

Das zweite Gesetz gilt auch dann, wenn die im Gas vorhandene 
Dampfmenge geringer ist, als die, die zu seiner Sattigung notwendig 
ist. Jedoch wiirde sich dann der Dampf in iiberhitztem Zustande 
befinden, womit wir es bei Kondensittoren nicht zu tun haben. 

Das zweite Gesetz ist ebenfalls auf Mischungen von Gasen 
derselben oder verschiedener Art anwendbar, und deshalb gilt all­
gemein fiir aIle Gase und Dampfe dasselbe, was fiir Wasserdampf gilt. 

Man wird sich fragen, warum nicht jeder mit Luft erfiillte 
Raum mit Wasserdampf gesattigt ist, oder warum sich die Atmosphare 
nicht stets in gesattigtem Zustand befindet. Wie schon -erwahnt, 
verzogert die Anwesenheit von Luft die Verdampfung des Wassers 
ganz bedeutend. Durch Luftstromungen wird die iiber der Wasser­
oberflache zunachst befindliche Luft, die sich hier mit Feuchtigkeit 
sattigt, gewohnlich ehe sie sich voIlstandig mit Wasserdampf sattigen 
kann, weggetrieben. Der Wasserdampf der Atmosphare besitzt des­
halb einen niedrigeren Teildruck als bei voIlstandiger Sattigung; 
d. h. er ist nichts anderes als mehr oder weniger iiberhitzter Dampf 
niederer Spannung. 

10. Wirkungsweise des Kondensators bei Abwesenheit von Luft . 
• 

Urn in einem Kessel Wasserdampf zu kondensieren, urn ein 
Vaknum hervorzubringen, wenn sich Luft weder in demselben be­
findet, noch mit dem Dampfe zugefiihrt wird, ist es nur not wen dig, 
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dem Wasserdampf Warme zu entziehen. Da eine fortwahrende Zu­
fuhr sowohl von Dampf als auch von Kiihlwasser zum Kondensator 
stattfindet, so gilt fiir jedes Zeitintervall die Gleichung: 

Vom Dampf abgegebene Warme=vom Kiihlwasser aufgenommene 
Warme. 

Je niedriger die Temperatur des Kiihlwassers und je groBer 
seine Menge ist, desto niedriger wird die Temperatur und die absolute 
Spannung im Kondensator werden. 

Die Spannung im Dampfraum wird gleich der zur Temperatur 
geh6rigen Sattigungsspannung sein. Da keine Luft in den Konden­
sator eintritt, so wiirde keine Luftpumpe notwendig sein; jedoch ist 
eine Wasserpumpe erforderlich, urn im FaIle eines Oberflachenkonden­
sators das Kondensat und im FaIle eines Einspritzkondensators das 
eingespritze Wasser abzupumpen. 

Die Austrittstemperatur des Kiihlwassers eines mit R6hren 
durchzogenen Kondensators wiirde notwendigerweise niedriger als 
die Temperatur im Dampfraume sein. Bedeutet: 

td = Dampftemperatur im Kondensator, 
ta = Austrittstemperatur des Kiihlwassers, 

dann ist die eben erwahnte Temperaturdifferenz: 

ta-ta· 
Bei einem Einspritzkondensator mit inniger Vermischung des 

eingespritzten Wassers mit dem Dampfe, k6nnten wir erwarten, daB 
diese Temperaturdifferenz zwischen Kiihlwasser und Dampf zu Null 
wiirde. Das Einspritzwasser miiBte dann natiirlich vollkommen frei 
von Luft sein. 

Der Fall, daB der Dampf bis zur Austrittstemperatur des Kiihl­
wassers, abgekiihlt wird, muB als in Wirklichkeit nicht erreichbarer 
Idealzustand angesehen werden. Selbstverstandlich ist bei ein und 
demselben Druck an jeder Stelle des Kondensators auch die Tem­
peratur iiberall die gleiche. Wir werden spater sehen, daB dies 
bei Anwesenheit von Luft im Kondensator durchaus nicht der 
Fall ist. 

11. Oberflachenkondensation bei Anwesenheit von Luft. 
Enthalt der dem Kondensator zugefiihrte Wasserdampf einen 

gewissen Anteil Luft, so muB eine standige Temperaturabnahme des 
Wasserdampfluftgemisches mit der Kondensierung Hand in Hand 
gehen. 

Es werde vorlaufig angenommen, daB die Spannung an jeder 
Stelle im Ipneren des Kondensators dieselbe sei. Betrachten wir 
eine bestimmte in den Kondensator eintretende Gemischmenge von 
Luft und Wasserdampf (die in einem ganz bestimmten Verhaltnis 
zueinander gemischt ist) , so wird bei Beginn der Kondensierung 

25* 
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das Mischverhaltnis von Luft zu Wasserdampf zunehmen, was not­
wendigerweise eine Zunahme der Luftdichte zur Folge hat. Da jedoch 
die Gesamtspannung konstant bleibt, so muB bei einer Zunahme des 
Teildruckes der Luft derjenige des Dampfes abnehmen, und dies 
bedingt natiirlich einen entsprechenden Temperaturabfall. 

Angenommen der Druck im Kondensator betrage 0,0707 at abs. 
Die dies em Druck entsprechende Sattigungstemperatur ist 38,9° C. 
Das jedoch mit dem Auspuffdampf Luft gemischt ist, so wollen wir 
annehmen, daB die Temperatur am oberen Ende des Kondensators 
gem essen 38,8 ° C betrage. Der Auspuffdampf trete oben in den 
Kondensator ein, und die Saugleitung der Luftpumpe sei am Boden 
des Kondensators angeschlossen. 

Die folgende Tabelle, die im Verlauf der Kondensierung die 
relativen Dichten der Luft und des Wasserdampfes, sowie auBerdem 
die Temperaturen, bei denen diese relativen Dichten moglich sind, 
angibt, ist ohne weiteres aufzustellen. 

Tabelle XLVI. 

I DamP::ruck I Luftdruck 

1--
Gewicht von 1 cbm in kg oc 

at Dampf Luft Gemisch 

38,84 0,0705 0,0002 

I 

0,04823 0,00023 0,04846 
38,7 0,0700 0,0007 0,04789 0,00077 0,04866 
38,5 0,0694 0,0013 0,04746 0,00143 0,04889 
38,0 0,0676 0,0031 

1 

0,04630 0,00341 0,04971 
35,0 0,0569 0,0138 0,03938 0,01530 0,05468 
30,0 0,0429 0,0278 0,03018 0,03140 0,06158 

Die Temperatur am oberen Ende des Kondensators betragt 38,84°; 
die in der Nahe des Bodens herrschende ist niedriger und hangt 
von der groBten infolge der Luftpumpenwirkung zulassigen Luft­
dichte abo 

Angaben iiber die GroBe dieses Temperaturabfalles sind in den 
verschiedenen Abhandlungen iiber Kondensatoren zu finden, von 
denen wir eine Zusammenstellung am SchluB dieses Kapitels bringen 
werden. Diese Temperaturdifferenz betragt bei ausgefiihrten Konden­
satoren von 0 bis 30° C. 

Zur letzten Reihe in obenstehender Tabelle sei bemerkt, daB 
wahrend der Kondensierung des Wasserdampfes die Dichte des Ge­
misches ein wenig zunimmt. Somit hat der mit einer groBeren 
Luftmenge behaftete Dampf das natiirliche Bestreben, auf den Boden 
des Kondensators herabzusinken. 

12. Ein:O.uB der GroBe dAr Luftpumpe auf den Temperaturabfall 
und die Luftdichte im Kondensator. 

Setzen wir die Betrachtung unseres Beispiels im vorigen Ab­
schnitte fort, so konnen wir die Starke der Kondensierung aus dem 
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Temperaturabfall berechnen. Bei 38 0 betragt das Gewicht del' in 
1 cbm Mischung enthaltenen Luft 0,00341 kg. 

Bei del' anfanglichen Dichte del' Luft haben: 
0,00341 
---- = 14,8 cbm Luft dasselbe gewogen. 
0,00023 

Von dem Dampf, del' urspriinglich diese 14,8 cbm ausfiillte, ist 
jetzt abel' nul' noch 0,04630 kg/cbm iibrig. 

Folglich betragt: 
Das Gewicht des zugefUhrten Dampfes. . = 14,8·0,4823 = 0,7138 kg 

" " "iibrigbleibenden Dampfes = 0,0463 " 
" " "kondensierten Dampfes = 0,6675 " 

Das Gewicht des kondensierten Dampfes fiir jeden Kubikmeter 

neuhinzutretenden Dampfes ist dann 0,6675 = 0 045 kg. Die Er-
14,8 ' 

gebnisse einer Anzahl derartig durchgefiihrter Rechnungen wurden 
in del' Tabelle XLVII zusammengestellt. Sie gibt fUr je 100 cbm 
Dampf, die dem Kondensator zugefUhrt werden, die Mengen konden­
sierten und iibrigbleibenden Dampfes bei vel'schiedenen Temperaturen 
an. In je 100 cbm Dampf bestehen natiirlich zusammen 100 cbm 
Wasserdampf und 100 cbm Luft, da sie sich gegenseitig durchdringen. 

Das in je 100 cbm neueintretenden Dampfes enthaltene Luft­
gewicht betragt 0,023 kg; und diesel' Wert dividiert durch die Luft­
dichte bei irgend einer Temperatur ergibt das Volumen del' Luft bei 
diesel' Temperatur fiir je 100 cbm neueintretenden Dampf. Diese 
V olumina sind in del' letzten Reihe del' TabeIle gegeben. 

Tabelle XLVII. 

Gewicht in kg fiir je 
Abzusaugendes 
Luftvolumen 

100 cbm eintretenden fiir je lOO cbm 
°C Dampfes eintretenden 

Dampfes 

Kondensat I Dampf cbm 

38,84 0 

I 
4,82 

I 

100 
38,7 3,40 1,42 29,5 
38,5 4,05 

I 

0,77 16,1 
38,0 4,50 0,32 

I 

6,75 
3.5,0 4,77 0,05 1,51 
30,0 4,80 0,02 0,73 

Sind wir demnach in del' Lage, vermittels einer Luftpumpe 
odeI' einer anderen Vorrichtung 16,1 cbm fiir je 100 cbm neuein­
tretenden Dampf abzusaugen, dann wiirde am Boden des Konden­
sators eine Temperatur von 38,5 0 C herrschen. Saugen wir dagegen 
nul' 0,73 chm ab, so wird diese Temperatur bei gleichem Unterdruck 
auf 30° sinken. In el'sterem FaIle betragt die Dichte del' Luft im 
Kondensator 0,00143 kg/cbm, wahrend sie in letzterem FaIle 
0,03140 kg/cbm, mithin ungefahr 22 mal so groB ist. 
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Wir konnen obige Betrachtungen in drei Punkten zusammenfassen: 
1. Bei zunehmender Leistung der Luftpumpe verringert sich 

die Temperaturdifferenz zwischen Dampfeintritt und Boden 
des Kondensators. 

2. Bei zunehmender Leistung der Luftpumpe verringert sich 
die mittIere Dichte der Luft im Kondensator. 

3. Die Verringerung der mittleren Dichte der Luft im Kon­
densator hat eine Abnahme der Temperaturdifferenz zwischen 
Dampfeintritt und Boden des Kondensators zur Folge. 

13. EinfluB der Luft auf die Warmeabftihrung und Kondensierung. 
Bei Abwesenheit von Luft tritt die Kondensierung in Wirklich­

keit augenblicklich ein. Ist Luft im Kondensator vorhanden, so 
wird die Kondensierung bedeutend vermindert, da die Luft gewisser­
maBen eine isolierende Schicht urn die Messingrohre herum bildet. 
Je groBer die Luftmenge, also je groBer die mittlere Dichte der 
Luft ist, desto langsamer wird die Warmeabfiihrung im Kondensator 
stattfinden. 

Die GroBe der Luftmenge im Kondensator wird, wie oben er­
klart, durch die GroBe der Temperaturdifferenz zwischen Dampf­
eintritt und Boden des Kondensators angezeigt. Bei gleichbleibender 
Kiihlwassermenge ist die abgefiihrte Warmemenge proportional der 
Temperaturdifferenz zwischen Kiihlwasserein- und Austritt. 

Die Einwirkung der Luft wird durch die folgenden Versuchs­
ergebnisse in anschaulicher Weise vor Augen gefiihrt. Bei diesen Ver­
suchen schwankte die Kondensatmenge zwischen 35.0 und 1000 kg/Std., 
und der Unterdruck zwischen 46 und 73,5 cm Q.-S. 

Tabelle XLVIII. 

Mittlere 
Temperatur-

Kiihlwasser- difIerenz im 
Kiihlwasser- Kondensator 

menge Temperatur- zwischen 
pro Stunde difIerenz Dampfeintritt 

und Boden 
cbm °C °C 

25,5 9,0 8,9 
10,2 6,7 
16,0 1,1 
17,8 0,7 

16,1 11,5 10,0 
16,3 8,6 
24,6 3,1 
30,8 1,1 

6,9 25,4 9,2 
38,2 4,0 
53,1 0,3 
64,3 0,0 
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14. Kondensat-Gleichgewichtszustand der Temperaturen. 

Die Temperaturen im Kondensator nehmen im Verhaltnis der 
Entfernung yom Dampfeintrittsstutzen abo Befindet sich der Ein­
trittstutzen am oberen Ende des Kondensators, und ist die Saug­
lei tung der Luftpumpe am Boden angeschlossen, so wird die Tem­
peratur des Kondensats im oberen Teile des Kondensators am 
hochsten sein und nach dem Boden zu immer mehr abnehmen. 1m 
idealen Kondensator miiBte das Kondensat sofort nach seiner Bildung 
abgepumpt werden, womit wir gleichzeitig eine moglichst hohe Kon­
dens at- und Speisewassertemperatur erreichen wiirden. 

Wir wollen nun sehen was eintritt, wenn das Kondensat nicht 
sogleich abgepumpt wird. J edenfalls wird es schlieBlich die Kiihl­
wa8serrohre bedecken und daher die Warmeabgabe des Dampfes ans 
Kiihlwasser im unteren Teil des Kondensators ganz verhindern. Da­
gegen tritt noch eine andere nachteiligere Wirkung auf. Da das im 
oberen Teile des Kondensators sich niederschlagende und nach unten 
flieBende Wasser eine hohere Temperatur als das sich am Boden 
angesammelte haben wird, so wird auf diese Weise dem Kondensat 
und auch bis zu gewissem Grade dem Dampfe immer mehr Warme 
zugefiihrt werden. Da aber die Dampfspannung im unteren Teile 
des Kondensators kleiner als die zu der hoheren Temperatur des 
herabrieselnden neu gebildeten Kondensats gehorige Sattigungs­
spannung ist, so wird ein Teil des herabflieBenden Kondensates wieder 
verdampfen. Mit anderen Worten: das im Kondensator herabflieBende 
Kondensat gelangt in eine Zone desselben, deren Temperatur niedriger, 
aber gleich der zum herrschenden Dampfdruck gehorigen Sattigungs­
temperatur ist, und wird bis zu gewissem Grade wieder verdampfen. 

AuBerdem kommt hierzu eine ahnliche Erscheinung, weil zwischen 
der Temperatur der Luft und der des Dampfes kein GleichgewichtE­
zustand herrscht. Damit dies klar wird, miissen wir uns erinnern, 
daB die Luft einen verzogernden EinfluB auf die Kondensierung 
ausiibt. Kommt das Wasserdampfluftgemisch mit irgend einem Teil 
der Kiihlflache in Beriihrung, so wird ein Teil des in nachster Niihe 
befindlichen Wasserdampfes kondensiert, wahrend dem weiter ent­
fernten Wasserdampf nicht sogleich die niedrigere Temperatur der Kiihl­
flache mitgeteilt wird infolge der die Kiihlrohre umgebenden Luftschicht. 

1m idealen Kondensator ist die Temperatur an jeder Stelle des 
Querschnitts des Wasserdampf-Luftstromes gleich. In Wirklichkeit ist 
jedoch die Temperaturabnahme und die dieser entsprechende Kon­
densierung in der Nahe der Kiihlrohre am groBten, wiihrend der 
iibrige Dampf in weniger abgekiihltem Zustande abgesaugt wird. 

Es besteht daher in Wirklichkeit das Bestreben, gleiche Tem­
peraturen .am Dampfeintrittstutzen und Boden des Kondensators 
herzustellen, und deshalb muB man die Verringerung der Temperatur­
differenz infolge der oben angegebenen Griinde und diejenige infolge 
der Abwesenheit oder Verringerung der Luft genau auseinander halten. 
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15. Entstehende Nachteile, wenn das Kondensat nicht sofort nach 
seiner Bildung abgepumpt wird. 

Verbleibt das sich bildende Kondensat im Kondensator, so hat 
das die nachstehend aufgezahlten Folgen: 

1. Das Kiihlwasser wird nutz- und zwecklos erwarmt. 
2. Die Warmeabfuhr wird eine geringert. 
3. Die Kondensattemperatur und damit die Temperatur des 

dem Kessel von neuem zuzufiihrenden Speisewassers wird 
verringert. 

4. 1m Dampfraume des Kondensators wird sich eine gleich­
rnaBigere Temperatur einstellen. 

5. Das abzusaugende Luftvolurnen wird groBer. 
In Wirklichkeit ist es nicht moglich, das Kondenswasser iiberall 

sofort nach seiner Bildung abzupumpen, und deshalb ist es ratsam, 
dasselbe durch eine Menge eingebauter Scheidewande auf den Boden 
des Kondensators zu lei ten und dort zu sammeln. 

Nach dem Beispiel der Abschnitte 11 und 12 ist klar, daB die 
Kondensierung hauptsachlichst bei Temperaturen, die nahe an der 
Eintrittstemperatur des Dampfes in den Kondensator liegen, vor 
sich geht. Es ist besser, diesen V orteil fUr das Speisewasser gleich 
auszuniitzen, als das Kondensat erst auf den Boden des Konden­
sators herabflieBen zu lassen, wo es durch den EinfluB der hier 
herrschenden tiefsten Kiihlwassertemperatur weiterhin abgekiihlt 
wiirde. 

Bis zu welcbem Grade die eben aufgefiihrten schlechten Ein­
fliisse auf den Wirkungsgrad einer ausgefUhrten Kondensatoranlage 
einwirken, kann nur durch praktische Untersuchungen festgestellt 
werden. 

16. Einflu8 auf das Kiihlwasser. 
Bisher haben wir nur den Dampf im Kondensator betrachtet. 

Aus Tabelle XL VII sehen wir, daB die Spannung in diesem 
theoretischen und vollkommen entwasserten Kondensator 0,0707 at 
betragen wird, wenn fiir jede 100 cbm eintretenden Dampfes 1,51 cbm 
Luft abgesaugt werden, vorausgesetzt daB die Temperatur am Boden 
des Kondensators 35° C betragt. 

Wir wollen nun aber ann ehmen, daB das Kiihlwasser nicht im­
stande ware, eine solche niedrige Temperatur im Kondensator ber­
vorzubringen. Der Unterdruck wird naturgemaB abnehmen, wenn 
nicht die Forderung der Luftpumpe vergroBert werden kann. 1st 
die niedrigste Temperatur, auf welcher der Boden des Kondensators 
dauernd gehalten werden kann, 38° C, so miiBte die Fordermenge fiir 
je 100 chm Dampf von 1,51 auf 6,75 cbm vergroBert werden. 

Urn dies en EinfluB auf das Vakuum zu veranschaulichen, wurden 
die Tabellen XLIX und L aufgestellt, welche den Tabellen XL VI 
und XL VII bei nahezu gleichem Luftanteil im Darnpfe jedoch 
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bei einem kleineren Unterdruck im Kondensator entsprechen. Der 
absolute Kondensatordruck wurde hierbei zu 0,1060 at angenommen, 
und jeweilig diejenige Dampftemperatur gewahlt, die dem erforder­
lichen Mischungsverhaltnis von Dampf und Luft entspricht. 

00 

46,55 
46;5 
46,0 
45,0 
43,0 
38,0 

00 

46,55 
46,5 
46,0 
45,0 
43,0 
38,0 

Tabelle XLIX. 

Damfdruck Luftdruck 
Gewicht von 1 cbm in kg 

in at in at 
Dampf Luft 

0,1057 0,0003 0,07061 0,00032 
0,1054 0,0006 0,07042 0,00064 
0,1026 0,0034 0,06867 0,003.58 
0,0971 0,0089 0,06.';16 0,00956 
0,0881 0,0179 0,05946 0,01936 
0,0673 0,0387 0,04629 0,04254 

Tabelle L. 
----

I Gewicht inkg fiir je 100cbm Abzusau!?en?es Luft-

I 
eintretenden Dampfes . volumen fur Je 100 cbm 

eintretenden Dampfes 
Kondensat I Dampf in cbm 

° 3,04 
6,32 
6,86 
6,96 
7,03 

7,06 
4,02 
0,74 
0,20 
0,10 
0,03 

100 
50 
8,9 
3,35 
1,65 
0,75 

17. Gegenseitige Einwirkung des Kiihlwassers und der Luftpumpe 
auf einander. 

Durch Vergleich dieser Tabellen mit den friiheren zeigt sich 
manches Interessante. Urn jedoch diesen Vergleich fiir dasselbe 
Dampfgewicht in jedem FaIle leicht bewerkstelligen zu konnen, wurde 
eine weitere Tafel aufgestellt, in der die Hauptergebnisse beider 
nebeneinander gesetzt und auf 1 kg Abdampf bezogen wurden. Die 
mit "Luftvolumen" iiberschriebene Spalte gibt mithin das Volumen 
derjenigen Luft (einschlieBlich des mitgefiihrten Wasserdampfes), 
das bei der betreffenden Temperatur entweder durch die Luft­
pumpe abzusaugen oder durch den Kondensator weiterzufordern ist. 

Die abgegebenen Warmemengen sind diejenigen, die durch 
Kondensiertmg des betreffenden prozentualen Anteils von 1 kg Dampf 
bis zu der betreffenden Temperatur im Kondensator frei wurden. 

Dbereinstimmend mit der Annahme, daB das Kondensat sofort 
nach seiner Bildung abgepumpt werde, sind die abgegebenen Warme-
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mengen lediglich aus der Verdampfungswarme errechnet worden. 
Die von der Luft abgegebene Warmemenge ist zu gering, urn bei 
dieser Berechnung beriicksichtigt zu werden. 

Tabelle LI. 

Druck = 0,0707 at Druck = 1,060 at 
zugehorige Temperatur = 38,9 °0 zugehorige Temperatur = 46,6 °0 

Luft pro kg Abdampf = 0,00477 kg Luft pro kg Abdampf = 0,00454 kg 
---, -

I 
! I 

I 

abge- konden- abge- konden-
Luft- I gebene I 

sierter Luft- gebene sierter °0 volumen Warme-
I Anteil °0 volumen Warme-

I 
Anteil 

I 

menge 

I 

menge 

cbm WE v.H. cbm I WE I v.H. 

38,84 20,8 ° ° 46,55 14,2 ° ° 38,7 6,2 408 70,6 46,5 7,1 248 43,1 
38,5 3,34 486 84,0 46,0 1,27 514 89,.5 
38,0 1,40 540 93,4 45,0 0,47 559 

I 

97,3 
35,0 0,31 573 99,0 43,0 0,234 566 98,6 
30,0 0,152 576 99,6 38,0 0,107 572 99,5 

! 

Angenommen, das Kondensatorkiihlwasser ist imstande, die 
niedrigste Temperatur von 38° C im Dampfraum dauernd zu halten; 
dann wird, falls die Luftpumpe pro kg Abdampf 1,40 cbm Luft ab­
saugen kann, ein Unterdruck von 71 em Q.-S., entsprechend einem 
absoluten Druck von 0,0707 at zu erreichen sein. Betragt dagegen 
die gef6rderte Luftmenge nur 0,107 cbm pro kg Abdampf, so wird 
der absolute Druck nur 0,106 at und mithin der Kondensatorunter­
druck etwa 68,5 em Q.-S. betragen. 

Es sei darauf hingewiesen, daB in ersterem Falle das Kiihl­
wasser nicht nur den Kondensator auf 38° erhalten, sondern auch 
540 WE pro kg Abdampf aufnehmen muB. Fiir den letzteren Fall 
betragt diese Warmemenge 572 WE/kg. 

1st umgekehrt die F6rdermenge der Luftpumpe, z. B. mit 0,35 cbm/kg 
gegeben, so kann der Kondensatorunterdruck vermittelst der Kiihl­
wassermenge reguliert werden. Kann das Kiihlwasser die erforder­
liche Warmemenge pro kg Abdampf aufnehmen und ist auBerdem 
imstande, den Boden des Kondensators auf der konstanten Tempera­
tur von 43° zu erhalten, so wird der erzeugte Unterdruck etwa 
68,5 em Q.-S. betragen. Kann jedoch eine Temperatur von etwa 
35° C hergestellt werden, so wird das Vakuum auf 71 em Q.-S. 
steigen. 

Fiiroden theoretischen Kondensator bilden die niedrigste erreich­
bare Temperatur und das gef6rderte Luftvolumen pro kg Abdampf 
zwei zusamniengeh6rige Gr6Ben, zu denen ein ganz bestimmter 
Kondensatorunterdruck geh6rt. 
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18. Einflufi der Luftmenge im Abdampf. 
Durch Aufstellung weiterer Tabellen fUr verschiedene Luft­

mengen konnte der EinfluB wachsender Luftmengen im Kondensator 
zahlenmaBig veranschaulicht werden. Dies ist jedoch kaum noch 
notwendig, da wir bereits jetzt imstande sind, die verschiedenen Ein­
fliisse durch Veranderung der Luftmenge im Kondensator anzugeben. 

Legen wir beispielsweise die Tabelle XL VI zugrunde, nehmen 
jedoch etwa das dreifache Luftgewicht pro kg Abdampf an, so 
wiirde die Dampftemperatur 38,7° C betragen. 

Beim Aufstellen einer derartigen Tabelle, wie sie Tabelle XL VI 
ist, wiirden wir deshalb sehen, daB 

1. das abzusaugende Luftvolumen bei allen Temperaturen 
dreifach so groB wird, 

2. das Gewicht des nicht kondensierten Dampfes bei allen 
Temperaturen dreifach so groB ist, 

3. die yom Dampf abgegebenen Warmemengen bei den h6heren 
Temperaturen kleiner werden, jedoch bei den niedrigeren 
tatsachlich dieselben sind. 

19. ErkHirung der Kurven. 
Obige Tabellen veranschaulichen die Wirkungsweise des Kon­

densators bei nur einer bestimmten und zwar einer reichlich groBen 
Luftmenge pro kg Abdampf. Fur allgemeineren Gebrauch werden 
sich die Kurven der 
Fig. 164 als niitz­
lich erweisen. Sie 
wurden fUr 1 kg der 
in den Kondensator 
eintretenden Luft be­
rechnet, da das V 0-

lumen bei irgend 
einer Temperatur 
dem Gewicht der ein­
tretenden Luft direkt 
proportional ist. J ede 
der Kurven bezieht 
sich auf einen be­
stimmten Unter­
druck, der durch die 
anbei vermerkte Ab­
dampftemperatur ta 
bestimmt ist. Die Un­
terdriicke liegen zwi­
schen 71 und 73,5 cm 
Q.-S. (93,0 und 96,5 
v. H.). 
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Wie man sieht, wird unter gewissen Umstanden eine VergroBerung 
des Hubvolumens der Luftpumpe eine geringe Veranderung des 
Unterdrucks bewirken, wahrend die Abnahme der Temperatur der 
aus dem Kondensator abgesaugten Luft die giinstigste Wirkung 
ausiibt. Unter anderen Umstanden ist das Gegenteil der Fall. 
Zwischen diesen Grenzfallen ist jede Kombination hinsichtlich eines 
groBeren oder geringeren Einflusses der Temperatur der Luft und 
ihrer abgesaugten Menge moglich. 

20. EinfluB der Luft auf die Kondensatmenge. 

Wegen der verschiedenartigen in Kondensatoren auftretenden 
spezifischen Luftmengen, wie sie in den vorhergehenden Abschnitten 
durch Beispiele belegt wurden, ist es sowohl in theoretischer als 
auch praktischer Hinsicht wichtig, den EinfluB der Luftmenge auf 
die Menge des Kondensats zu kennen. 

Leider liegen hierfiir nur wenig Versuchsergebnisse vor, konnen 
jedoch aus verschiedenen veroffentlichten Kondensatorversuchen und 
anderen rein physikalischen Untersuchungen zusammengetragen werden. 

Zwecks praktischer Daten miissen die Originalaufsatze heran­
gezogen werden. 1m allgemeinen konnen wir hier jedoch feststellen, 
daB bereits die Anwesenheit sehr kleiner Luftmengen die spezifische 
Menge des Kondensats nicht unbedeutend herabsetzen. Diese Ab­
nahme der Kondensatmenge geschieht weniger schnell als die Luft­
menge zunimmt. 

Betragt die Luftmenge 0,5 kg pro kg Abdampf, so wird die Kon­
densatmenge auf die Halfte derjenigen bei absoluter Abwesenheit 
von Luft bei den fiir Dampfturbinen iiblichen Abdampfdriicken und 
Temperaturen sinken. Wird das Verhaltnis von Luft zu Dampf groBer 
als 0,5, so nimmt die Kondensatmenge nur in geringem MaBe zu. 

Hiernach ist leicht zu verstehen, daB in einem Kondensator 
mit mehrfacher Entwasserung die Kondensierung zu Anfang eine 
sehr groBe und in den unteren Teilen eine sehr geringe sein wird, 
wenn Kiihlwasser und Abdampf am oberen Ende desselben eintreten. 
In den oberen Teilen des Kondensators befindet sich dann eine 
spezifisch sehr geringe Luftmenge, und es herrscht die groBte Diffe­
renz zwischen Dampf und Kiihlwassertemperatur. Am Boden des 
Kondensators wird das umgekehrte der Fall sein. 

Andererseits wird, falls das Kiihlwasser am Boden des Konden­
sators eintritt, und die Kiihlflache geniigend groB bemessen ist, 
eine weit gleichmaBigere Kondensierung iiber die ganze Lange des 
Kondeneators hin stattfinden. Der EinfluB, der am Boden des Konden­
sators befindlichen Luft wird bis zu gewissem Grade durch die hier 
herrschemle tiefste Temperatur des eintretenden Kiihlwassers ausge­
glichen. 1st die Dampfmenge pro qm Kiihlflache gering, so wird 
der Dampf schon in den oberen Teilen des Kondensators vollstandig 
niedergeschlagen werden. 
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21. Hochstgrenze ftir die abzusaugende Luftmenge. 
Nach aHem Vorhergesagten ist ohne weiteres einzusehen, daB 

eine Grenze hinsichtlich der niitzlichsten Fordermenge der Luftpumpe 
besteht. Diese Grenze wird durch die niedrigste Temperatur be­
stimmt, auf welcher der Dampfraum im Kondensator gehalten werden 
kann. 

Betragt die niedrigste nutzbare Temperatur 38° C, so wird eine 
Fordermenge von 0,107 cbm/kg Abdampf (gemaB unserer Theorie) 
einen Kondensatorunterdruck von etwa 68,5 em Q.-S. erzeugen. Zur 
Erreichung eines absoluten Kondensatordruckes von 0,0707 at (etwa 
71 em Q.-S.) miiBte die Fordermenge der Luftpumpe auf 1,40 cbm/kg 
Abdampf vergroBert werden. Wiirde die Pumpe noch groBer aus­
gefiihrt, so wiirde der Unterdruck nicht groBer als der zu 38° ge­
horige werden. 

Umgekehrt wiirde, wenn die niedrigste Temperatur 26° betruge, 
eine ganz kleine Luftpumpe einen Unterdruck von 68,5 und eine 
etwas groBere einen solchen von 71 em ergeben. Jedoch muBte die 
Fordermenge mehrere Kubikmeter betragen, ehe der absolute Konden­
satordruck auf 0,035 at absinken wurde. Mithin wird fur eine ge­
gebene Temperatur am Boden des Kondensators bald diejenige 
Grenze erreicht, bei der jegliche VergroBerung der Fordermenge 
der Luftpumpe keine nennenswerte Zunahme des Kondensatorunter­
druckes mehr ergibt. Diese Grenze fur die nutzbringende Luft­
pumpenbemessung hat man des ofteren in praktischen Fallen wahr­
genommen. 
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19. Kapitel. 

Die Berechnung des Kondensators. 

1. Allgemeines tiber Kondensatoranlagen. 

Das vorige Kapitel befaBte sich mit der Erklarung der allge­
meinen Grundlagen, die fUr die Wirkungsweise eines Oberflachen­
kondensators in Betracht kommen. Dabei wurde es fiir notig be­
funden, die Luftpumpe zusammen mit dem Kondensator zu be­
trachten. Das hat seinen Grund in praktischer Beziehung, da die 
Funktionen beider vollkommen ineinander greifen. 

Derjenige Kondensator besitzt den besten Wirkungsgrad, der 
einen bestimmten Unterdruck erzeugt: 

a) Bei der groBten Kondensatmenge pro qm Kiihlflache. 
b) Bei der kleinsten Kiihlwassermenge pro kg Dampf (bei einer 

bestimmten Eintrittstemperatur des Kiihlwassers). 
c) Bei hochster Kondensattemperatur. 
d) Bei kleinstem Kraftaufwande fiir die Luft- und Kiihlwasser­

pumpen. 
e) Bei den kleinsten Gestehungskosten, bei kleinstem Gewicht 

und Raumbedarf. 
f) Bei den kleinsten Betriebskosten. 

Die relative Bedeutung der einzelnen Punkte ist natiirlich bei 
den verschiedenen Arten und Verwendungszwecken von Kondensator­
anlagen verschieden. 

Die Wirkungsweise des Kondensators besteht in erster Linie in 
einer Kiihlwirkung der Oberflache der Messingrohre, der sogenannten 
Kiihlflache. Das Vakuum hangt in der Hauptsache von zwei Um­
standen ab, namlich von der durch das Kiihlwasser erreichten tiefsten 
Temperatur im Kondensator und zweitens von der Wirkung der 
Luftpumpe. 1m Inneren des Kondensators befindet sich, wie bereits 
erwahnt, Wasser, Wasserdampf und Luft. Bei Gebrauch einer ge­
wohnlichen NaBluftpumpe wird das Kondensat zusammen mit der 
Luft und dem zuriickbleibenden nicht kondensierten Dampf ab­
gepumpt. 

Getrennte Kondensat- und Luftpumpen ergeben eine bessere 
Wirtschaftlichkeit, da das Kondensat mit einer hoheren Temperatur 
abgepumpt werden kann, und man hierdurch nicht nur warmeres 
Speisewasser bekommt, sondern auch ein Riickverdampfen in der Pumpe 
vermieden wird. Auf diese WeiEe wird die Luftabsaugung einc wirk­
samere, wenn auch die Kondensatoranlage durch Aufstellung einer 
weiteren Pumpe komplizierter wird. 

HinslChtlich der Fiihrung des Kiihlwasserstromes steht heute 
hinreichend fest, daB das Gegenstromprinzip gegeniiber dem Parallel­
strom den Vorzug verdient. Tritt der Dampf am oberen Ende des 
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Kondensators ein, so muB also bei Gegenstrom das Klihlwasser am 
Boden des Kondensators eintreten. 

Die Geschwindigkeit des Klihlwassers innerhalb der R6hren liegt 
stets liber der kritischen Geschwindigkeit. Eine hohe Kondensat~ 
temperatur wird durch Entwasserung an verschiedenen Stellen des 
Kondensators erreicht. 

2. Hilfsmaschinenabdampf. 

In Schiffsanlagen steht durch den Abdampf der Hilfsmaschinen 
ein ganz nennenswerter Betrag an Warmeenergie zur Verfligung. 
Dieser kann Verwendung finden 1. zur Arbeitsleistung in den Nieder­
druckturbinen, 2. zur Destillation von See wasser zwecks Kessel­
speisung, 3. zur Vorwarmung des Speisewassers. Die gew6hnlich zur 
Verfiigung stehende Menge des Hilfsmaschinenabdampfes ist aber 
zur Vorwarmung des Speisewassers mehr als hinreichend, so daB in 
diesem FaIle die Temperatur des als Speisewasser dienenden Kon­
densates keine Rolle spielt. 

Die Luftmenge im Kondensator hangt hauptsachlich VOn der 
mit dem Turbinenabdampf mitgefiihrten Luftmenge abo Sind die 
Hilfskolbenmasehinen direkt an die Kondensatoren angeschlossen, so 
werden durch ihren Abdampf bedeutende Mengen VOn Luft in den 
Kondeneator gebracht. Zwecks Erreichung eines hohen Vakuums in 
clem Kondensator der Turbine ist es aus dies em Grunde wesentlich, 
daB die HiIfsmaschinen ihren Abdampf nicht den Hauptkondensatoren 
zufUhren. 

Wird der Hilfsmaschinenabdampf in die Turbinen gefiihrt, so 
sollte seine Spannung iiber Atmospharendruek liegen. Aus demselben 
Grunde sollte del' fiir Abdampfturbinen in Betracht kommende Dampf 
eine Spannung VOn einigen Zehnteln Atmospharen liber Atmospharen­
druck besitzen. 

Dasselbe gilt fiir den Fall einer kombinierten Anlage VOn 
Kolbenmaschinen und Turbinen, wie sie mitunter fUr Schiffsantrieb 
Verwendung findet. 

3. Luftpumpen. 

Bei getrennten Pumpen saugt die Luftpumpe lediglich ein Ge­
misch VOn Luft und Wasserdampf abo Urn ihre Wirksamkeit zu 
erh6hen ist dagegen eine geringe Menge Wasser notwendig. Dieses 
Wasser ist in dreifacher Hinsicht nutzbringend: 

1. Es dient zur Auffiillung des schadlichen Raumes der Pumpe. 
2. Es bewirkt die Dichtung der Ventile und des Pumpen­

kolbens. 
3. Es "dient zur Kiihlung der Pumpe. 

Seine Bedeutung hinsichtlich des AuffiiIlens des schadlichen 
Raumes liegt auf der Hand. Ware das Wasser nicht vorhanden, 
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und wiirde sich der schadliche Raum mit Luft anfiillen, so wiirde 
bei Beginn des neuen Saughubes der Pumpe diese Luft auf das 
Vakuum im Kondensator auBerst schadlich einwirken. 

Das fur die Luftpumpe erforderliche Wasser konnte dem Speise­
wasserbehalter entnommen werden, wenn die Temperatur des Speise­
wassers hinreichend niedrig ist. Da es jedoch wiinschenswert ist, 
daB das Speisewasser eine moglichst hohe Temperatur besitzt, so hat 
die Erfahrung gezeigt, daB ein anderer Weg eingeschlagen werden 
muB. Man konnte auch zu diesem Zwecke einen Teil des Konden­
sats entweder in einem besonderen Kiihler oder in einem abgetrennten 
Raum am Boden des Kondensators mittels Kiihlwasser weiterhin ab­
kiihlen und dann der Luftpumpe zufuhren. Die gesamte Konden­
satmenge auf diese Weise abzukuhlen wurde in doppelter Beziehung 
unrationell sein, sowohl hinsichtlich der Temperatur des Speisewassers 
als auch der des Kuhlwassers. Da die Luftpumpe stets gewisse 
Mengen Dampf mit absaugt, so muB sie in den Speisewasserbehalter 
fordern, urn die Speisewasserverluste nach Moglichkeit zu verringern. 
Aus dies em Grunde kann fur die Luftpumpe Seewasser nicht in Be-
tracht kommen. 

Die Temperatur des in der Luftpumpe verwendeten Wassers 
hat unter gewissen Umstanden einen bedeutenden EinfiuB auf das 
Vakuum im Kondensator. Bei Anwendung kalten Wassers wird das 
Vakuum ein besseres werden. 

Bei Anwendung einer einzigen Pumpe, die neben der Luft auch 
das Kondensat absaugt, wird also das Vakuum infolge des heiBen 
Kondensates verschlechtert werden. 

4. Fordermenge der Luftpumpe. 
Unter gewohnlichen Verhaltnissen ist die Fordermenge der Luft­

pumpe groB im Vergleich zu dem Volumen des zu fordernden Kon­
densats, jedoch kanri bei besonders kleinen Pump en das Wasser 
einen merkbaren EinfiuB auf die Fordermenge der Luftpumpe aus­
u ben. Es ist: 

effektive Fordermenge der Luftpumpe pro Hub = Hub­
volumen - pro Hub gefordertes Volumen des Wassers. 

Die Fordermenge der Luftpumpe wird gewohnlich auf 1 kg Aus­
puffdampf bezogen. Die minutliche Fordermenge der Pumpe be­
betragt dann: 

V·n 

worin bedeutet: 
V = effektives Fordervolumen pro Umdrehung. 
n = Umdrehungen pro Min. 

D' Dampfmenge pro Min. in kg. 
Ein passender Wert fur die Fordermenge der Luftpumpen von 

Turbinenkondensationen ist ungefahr 0,045 cbm pro kg Dampf. Es 
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kommen aber auch haufig klein ere Pumpen, als wie dieser Wert 
ergeben wiirde, zur Anwendung, da ihre GroBe von der in der Zeit­
einheit abzusaugenden Luftmenge, von der Hohe des gewiinschten 
Unterdruckes und von der Temperatur des Kiihlwassers abhangt. 

Bei Bestimmung der ZylindergroBe der Luftpumpe in einem be­
stimmten Falle miissen wir bedenken, daB infolge des Lieferungs­
grades der Pumpe, der Riickverdampfung in der Pumpe usw. das 
effektive Fordervolumen stets betrachtlich kleiner als das sich aus 
Zylinderdurchmesser und Hub ergebende theoretische Forder­
volumen ist. 

o. Allgemeine Anordnung des Dampfraumes im Kondensator. 
Die Grundbedingung fiir eine Kondensatoranlage mit gutem 

Wirkungsgrad und hohem Vakuum besteht darin, daB die im Kon­
densator befindliche Luft auf ein Minimum verringert werden muB. 

Die fiir den Kondensator nachteilige Spannung der Luft hangt 
nicht von der durch den Kondensator hindurchwandernden, sondern 
von der in diesem verbleibenden Luftmenge abo 

Da die Luft bei den fUr Kondensatoren gewohnlich in Betracht 
kommenden Temperaturen schwerer als Wasserdampf ist, so wird 
sie sich auf dem Boden des Kondensators ansammeln und einen 
Teil der Kiihlrohre gleichsam als Isoliermasse umgeben, so daB ein 
schlechter Warmeiibergang entsteht. Gleichzeitig wird die Dichte 
der Luft nach dem Boden des Kondensators hin zunehmen, da der 
Dampfstrom von oben nach unten verIauft. 

Verschiedentlich angesteIlte Versuche haben diese Tatsache in 
vollem Umfange bestatigt und gezeigt, daB die Anwesenheit von Luft 
die Warmeiibergangszahl der Kiihlflachen d. h. die Anzahl der Warme­
einheiten, die pro Std. durch 1 qm Kiihlflache hindurchgehen, ver­
ringert. 

Urn in jedem FaIle die Luft im Kondensator auf einen Minimal­
betrag zu bringen, miissen wir 

1. eine Luftpumpe mit geniigend groBer Fordermenge ver­
wenden, 

2. alle "tot en Raume" im Kondensator, in denen sich Luft 
ansammeln konnte, vermeiden, d. h. man fiihre den Dampf 
derart, daB er gezwungen ist, die gesamte Kiihlflache der 
Messingrohre zu bestreichen, 

3. den Dampf so durch den Kondensator hindurchfiihren, daB 
er iiberall die Luft mit sich reiBen muB, was durch eine 
hinreichend groBe Dampfgeschwindigkeit in allen Teilen des 
Kondensators erreicht wird. 

6.· ErHiuterungen an praktischen Ausfiihrungen. 
Fig. 165 a zeigt, was in einem Kondensator gewohnlicher Aus­

fiihrung geschieht, aus dem die Luft in sehr unvollkommener Weise 
Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 26 
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abgesaugt wird. Die Starke der Schattierung in der Figur solI die 
verschiedene Luftdichte veranschaulichen. Die Kondensierung ist 
fast vollstandig auf den oberen Teil des Kondensators beschrankt, 
so daB der untere Teil lediglich als Kiihler des Wasserdampfluft­
gemisches, der Luft und des Kondensats wirkt. 

KUhl", r-
Au trill 

Dllmplelm rltl 
D mpfeinlrltl 

(a) (b) 
Fig. 165. Schadliche Luftansammlung im Kondensator. 

Zur 
Lufl­

pumpe 

~ 

Fig. 165 b zeigt die Wirkung von toten Raumen im Konden­
sator, in dem horizon tale StoBplatten angebracht wurden, urn den 
Dampf moglichst intensiv mit der ganzen Kiihlflache in Beriihrung 
zu bringen. 

Fig. 166a stellt die Skizze eines Kondensators dar, dessen Quer­
schnitt sich in dem MaBe, wie der Dampf kondensiert wird und die 
Luftdichte zunimmt, verkleinert. 

Auf diese Weise wird eine gleichmaBige Dampfgeschwindigkeit, 
ein geringer Raumbedarf und ein hoher Wirkungsgrad erzielt. Der 

o-fdn'II 
t 

(a-) 

(b) 

Fig. 166. "Contrafio"-Kondensator. 



Erlauterungen an praktischen Ausfiihrungen. 403 

Kondensator wiirde in dieser Form besser mit seiner Spitze nach 
unten aufgestellt werden, so daB die Luft von selbst in den unten 
befindlichen Saugstutzen der Luftpumpe herabsinkt. Eine derartige 
Form des Kondensators ware jedoch aus 
praktischen Griinden wegen des MiBver­
haltnisses zwischen Hohe und Oberflache 
von der Hand zu weisen. 

Fig. 166b zeigt denselben Kondensator 
in einer anderen auBeren Form, urn ihn 
fiir praktische Zwecke brauchbar zu 
machen. Er wird durch Scheidewande, 
die zwecks Entwasserung schrag eingebaut Lo/f 
sind, in drei Kammern geteilt. In diesem 
sogenannten "Contraflo"-Kondensator wird 
somit eine gleichmaBige Dampffiihrung 
unter Vermeidung irgendwelcher toter Fig. 167. Kondensator mit 
Ecken vollstandig erreicht. schragen Scheidewanden.: 

Bei vielen Ausfiihrungen sind direkt 
am Dampfeintritt Scheidewande angebracht, die den Dampf gleich­
maBig iiber die gesamte Kiihlflache verteilen soIl en. In anderen 
Ausfiihrungen verlaufen diese Fiihrungswande durch den ganzen Quer­
schnitt des Kondensators hindurch schrag von oben nach unten 
(s. Fig. 167), so daB ein gleichmaBiger Dampfstrom ohne Wirbelungen 
bewirkt wird, und eine ordentliche Entwasserung stattfindet. 

Fig. 168 zeigt den "Uniflux"-Kondensator, dessen Querschnitt in 
dem MaBe, wie der Dampf kondensiert wird, abnimmt. DD ist eine 
vielfach durchbohrte Scheidewand, die einen Raum, aus dem die 
Luftpumpe absaugt, von dem iibrigen Kondensator abttennt. Ohne 
diese Scheidewand wiirde der Dampfstrom hauptsachlich zwischen 
den Linien ab und cb verlaufen, wahrend er hier nahezu den durch 
die gestricheIten Linien angegebenen Weg nimmt. 

Die Ausiiihrung eines gewohnlichen Iiegenden Kondensators zeigt 
Fig. 169, bei dem am Dampfeintritt eine Anzahl Kiihlrohre weg­
gelassen wurden, so daB der Dampf leichter in das Innere des Rohr­
biindeIs gelangen und sich somit gleichmaBiger iiber die Kiihlflache 

26* 
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... 

verteilen kann. J edoch haben 
diese liegenden Kondensa­
toren gegeniiber den vorher 

' beschriebenen den bereits 
erwahnten Nachteil, daB hier 
das an den obenliegenden 
Kiihlrohren gebildete Kon­
densat iiber die darunter 
liegenden Rohre herabrieselt 
und so diese der Einwirkung 
auf den Dampf entzieht. 

7. Bezeichnungen. 
Es bezeichne: 

D = kondensierte Dampf­
rnenge in kg /Std. 

W = Kiihlwassermenge in 
kg/Std. 

F= Kiihlftache des Kon­
densators in qrn. 

v = Kiihlwassergeschwin­
digkeit innerhalb der 
Rohre in rn / sk. 

l = Lange eines Messing­
rohres in rn. 

z = Anzahl der Wasser­
ziige des Kondensa­
tors, d. h. der Ab­
teilungen, durch die 
der Wasserstrom von 
einem zurn anderen 
Ende des Konden­
sators gefiihrt wird. 

n = GesamtzahlderKiihl­
rohre. 

f =Gesarnter lichterQuer­
schnitt der Rohre in 
einer Wasserabtei­
lung in qrn. 

d = auBerer Durchrnesser 
der Rohre in cm. 

Eine Fortsetzung dieser Aufstellung findet sich in Abschnitt 1l. 
Es solI hierzu noch folgendes bemerkt werden: 

1. z·l ist der vorn Kiihlwasser zuriickgelegte Gesamtweg beirn 
Durchgange durch die Messingrohre des Kondensators. 
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2. Die Anzahl der Kiihlrohre einer Wasserabteilung betragt ~. 
z 

In bezug auf die Warmeabfiihrung des Kiihlwassers kann 
der Kondensator in vielen Fallen als Einkammer-Konden-

sator mit ~ Kiihlrohren von je z·l Meter Lange betrachtet 
z 

werden. 
3. Der lichte Querschnitt der Rohre einer Wasserabteilung wurde 

mit f bezeichnet; es ist dies gleichzeitig der Querschnitt des 
Kiihlwasserstromes. 

8. Haufig vorkommende Verhaltniszahlen. 

Verhaltniszahlen zwischen einigen der oben aufgestellten GroBen 
kommen haufig vor und sind fiir die Berechnung der Kondensatoren 
von groBer Wichtigkeit. Es sind dies folgende: 

~ = Kiihlwassermenge auf 1 kg Dampf. 

~ = stiindliche Dampfmenge auf 1 qm Kiihlfiache. 

: = Verhaltnis der Gesamtkiihlfiache zum Querschnitt des Kiihl­

wasserstromes. 

Die letzte Verhaltniszahl spielt bei der Berechnung von Kon­
densatoren etwa eine solche Rolle wie die "mittlere hydrostatische 
Hohe" in der Hydraulik. Man konnte sie hier mit der Lange eines 
Rohres, dividiert durch seine mittlere hydrostatische Hohe, ver­
gleichen. Wie aus den obigen Bezeichnungen hervorgeht, steht im 
Zahler die auBere Oberfiache der Rohre und im Nenner der innere 
Querschnitt der Rohre. Beseitigen wir diese Unstimmigkeit durch 
Vernachlassigung des Unterschiedes zwischen innerem und auBerem 
Durchmesser der Kiihlrohre, so erhalten wir fiir dies en Quotienten: 

F 400·z·l 
-- ---
f d 

worin l in m und d in em, wie schon oben erwahnt, einzusetzen sind. 

9. Geometrische Beziehungen. 

Es gibt bei der Berechnung des Kondensators eine Reihe von 
Formeln und Beziehungen zwischen den einzelnen vorgenannten 
GraBen, die rein geometrischer N atur sind. Diese konnen in keinem 
Falle eine Aobanderung erfahren. 1m folgenden sind fiir drei verschie­
dene Weiten von Messingrohren die wichtigsten Formeln aufgestellt, 
die eine schnelle Berechnung der hauptsachlichsten Kondensator­
abmessungen ermaglichen solI en. 
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Die fur Sehiffskondensatoren gewohnlieh ubliehen Rohrweiten 
sind 18, 20 und 22 mm auBerer Durehmesser bei 1 mm Wandstarke. 

Die liehten Quersehnitte betragen: 
2,01, 2,54 und 3,14 qem. 

Die Oberfiaehen auf 1 m RohrIange betragen: 
d·n 
100 = 0,0565, 0,0628 und 0,0691 qm. 

Gesamte Kiihlfiaehe 
d·n 

F=-·l·n 
100 

=0,0565·l·n fur d=1,8} 
=0,0628·l·n " d=2,0 • 
=0,0691.l·n " d=2,2 

• . (1) 

Weiterhin besteht eine geometrisehe Beziehung zwischen der 
Kiihlwassermenge, seiner Gesehwindigkeit und dem Quersehnitt des 
Kiihlwasserstromes. Esist: 

Lange des Wasserweges = l· z m; 
f:, n 

Quersehnitt desselben {= 10000·z qm,. • • (2) 

worin fiir t;, der lichte Quersehnitt des Rohres in qem einzusetzen ist. 
Die stiindliehe Kiihlwassermenge in kg betragt: 

W=3600000·{·v • ••••••• (3) 
Nach Einsetzung des Wertes fUr ( aus Gleiehung 2 erhalten wir: 

n·f:,·v 
W=360·-'-

z 

724·n·v fu .. r 
=---- d=1,8 

z 

z " d=2,0 . . • • • . (4) 
914·n·v 

1130· n·v 
---" d=2,2 

z 
Hieraus ergibt sieh die Anzahl der Kiihlrohre zu: 

4 

W·z 
n=--- fiir d=1,8 

724·v 
W·z 
-- "d=2,0 •••••. (5) 
914·v 
W·z 

=1130.v " d=2,2 

Durch Division von Gleichung 1 in Gleiehung 4 erhalt man: 
W 360.n·t;,·v.l00 
F z·d·n·l·n 
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D 
F 

724·n·v 
W 

z·00565·Z·n·--· , D 
12810·v 
--- fur d = 1,8 

W 
z·Z·-

D 
14550·v 

=--W "d=2,O ( 
z.Z.- . . . . . . 6) 

D 
16350·v 
--tV " cl = 2,2 
z·Z·-

D 
Hieraus folgt weiterhin: 

W 
D·z·Z·­

D 
F=-----

12810·v 
W 

D·z·Z·­
D 

14550·v 
W 

D·z·Z·­
D 

16350·v 

fur d= 1,8 

" d=2,O 

" d=2,2 

Aus Gleichung 1 und 2 ergibt sich: 
F 565·Z·n·z 
-=----=281·z·Z fur d=1,8 
l 2,01·n 

. . . . . • (7) 

628·Z·n·z 
=-----=248·z·Z " d=2,O ...... (8) 

2,54·n 
6!H ·Z·n·z 

=-----= 220·z·Z " d= 2,2 
3,14 ·n 

10. Formel fUr die gegenseitige Beziehung der VerhiUtniszahlen. 

Aus den im letzten Abschnitt aufgesteUten geometrischen Be­
ziehungen geht hervor, daB eine feste Beziehung zwischen den 

GroBen ~, ~, -: und der Geschwindigkeit v besteht. 
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Sie geht aus Gleichung 3 hervor und lautet: 
W D F 
D ·Jf·Y= 3600000·v . (9) 

1m Verlaufe der Berechnung erweist es sich haufig als not-

d· d· W W D F d wen 19, Ie zuerst angenommenen erte von D' F' f un v zu 

andern. Diese Anderung hat stets so zu geschehen, daB der Gleichung 9 
geniigt wird. Wollen wir z. B. v konstant halten, so konnen wir zwei 
der iibrigen drei Verhaltniszahlen annehmen, worauf wir die dritte 
direkt aus Gleichung 9 erhalten. 

Ein standiges ZUrUckgreifen auf diese Formel, durch die man 
sich stets vergewissern kann, ob die einzelnen Verhaltnisse zueinander 
passen, wird in vielen Fallen vor zeitraubendem Verrechnen bewahren. 

11. Gleichung fUr den Warmeiibergang. 

Bisher haben wir uns mit den Beziehungen der fiir den Entwurf 
von Kondensatoren notwendigen GroBen untereinander befaBt, ohne 
uns iiber ihren EinfiuB auf den Warmeiibergang Rechnung zu geben. 
Die in den letzten Abschnitten erhaltenen Formeln setzen uns nicht 
ohne wei teres in die Lage, die zur Kondensierung einer bestimmten 
Dampfmenge erforderliche Kiihlwassermenge in einem gegebenen Falle 
berechnen zu konnen. Mit anderen Worten, diese Formeln enthalten 
absolut keine Beziehung zwischen der Kiihlwassermenge W und dem 
Kondensatorvakuum Pd. 

In Erganzung der in Abschnitt 7 aufgefiihrten Bezeichnungen 
werde weiterhin bezeichnet mit: 

i = Warmeinhalt pro kg Dampf. 
Pd = Unterdruck im Kondensator in cm. Q.-S., bezogen auf einen 

Barometerstand von 1,035 at. 
to = Kondensattemperatur . 

. te = Eintrittstemperatur des Kiihlwassers. 
ta = Austrittstemperatur des Kiihlwassers. 
ta = Temperatur im Kondensator, entsprechend dem Dampfdruck. 

Qst = Warmeverluste durch Strahlung usw. 
Die Hauptgleichung fiir den Warmeiibergang im Kondensator 

ist: yom Kiihlwasser aufgenommene Warme = vom Dampf ab­
gegebene Warme, worin natiirlich beide Seiten der Gleichung auf 
dasselbe Zeitintervall bezogen werden miiesen. Mit Beriicksichtigung 
der Verluste beim Warmeiibergang erhalten wir die Gleichung: 

W(ta - te) = D(i - to) - Qst. . . . . . (10) 

Nun 4 ist aber ta eine GroBe, die meistens bei Beginn der Be­
rechnung unbekannt ist. Dagegen ist klar, daB unter gewohnlichen 
Umstanden fa zwischen te und td liegen wird, mithin zwischen zwel 
GroBen, die gewohnlich bei Beginn der Berechnung festliegen. 
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Die Temperaturdifferenz zwischen Dampf und Kiihlwasseraustritt 
td - ta gibt uns ein MaB fiir die Giite des Kondensators. Sie betragt 
fiir gewohnliche Kondensatoren etwa 10 bis 12 0 C und kann bei 
besonders guten System en bis auf etwa 2 0 herunterkommen. Mit 
den verschiedenen Umstanden, die die GroBe von fd - ta bedingen, 
werden wir uns in Abschnitt 13 naher beschaftigen. 

Den Wert von i konnte man unter Annahme einer bestimmten 
spezifischen Dampfmenge aus dem Warmeinhalt i" des gesattigten 
Dampfes und der Verdampfungswarme r fiir die in Betracht kom­
mende Dampfspannung Pd berechnen. Der Wert von i-to schwankt 
praktisch zwischen 540 und 610 WE pro 1 kg Dampf. Es ist hin­
reichend genau, die von 1 kg Dampf im Kondensator abgegebene 
Warmemenge unter Beriicksichtigung der Strahlungsverluste zu: 

(i-to)=580 WE 
anzunehmen. 

die 

Gleichung 10 erhalt dann die einfache Form: 
W 580 
D ta - te 

(11) 

Die Kiihlwasseraustrittstemperatur ta erhalten wir dann, falls 
anderen GroBen gegeben sind, zu: 

580 
ta= (~) +te· 

Kennen wir die Temperaturdifferenz td - ta, so erhalten WIr 
hierauf ohne weiteres den zu t d gehorigen Druck im Kondensator 
aus den Dampftabellen. 

12. Berechnungsgang. 
Bei Beginn der Kondensatorberechnung kennen wir gewohnlich 

bestimmte GroBen oder haben vorerst deren Wert festzulegen. Diese 
GroBen sind: 

1. Die stiindlich zu kondensierende Dampfmenge D in kg. 
2. Der verlangte Unterdruck im Kondensator Pd' und mithin 

die diesem entsprechende Temperatur td' 
3. Die Eintrittstemperatur te des Kiihlwassers. 

Es ist besser, der Berechnung die stiindliche Dampfmenge D 
als die Leistung der Maschine in PS zugrunde zu legen, da der 
Dampfverbrauch fiir eine Pferdekraft und Stunde bei den verschie­
denen Maschinensystemen gewohnlich bedeutend variiert. 

Die Temperatur te wechselt ebenfalls betrachtlich' und ist ge­
wohnlich im Winter bedeutend niedriger als im Sommer. Bei Kon­
densatoranlft.gen in Dberseeschiffen muB hier die hohe Temperatur 
des Seewassers in den Tropen Beriicksichtigung finden. 

Gewohnlich schatzt man D entsprechend V ersuchserge bnissen 
ahnlicher Maschinen. 
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Das hochste zu erreichende Vakuum wird gewohnlich den Um­
standen entsprechend gewahlt, jedoch ist dabei wiederum zu be­
denken, daB der Kraftbedarf der Kiihlwasserpumpen nicht zu groB 
wird. 

Das wichtigste ist dann die Festlegung der erforderlichen Kiihl­
wassermenge. Liegen Erfahrungen iiber ahnliche Kondensatoren vor, 

so kann ein. passender Wert fiir ~ gewahlt werden. Da D bekannt 

ist, ergibt sich dann W ohne weiteres. Meistens wird es jedoch not­

wendig sein, die Kiihlwasseraustrittstemperatur zu schatz en und -~ 
aus GIeichung 11 zu berechnen. Aus Erfahrung weiB man, daD die 
Kiihlwasseraustrittstemperatur im giinstigsten Falle immer einige Grade 
unter der Dampftemperatur bleibt. 

Nun kann man verschiedene Wege einschlagen. Gewohnlich be-
D . 

stimmt sich F mit Riicksicht auf den fiir den Kondensator zur 

Verfiigung stehenden Raum und sein Gewicht. Nachdem somit F 
gefunden ist, wahIt man gewohnlich die Lange der Rohre, und be­
stimmt hierauf die betreffende Anzahl derselben, welche die erforder­
liche Kiihlflache F ergibt. Es ist jedoch vorzuziehen, eine annehm­
bare Wassergeschwindigkeit dieser Berechnung zugrunde zu legen. 
Diese kann etwa 2 bis 2,5 m/sk betragen und darf nicht zu hoch 
gewahlt werden, da mit ihr der Kraftbedarf der Kiihlwasserpumpe 
erheblich zunimmt. Bei Turbinenkondensatoren erscheint es jedoch 
dringend geboten, eine moglichst hohe Wassergeschwindigkeit selbst 
bei groBerem Kraftaufwand zuzulassen. 

Kennt man so die Kiihlwassermenge, dann berechnet sich der 
Querschnitt f des Wasserstromes aus GIeichung 3 und darauf die 
Anzahl der Rohre einer Wasserabteilung gemaB GIeiehung 2; oder 

der Wert ~ direkt aus Gleichung 5. 
z 

Die Gesamtlange des Kiihlwasserweges l. z sollte moglichst groD 
gemacht werden. Praktische Grenzen hierfiir sind 11 m fiir 22 mm­
Rohre und etwa 8,5 m fiir 18 mm-Rohre. 1st die Gewichtsersparnis 
von hauptsachlichster Bedeutung, so muD die Lange des Kiihlwasser­
weges verringert werden. 

Die hauptsachlichsten GroDen fiir einen Entwurf des Konden­
sators wurden auf diese Weise gefunden, und es bleibt nun noch 
iibrig, zuriickzurechnen und sich zu yergewissern, ob die anfanglich 
angenommene Austrittstemperatur des Kiihlwassers erfahrungsgemaD 
allen bestimmten GroDen entspricht. Die gesamte Kiihlflache des 
Kondens!!tors kann dann am einfachsten aus Gleichung 7 ermit,telt 
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13. Schatzung der Temperaturdifferenz zwischen Dampf- und 
Kiihlwasseraustritt. 

Diese Temperaturdifferenz wird durch folgende GroBen beein­
fiuBt: 

W 
1. Die Kiihlwassermenge auf 1 kg Dampf D' 

D 
2. Die stiindliche Dampfmenge auf 1 qm Kiihlfiache F' 

2. Das Verhaltnis der Gesamtkiihlfiache zum Querschnitt des 

Kiihlwasserstromes ~. 
4. Die Kiihlwassereintrittstemperatur teo 
5. Die Fordermenge der Luftpumpe auf 1 kg Dampf. 
6. Die in den Kondensator eintretende Luftmenge. 

Wir wollen nun nach der Reihe den EinfiuB jeder dieser vor­
genannten GroBen auf die Temperaturdifferenz zwischen Dampf- und 
Kiihl wasseraustritt betrachten. 

1. Eine Zunahme der GroBe -~ wird unter der Bedingung, 

daB die anderen GroBen 2 bis 6 konstant bleiben, ein bes­
seres Vakuum ergeben, und infolgedessen die Temperaturen 
ta und gleichfalls ta verringern. Die Einwirkung auf die 
Differenz ta - ta wird also eine sehr geringe sein, ausge-

nommen wenn ~ sehr klein ist, in welchem Falle td - ta 

verringert wird. Mit anderen Worten, die Temperaturdiffe-

h . W . . I d' V renz ta - ta se emt von D nur msoweIt, a s leses er-

haltnis die Luftleere beeinfiuBt, abzuhangen. Da hohe Unter­

driicke im groBen und ganzen dureh ein groBes ~ bedingt 

sind, so wird bei diesen die Differenz td - ta ebenfaIls einen 
groBen Wert annehmen. 

2. In dem MaBe, wie ~ zunimmt, vergroBert sich die Tempe­

raturdifferenz td - ta' vorausgesetzt, daB alle iibrigen GroBen 
konstant bleiben. In diesem FaIle wird ta in Wirklichkeit 
konstant bleiben, das Vakuum abnehmen und infolgedessen 
ta ebenso wie td - ta zunehmen. Die Belastung des Kon­
densators ist eine starkere geworden, und dadurch wird der 
Wirkungsgrad heruntergesetzt. Bei sorgfaltiger Entwasserung 
det einzelnen Kondensatorziige wird diese Wirkung eine 
geringere als bei einem gewohnlichen offenen Kondensator 
sein, und deshalb wird in unserem FaIle die Temperatur­
differenz td - ta nur unbedeutend zunehmen. 
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3. Eine Zunahme des Verhaltnisses 7' bedeutet gewohnlich eine 

Zunahme non ta, wodurch bei einem bestimmten Vakuum 
die Temperaturdifferenz ta - ta verringert wird. 

4. Eine hohere Eintrittstemperatur des Kiihlwassers bewirkt 
innerhalb gewisser Grenzen eine Erhohung der Austritts­
temperatur ta und mithin eine Verringerung von til - tao 

Diese Temperaturdifferenz betragt bei Kondensatoren 
mit guter Entwasserung del' einzelnen Ziige und bei einer 

mittlerenLuftmenge etwa 1,5 bis 2° C fiir t. = 32° und ~ < 70 

und steigt bis auf etwa 8° fiir t. = 10° und ~ '" 170. 

5. Die VergroBerung del' Fordermenge der Luftpumpe ergibt 
ein groBeres Vakuum und ein kleineres til' vorausgesetzt daB 
die mittlere Kiihlwassertemperatur nicht zu hoch ist. Die 
Verringerung der Luftmenge im Kondensator bewirkt einen 
besseren Warmeiibergang, wodurch sich ta erhohen und mit­
hin die Temperaturdifferenz til - ta verringern wird. 

6. Die Zunahme der in den Kondensator eintretendeu Luft­
menge bewirkt eine Verschlechterung des Vakuums und 
Warmeiiberganges. Infolgedessen wird die Temperaturdiffe­
renz til - ta zunehmen. 

14. Nahere Betrachtung der durch Veranderung einer GroBe 
bewirkten Vorgange. 

Urn zu zeigen, auf welche Weise die durch Veranderung einer 
der oben genannten GroBen bewirkten Vorgange sich finden lassen, 

wollen wir die Ergebnisse der Abanderung der GroBe ~ hier einge­

hender betrachten. 

Nehmen wir an, daB ~ vergroBert wird und zwar durch Ver­

groBerung von D, wahrend F sowie aIle anderen GroBen konstant 
bleiben, so muB W in demselben Verhaltnis wie D anwachsen, da 

~ konstant bleiben solI. Da 7' konstant bleiben soIl, so wird auch 

{ unverandert bleiben. VergroBert sich jedoch W bei konstantem {, 
so muB die Geschwindigkeit des Kiihlwassers zunehmen. Mithin 
haben wir in diesem Fane die folgende Bedingung: 

Wird unter Beibehaltung der gleichen Verhaltnisse im Konden­
sator die Dampfmenge D vergroBert, so muB die Kiihlwassermenge 
W im gleichen Verhaltnis durch ErhOhung der Wassergeschwindig­
keit vergroBert werden. Ein Blick auf die Gleichung 9 wird uns 
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W 
die Richtigkeit dieser Behauptung sofort bestatigen. Sind D und 

te konstant, so wird dieselbe oder nahezu dieselbe Warmemenge von 
1 kg Kiihlwasser abgefiihrt werden. Infolgedessen wird ia tatsach­
lich konstant bleiben. 

Zur Ermittlung der auf ta ausgeiibten Wirkung miissen wir auf 
den Warmeiibergang eingehen. Die Zunahme von D wird eine in­
tensivere Kondensierung des Dampfes bewirken, und da das Kon­
densat jetzt in groBeren Mengen iiber die Kiihlrohre herunterrieselt, 
wird sich der Warmeiibergang verschlechtern. Das Vakuum wird 
infolgedessen abnehmen und die diesem entsprechende Dampftempe­
ratur sich erhohen. Das Endergebnis wird somit eine Zunahme der 
Temperaturdifferenz ta - ta sein. 

10. Ermittlung der Kiihlwassermenge auf 1 kg Dampf. 

Wir konnen auch auf anderem Wege die Temperaturdifferenz 

td - fa bestimmen, wenn wir vorerst den passenden Wert fiir-r­

ermitteln. Wie bereits erwahnt, erfahrt dieser Wert eine gewisse 
Beschrankung durch den Umstand, daB die Austrittstemperatur des 
Kiihlwassers stets etwas niedriger als die Dampftemperatur sein wird. 
Nehmen wir an, daB diese beiden Temperaturen einander gleich 
sind, so konnen wir die fiir den idealen Kondensator notige theo­
retische Kiihlwassermenge ermitteln. Es ware dann notig zu be­
stimmen, urn wieviel die wirkliche Kiihlwassermenge diese ermittelte 
theoretische iiberschreitet. Man wird sehen, daB dies tatsachlich auf 
dasselbe herausli:iuft, als wenn wir die Temperaturdifferenz fd - fa 
bestimmen wiirden. In jedem FaIle ist eine weitgehende Kenntnis 
praktischer Versuchsergebnisse an Kondensatoren und ein AnhaIten 
an praktische Vorbilder notwendig. 

Das Diagramm Fig. 170 gibt die Mindestwerte fiir ~, die unter 

der Annahme td - ta = 0 sowie trocken gesattigten Dampfes beim 
Eintritt in den Kondensator rechnerisch ermitteIt wurden. Die 
Gleichung: 

W(ta - te) = D(i - to) - Qst, 
erhalt somit die Form: 

W(td-te)=D.r, 
worin r die zur Temperatur fa gehorige Verdampfungswarme be­
deutet. 

Wir ~issen, daB das Verhaltnis ~ in Wirklichkeit groBer sein 

muB, als uns das Diagramm ergibt; es konnte etwa urn 5 bis 50 v. H. 
seines Wertes vergroBert werden. 
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Der Betrag, urn den diese Werte iibersehritten werden, sehwankt 
bedeutend und erfordert in jedem FaIle sorgfiiJtige Erwagung. In 
einem ausgefiihrten FaIle betrug bei einem Vakuum von 74,4 em Q.-S. 
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Fig. 170. Kurven fiir das Kiihlwasserverhaltnis -; im idealen Kondensator. 

die Dbersehreitung des im Diagramm angegebenen Wertes etwa 
600 v. H.; wahrend sie in einem anderen FaIle bei gleiehem Vakuum 
nur 16 v. H. betrug. 

Die im Diagramm angegebenen Unterdriieke beziehen sieh auf 
einen Barometerstand von 1,035 at abs. 

16. Kiihlfiache auf 1 PS Maschinenleistung. 

Fiir bestimmte Klassen von Sehiffen ist es in den meisten 
Fallen zulassig, die Kondensatorkiihlfiaehe aus der Anzahl der PS 
der Antriebsturbinen zu bestimmen. Dies kann nur dann zufrieden­
stellende Resultate ergeben, wenn der Dampfverbraueh fiir die be­
treffende Art der Sehiffsturbinenanlage hinreiehend festliegt. 

Die folgende Tabelle gibt eine Anzahl derartiger Verhaltnis­
zahlen, die auf Grund neuerer Ausfiihrungen aufgestellt wurden. Es 
sei erwahnt, daB die GroBe der Kiihlfiaehe in den versehiedensten 
bei Sehiffsanlagen vorkommenden Fallen ganz genau festliegt, wahrend 
bei Landanlagen das Gegenteil der Fall ist. 

Die ~iederen Werte der Tabelle gelten fiir Kondensatoren moder­
nerer Ausfiihrung oder fiir solehe mit besonderer Vorriehtung zur 
Luftabsaugung. Die hoheren Werte gelten fiir gewohnliehe Konden­
satoren mit getrennten Pumpen. 
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Tabelle LII. 

Art des Schiffes Kiihlflache in qm auf 1 PS 

Torpedoboote und Zerstorer 
Schlachtschiffe 
Kanaldampfer. . . 

0,046 bis 0,074 
0,074 " 0,11 
0,074 " 0,093 
0,093 " 0,14 Ozean-Postdampfer 

Landanlagen 0,14 ,,0,28 und mehr 

17. Warmedurchgangskoeffizient. 
Es sind umfangreiche Versuche 1) angestellt worden, urn zu er­

mitteln, in welchem MaBe die Warmeiibertragung von dem Dampf 
an das Kiihlwasser bei den fUr Kondensatoren iiblichen Materialien 
und Wassergeschwindigkeiten vor sich geht. Auf Grund dieser Ver­
suche wurde der sog. Warmedurchgangskoeffizient k aufgestellt, d. h. 
die Anzahl der Warmeeinheiten, die stiindlich durch 1 qm KiihlfHiche 
bei einer Temperaturdifferenz von 1 0 C hindurchgehen. Die Gleichung 
der Warmeiibertragung h3iBt dann: 

D(') (te+ta) ~-to =k·F td - -2- ..... (12) 

Ebenfalls gilt die Gleichung: 
D(i - to) = W(ta - t.) (13) 

Bei Berechnung des Kondensators mit Hilfe dieser Formel 
kennen wir D(i - to) und to und mussen einen vorlaufigen Wert fur 
fa annehmen. Gleichung 13 ergibt dann einen Wert fUr W, und 
wenn k bekannt ist, ergibt Gleichung 12 den zugehorigen Wert von D. 

Der Warmedurchgangskoeffizient k hangt von vielen Umstanden, 
jedoch hauptsachlich von der sich im Kondensator befindlichen Luft­
menge und von der Kuhlwassergeschwindigkeit ab; weniger abhangig 
ist er vom Material der Rohre. Sein Wert schwankt zwischen 1500 
und 2000 fur gewohnliche Kondensatoren und zwischen 4600 und 
5800 fur Kondensatoren, aus denen die Luft in sehr vollkommener 
Weise abgesaugt wird 2). 

20. Kapitel. 

Miindungen und Diisen. 

1. Stromuug des Dampfes durch Diisen. 
Stromt Dampf entweder durch eine Diise oder eine einfache 

Mundung von einem Raum mit dem Drucke PI in einen anderen, 
in dem der • Druck P2 herrscht, so konnen wir die Geschwindigkeit 

1) Josse, Jahrb. d. schiffsbautechn. Gesellsch. 1909. 
2) In Bauer und Lasche, Schiffsturbinen, findet sich fUr k der Wert 2200 

bis 3200, was ein durchgangiger Mittelwert sein diirfte. 
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des Dampfes aus dem Betrag an Warmeenergie, der zur Erzeugung 
dieser Geschwindigkeit aufgewendet wurde, berechnen. In gewissen 
Fallen kann hier ein sehr bedeutender Verlust an verfiigbarer Energie 
auftreten, falls nicht geeignete MaBnahmen getroffen werden. Fiir 
praktische Zwecke ist es angangig, diesen Gegenstand in zwei Ab­
teilungen je nach dem Verhaltnis der Driicke vor und hinter der 
Diise zu zerlegen. 

1st P2 > 0,577 so kann eine einfache Miindung oder eine zy-
Pl -

lindrische oder konvergente Diise mit abgerundeter Miindung ver­
wendet werden. Durch diese wird der Dampf unter sehr geringen 
Verlusten eine Geschwindigkeit erhalten, die dem Betrag an auf­
gewendeter Warmeenergie entspricht. 

1st andererseits P~ < 0,577, so wird eine einfache Miindung oder 
Pl 

Diise in bezug auf Geschwindigkeitserzeugung unwirksam sein .. Die 
ausstromende Dampfmenge wird sich wie vorher aus dem Durch­
messer der engsten Stelle der Diise bestimmen, jedoch wird der 
Druck an der engsten Stelle 0,577 Pl sein und somit hoher als der 
Druck in dem Raume, in den der Dampf ausstromt. Es findet somit 
ein Druckabfall zwischen der engsten Stelle der Diise und ihrer 
Austrittsmiindung statt, woraus hervorgeht, daB nach Durchstromen 
der engsten. Stelle. der Dampf noch weiter expandiert und Warme 
abgibt. Diese Energie wird durch Wirbelungen und Schwingungen 
verzehrt, falls nicht Vorkehrungen zu deren Beseitigung getroffen 
werden. 

Diese Vorkehrung besteht in einem allmahlich sich erweiternden 
(divergent en) Ansatzrohr, in dem der Dampf yom Drucke 0,577 P l 

an der engsten Stelle der Diise bis auf den Druck P2 an der Miin­
dung expandieren kann. 

Man wird hiernach zweifellos verstehen, daB der divergente Teil 
der Diise keinen EinfluB auf den Druck oder die Geschwindigkeit 
an der engsten Stelle, noch auf die sekundlich hindurchstromende 
Dampfmenge besitzt. Der Zweck dieses Ansatzrohrs besteht lediglich 
darin, die Diise fUr die U msetzung von Warme in kinetische Energie 
wirksamer zu machen, was durch die GeschwindigkeitsvergroBerung 
des Dampfes nach Durchstromen der engsten Stelle der Diise erreicht 
wird. Das tatsachlich hindurchstromende Dampfgewicht hangt natur­
gemaB von dem engsten Querschnitt der Diise, dem spezifischen 
Volumen und der Geschwindigkeit des Dampfes an dieser engsten 
Stelle abo 

2. Beispiel fiir adiabatische Stromung . . 
Die Berechnungen, die bei Konstruktion einer Diise durch­

zufUhren sind, mogen in einfacher Weise an Hand eines Beispiels 
erlautert werden. 
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Wir wollen einen absoluten Druck vor der Duse von 16 at 
und adiabatische Expansion annehmen. Fur verschiedene Enddrucke 
nach der Duse moge das sekundlich hindurchstromende Dampfgewicht 
berechnet werden. Die Rechnungsergebnisse sind in folgender Tabelle 
zusammengestellt. Das in der dritten Spalte aufgefiihrte spezifische 
Volumen des Dampfes ist das nach adiabatischer Expansion auf die 
betreffende Spannung bestehende Endvolumen. Es kann einem 
Warmediagramm entnommen werden, oder falls dieses nicht zur 
Hand ist, kann die spezifische Dampfmenge einem Diagramm ent­
nommen und das V olumen daraus berechnet werden. Die in der 
vierten Spalte verzeichneten Geschwindigkeiten sind diejenigen, die 
dem Dampf fUr die wahrend der Expansion abgegebenen Warme­
mengen erteilt werden. In der funften Spalte bedeuten FI' F2 , F3 
usw. die Querschnitte des Dampfstrahls in Quadratmetern. Das 
sekundlich durch die Diise hindurchstromende Dampfgewicht (Pro­
dukt aus Querschnitt, Geschwindigkeit und Gewicht pro cbm) wird 
durch Division der dritten Spalte durch die vierte und durch Multi­
plikation mit dem betreffenden Wert fur den Querschnitt F er­
halten. 

Tab ell e LIlI. 
Trocken gesattigter Dampf von 16 at absoluter Eintrittsspannung. 

End- Spez. Spez. Geschwindig- Dampf- Querschnitt 
driicke Dampfmenge Volumen keit gewicht f. 1kg pro sk 

at v. H. cbm/kg m/sk kgJsk qcm 

14 0,990 0,1438 225 1565 F1 6,39 
12 . 0,977 0,1639 338 2063 F2 4,85 
10 0,966 0,1923 425 2210 Fa 4,53 
8 0,951 0,2337 517 2212 F4 4,51 
4 0,911 0,4290 713 1702 F5 6,02 
2 0,879 0,7916 860 1087 F6 9,22 
1 0,851 1,4654 973 664 F7 15,07 
0,.5 0,826 2,7207 1070 393,5 Fs 25,41 
0,2 0,797 6,191 1172 189,7F9 52,75 
0,1 0,776 11,578 1246 107,7 FlO 92,95 

3. Konvergente Diise. 

Um die Vorgange in einer Dampfdiise verstehen zu konnen, ist 
ein eingehendes Studium der obigen Tabelle notwendig. 

Bei einem Anfangsdruck von 16 at und einem Enddruck von 
14 at betragt nach der Tabelle das sekundlich ausstromende Dampf­
gewicht 1565 X Querschnitt dcs Dampfstrahls in qm. Die beim 
Austritt des Dampfes erreichte Geschwindigkeit betragt 225 mjsk. 
Es sei besopders hervorgehoben, daB der hier in Frage kommende 
Querschnitt des Dampfstrahls fUr die Stelle gilt, wo die Spannung 14 at 
betragt, was in diesem FaIle der Querschnitt an der Miindung der 
Duse ist. Ahnlich betragt fUr einen Enddruck von 10 at das 

M 0 r row ·Ki s ke r, Dampfturbinen. 27 
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sekundliche Dampfgewicht 2063 F2 kg. Nach der Stetigkeitsbedingung 
muB mithin sein: 

1565 Fl = 2063 F2 
und wir sehen, daB Fl groBer als F2 ist. Hier ist F2 uberhaupt 
der kleinste vorkommende Querschnitt und somit der Querschnitt 
der Duse an der engsten Stelle. Fl ist dann ein Querschnitt des 
Dampfstroms an einer bestimmten Stelle vor der engsten Stelle der 
Duse. In beiden Beispielen genugt eine einfache Mundung oder 
zylindrische (konvergente) Duse. 

4. Divergente Dlise. 
Wir wollen fUr einen konstanten Austrittsquerschnitt der Duse 

die Wirkung verschiedener Enddrucke betrachten. Um wesentliche 
Energieverluste zu vermeiden, muB der Querschnitt an der engsten 
Stelle der Duse den jeweilig in Frage kommenden Enddrucken an­
gepaBt werden. 

Aus der Tabelle ersieht man, daB fur F= konstant das aus­
tretende Dampfgewicht solange zunimmt, bis der Enddruck bis etwa 
9 at abgesunken ist, und sodann abnimmt. Dieser Punkt muB ein­
gehend gepruft werden. Wir wissen, daB bci konstantem Eintritts­
druck das tatsachlich ausstromende Dampfgewicht durch eine Offnung 
von ganz bestimmten Querschnitt nicht abnehmen wird, wenn der 
Endpunkt erniedrigt wird. Jedoch konnte dieser irrige SchluB auf 
Grund der Tabelle gezogen werden, falls die wahre Bedeutung der 
berechneten Werte nicht richtig verstanden wird. 

Wir wollen z. B. einen Enddruck von 0,5 at annehmen. 
Hierfur betragt das ausstromende Dampfgewicht 

393,5 Fs kgjsk. 

Fs ist jedoch hier nicht der Querschnitt der Mundung, sondern 
derjenige des Dampfstrahls an derjenigen Stelle, wo die Spannung 
0,5 at betragt. Weiter zuruck, wo der Druck z. B. 4 at betragt, wird 
J!' einen anderen Wert besitzen. Dieser Wert wird kleiner sein und 
zwar im Verhaltnis 393,9: 1702, da pro Sekunde dasselbe Dampf­
gewicht durch beide Querschnitte hindurchgehen mull. Noch we iter 
zuruck werden wir einen Punkt finden, fur den der Querschnitt des 
Dampfstrahls am kleinsten wird. Er liegt in diesem FaIle irgendwo 
zwischen 8 und 10 at und zwar an der Stelle, fUr die der Druck 
gleich 0,577 Eintrittsdruck ist. Dies ist der kleinste Querschnitt, 
der der engsten Stelle der Duse oder dem Querschnitt der eiqfachen 
Mundung entspricht. 1) SoH die Duse einen gut en Wirkungsgrad be­
sitzen, so muD sie fUr diesen engsten Querschnitt berechnet werden 
und ein allmahlich sich erweiterndes (divergentes) Mundstuck erhalten . 

• 
') Bei einer Offnung in dunner Wand oder Miindung mit scharfer Kante 

wiirde eine sog. " Kontraktion " des Strahles entstehen, worauf hier hingegen 
nicht naher eingegangen werden solI. 
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5. Engster Querschnitt der Diise. 
Wir konnten in Tabelle LIlI eine neue wagrechte Reihe fiir 

den engsten Querschnitt der Diise aufstellen. 
Die Spannung wird sein: 

0,577 ·16 = 9,24 at. 
Das spez. Volumen trocken gesattigten Dampfes fiir dies en 

Druck betragt 0,2148 cbm/kg (nach den DampftabeUen) und die 
spez. Dampfmenge 0,959 (aus einem Diagramm). 

Mithin betragt das tatsachliche spez. Volumen des Dampfes: 
0,959·0,2145 = 0,2059 cbm/kg. 

Das Warmegefalle betragt etwa 26 WE und die entsprechende 
Geschwindigkeit 466 m/sk. Das sekundliche Dampfgewicht, das durch 
den Querschnitt F qm hindurchstromt, betragt Bodann: 

466F 
---=2269·Fkg 
0,2059 

und der Querschnitt Mir 1 kg sekundliche Dampfmenge: 
0,2059 
466 . =0,000441 qm=4,41 qcm. 

6. Querschnitt fiir eine gegebene AusfluJlmenge. 

Die Werte in der letzten Spalte der Tabelle wurden durch 
Division der Werte der dritten Spalte durch die der vierten erhalten. 
SolI die ausstromende Dampfmenge 1 kg/sk und der Enddruck 0,5 at 
abs. betragen, so wird der engste Querschnitt der Diise 4,41 qcm 
und derjenige an der Miindung 25,41 qcm sein. Wird der Enddruk 
auf 0,1 at verringert, so ist eine Diise mit demselben engsten Quer­
schnitt jedoch mit einem Miindungsquerschnitt von 92,95 qcm zu 
verwenden. Der Miindungsquerschnitt betragt somit das 21 fache 
des engsten Querschnittes der Diise. 

Wollen wir die Querschnitte der Diise fiir eine bestimmte Dampf­
menge finden, so haben wir lediglich die auf 1 kg bezogenen Quer­
schnitte der letzten Spalte mit der sekundlichen 
Dampfmenge in kg zu multiplizieren. 

Nach obigen Grundsatzen wird eine divergente 
Diise berechnet. Wie Fig. 171 zeigt, schlieBt sich 
an den engsten Querschnitt eine abgerundete Ein­
trittsoffnung an, damit die einzelnen Stromungs­
linien ohne plotzliche Richtungsanderung konver­
gieren konnen. Vom engsten Querschnitte an er­
weitert sich die Diise allmahlich nach ihrer Miin­
dung zu uml zwar gewohnlich kegelformig bis auf 

Fig. 171. Diver­
gente Diise mit ab­

gerundeter Ein­
tritt~i:iffnung. 

den notwendigen Austrittsquerschnitt. Die Neigung des Diisenkegels 
muB hinreichend klein sein, damit verhindert wird, daB irgend ein 
Teil des Dampfstrahls sich von den Wandungen der Diise loslost. 

27* 
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Das heiBt mit anderen Worten, die Diise muB auf ihrer ganzen 
Lange vollstandig mit Dampf angefiillt sein, da sonst Wirbelungen 
und Energieverluste entstehen wiirden. 

Eine passende Neigung der Dusenwandung zur Achse ist etwa 
1: 12 fUr aIle gewohnlich vorkommenden Falle. Bei der Laval-Diise 
betragt diese in der Regel 1: 20. Die Neigung bestimmt zusammen 
mit den Durchmessern des engsten und des Austrittsquerschnitts die 
Lange der Diise. 

7. 
Wiederum im Hinblick auf die Tabelle des Abschnitts 2 wird 

klar sein, daB eine divergente Diise in diesem Fane nur dann Ver­
wendung finden kann, wenn der Enddruck kleiner als 9 at abs. ist. 
Fiir hahere Enddrucke geniigt eine einfache, kurze, konvergente 
Diise mit abgerundeter Eintrittskante. 

Betragt der Enddruck z. B. 14 at, so miissen wir eine einfache 
Diise mit dem engsten Austrittsquerschnitt v<,?n 6,39 qcm pro 1 kg 
sekundliche Dampfmenge verwenden. Die Austrittgeschwindigkeit 
wurde 225 m/sk betragen. Fur aIle Enddriicke, die kleiner als 
9,24 at sind, muB eine divergente Diise mit einem engsten Quer­
schnitt von 4,41 qcm/kg gebraucht werden, wenn die in der Tabelle 
angegebene volle Geschwindigkeit erzeugt werden solI. 

8. Formeln fUr die Berechnung von Diisen. 

Die auf das Beispiel im letzten Abschnitt angewandte Be­
rechnungsmethode ist fur den gewohnlichen Gebrauch zu zeitraubend 
und muhsam. Wir wollen diese Methode im folgenden durch ein­
fache Formeln ersetzen. Diese Formeln soIl en spater abgeleitet, 
jedoch der Einfachheit halber hier gleich aufgefiihrt werden. Wir 
wollen lediglich divergente Diisen betrachten, d. h. solche, fUr die 
der Enddruck weniger als 0,577 oder rund 0,58 der Eintrittsspannung 
betragt. 

Es bedeute: 
Pl' PI = absolute Eintrittsspannung in kg/qm bzw. kg/qcm, 
P2 , P2 = absolute Endspannung in kg/qm bzw. kg/qcm, 

VI = spez. Volumen des Dampfes in cbm/kg bei der Spannung Pl' 
w = Geschwindigkeit im engsten Querschnitt in m/sk, 

dann ist: 
w=323VPI VI •••••••• (1) 

fur trocken gesattigten Anfangszustand des Dampfes. (Es sei hier 
bemerk~ daB das Produkt PI VI nahezu eine konstante GroBe ist; 
und die Geschwindigkeit im engsten Querschnitt, gleichgiiltig fiir 
welchen Anfangsdruck, fUr alle Diisen etwa 450 bis 470 m/sk be­
tragt, vorausgesetzt nur, daB das Druckverhaltnis kleiner als 0,58 ist.) 
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Bezeichnet: Fm = engster Querschnitt in qm, 
GSk = ausstromendes Dampfgewicht pro sk in kg,' 

dann ist: 

Gsk =199Fm ·l /PI ....... (2) V VI 

Das Querschnittsverhaltnis von Miindungsquerschnitt zu engstem 
Querschnitt hangt lediglich von dem Verhaltnis der zugehorigen 
Driicke abo Da der Druck im engsten Querschnitt 0,577 des An­
fangsdruckes betragt, so konnen wir schreiben: 

F2 =k.Fm . . • • (3) 

worin F2 den Austrittsquerschnitt bedeutet und der Wert von k 

lediglich yom Druckverhaltnis PI abhangt. 
P2 

Auf Grund der spaterhin in Abschnitt 9 erhaltenen Ergebnisse 
ist ohne weiteres zu sehen, daB 

0,1550 

k~ V(::)~ _(~)~ 
ist, wobei x = 1,135 gesetzt ist. Mit Hilfe dieser Gleichung kann 
man sich eine Kurve fiir k iiber verschiedenen Druckverhaltnissen 

PI auftragen. Die folgenden Punkte der Kurve wurden aus der 
P2 
obigen Gleichung bestimmt. 

P1 1,734 2 3 4 8 12 40 80 120 
P2 
k 1 1,01 1,17 1,34 2,07 2,72 6,81 11,53 15,9 
Die Austrittsgeschwindigkeit kann einem Warmediagramm ent­

nommen oder aus dem Warmegefalle berechnet werden. 
Zwecks Berechnung einer Diise wird dann bei gegebenen An­

fangs- und Enddriicken, zuerst der engste Querschnitt aus Gleichung 2 
ermittelt: 

F GSkVV; 
m= 199 - ..... 

PI 
und darauf der Austrittsquerschnitt aus Gleichung 3. 

Die Lange der Diise yom engsten Querschnitt bis 
betragt fiir eine N eigung 1: 12' 

L= 6 (d2 -dm) . .•••• 

(4) 

zur Miindung 

(5) 
worin d2 und dm die Durchmesser der Diise an der Miindung bzw. 
an der engsten Stelle bedeuten. Die Wirkung der Reibung kann 
fiir praktiscAe Zwecke vernachlassigt werden, kann jedoch andern­
falls durch VergroBerung des Austrittsquerschnittes um etwa 3 bis 
4 V. H. Beriicksichtigung finden. Auf jeden Fall ist es ratsam, dies en 
Querschnitt lieber zu klein als zu groB zu machen. 
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Diisen fUr kleine Druckunterschiede, d. h. wenn P2 > 0,58, mogen 
PI 

nach den in Abschnitt 12 gegebenen Regeln berechnet werden. 
Beispiel1. Dampf von 11,0 at absoluter Spannung solI auf 

1 at abs. expandieren. Es solI die Austrittsgeschwindigkeit und die 
Abmessungen der Diise fiir eine minutliche Dampfmenge von 25 kg 
ermittelt werden. 

Gleichung 4 in Abschnitt 8 ergibt: 

25 1/0,1822 
F m = 60.199 V -U- = 0,000269 qm = 2,69 qcm. 

Dies ist der engste Querschnitt der Diise; der Austrittsquer­
schnitt ergibt sich nach Gleichung 3 zu: 

F 2 =k·Fm =2,58·2,69=6,84 qcm, 

worin k der Tabelle in Abschnitt 8 fUr den Wert PI = 11 entnommen 
P2 

wurde. 
Die Durchmesser der Diise an der engsten Stelle und an der 

Miindung betragen mithin 18,5 bzw. 29,5 mm. Die Lange des 
divergenten Teils der Diise fiir eine Neigung von 1: 12 ergibt 
Gleichung 5 zu: 

L = 6 (29,5 - 18,5) = 66 mm. 
Der konvergente Teil der Diise besteht aus einer einfachen ab­

gerundeten Eintrittsoffnung. 
Die Austrittsgeschwindigkeit solI hier mit Hilfe eines Warme­

diagramms gefunden werden. Der Warmeinhalt des Dampfes fUr 
die Anfangs- und Endspannung betragt: 

i 1 = 667 und i2 = 570 WE 
bei Annahme adiabatischer Expansion. 

Nun ist: 
W 2 2 . • 

A·~=t -to 
2 g 1 " 

W 2 2 = 427·2·9,81· 97 = 812641 
w2 = 901,5 m/sk. 

Beispiel 2. Hier solI nach den Angaben des Beispiels 1 die 
Diise auf andere Weise berechnet werden. Wir fanden aus dem 
Warmediagramm das adiabatische Warmegefalle zu 97 WE und die 
entsprechende Austrittsgeschwindigkeit zu 904 m/sk. 

Ebenso ergibt sich aus dem Diagramm die spez. Dampfmenge 
beim Austritt: 

X 2 =0,862 

und demnach das spez. Volumen des Dampfes zu 0,862. 1,722. Jede 
Seite der folgenden Gleichung stellt mithin das sekundlich aus­
stromende Dampfgewicht in cbm dar. 
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25 
0862·1722··--=904·F , , 60 2' 

F 0,862·1,722·25 0000684 
2= 904.60 =, qm 

= 6,84 qcm. 

423 

1m engsten Querschnitt betragt der Druck 0,577·11 = 6,35 at. 
Das adiabatische Warmegefiille bis zu diesem Druck ist 25 WE, die 
entsprechende Geschwindigkeit 460 m/sk und die spez. Dampfmenge 
0,963; es ist dann: 

folglich 

25 
0963·03057·--= 460·F , , 60 m' 

Fm=0,000267 qm=2,67 qcm. 

9. Theorie der Miindungen und Diisen. 
Die allgemeinen Gleichungen flir die Dampfstromung wurden in 

den Kapiteln II und III betrachtet. Hier sollen diese Gleichungen 
nun auf den speziellen Fall der Dampfstromung durch Dlisen an­
gewendet werden. Die frliheren Bezeichnungen mogen beibehalten 
werden und zwar sollen sich die Indizes 1, 2 und rn jeweilig auf 
den Eintritts-, Austritts- bzw. engsten Querschnitt der Dlise beziehen. 

Demnach hat der Dampf beim Eintritt in die Dlise einen Warme­
inhalt von i1 WE/kg, i2 beim Austritt und im an der engsten Stelle. 

Die Energiegleichung besagt lediglich, daB die Zunahme an Ge­
schwindigkeitsenergie (kinetische) gleich der Abnahme des Warme­
inhalts des Dampfes ist, vorausgesetzt, daB der Vorgang adiabatisch 
verlauft. Es ist: 

W22_W12 . . 
A·----=~ -~ . 2 g 1 2 

Flir die Dampfstromung bis zum engsten Querschnitt gilt: 
W m 2 --W1 2 . . 

A·----=~ -~ 2 g I m' 

oder in mechanischem Ma13 (entsprechend Kapitel II und III): 
W 2_W 2 x 
~g_1 =-;--1 (PI v1 -Pmvm )· 

Vernachlassigen wir die nur sehr kleine Eintrittsgeschwindig­

keit, also w1=0, und setzen, daPIvl"=Pmvm" ist, Vm=(:1)~.Vl' 
m 

so erhalten wir: 

W 2=2g-"---v, (p "-:;1_p ":-1)p~ 
m ,,-1- I 2 1 

oder 

'l "-lJ W 2= 2g-"-P v 1-('!!.!'!)-"-' 
m ,,-1 I I PI 
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Das sekundlich durch den engsten Querschnitt F m ausstromende 
Dampfgewicht betragt: 

F ·w G = --"!---'" 

.. ~ ~~t:V2g~~lr,v, l'-(~:F'] 
, / p r 2 ,,+11 

=Fm' V 2g. x xl' v; l(~)~-(~:)-"- . 
Bei gegebenen Werten fiir F m' 1'1 und VI wird das ausstromende 

Dampfgewicht ein Maximum werden, wenn der Ausdruck in eckigen 
Klammern ein Maximum wird. 

Wollen wir die groBte Dampfmenge finden, so miissen. wir vor-

erst ermitteln, fiir welchen Wert von Pm der Ausdruck fiir G k ZU 
PI S 

einem Maximum wird. Setzen wir Pm = X dann wird der Klammer-
PI ' 

2 ,,+1 - ~ 

ausdruck X" -- X I< ein Maximum, wenn: 

wird. 

oder wenn: 

( 2 ><+1) 
d x"-x " 
------=0 

dx 

2 --1 X 1 -
2 ( +) 1 ;.Xl< ~ -x- ·x"=O 

1--x 

;;-1 
2 

x" =--
)(+1' 

*10. 
Obiges gilt fiir Gase und Dampfe, die bei adiabatischer 

Expansion dem Gesetz 

p.v"= konst. 
folgen. 

Fur trocken gesattigten Dampf zu Anfang ist x = 1,135 und 
• mithin: 

( 2 )~" x + 1 ,,- 1 = 0,577 . 
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Das heiBt, das ausstromende Dampfgewicht erreicht seinen 
Hochstwert, wenn der Druck im ellgsten Querschnitt der Duse 0,577 
des Anfangsdrucks betragt. 

1st der Dampf zu Allfallg nicht trocken gesattigt, so muB in 
jedem Faile der passende Wert fUr " eingesetzt werden. Der hier-

durch bewirkte Unterschied der Werte fur Pm ist hingegen so gering, 
Pl 

daB er praktisch ohne Bedeutung ist. 
In der folgellden Tabelle sind fUr die anfiinglichen spez. Dampf­

mengen x = 1,0; 0,9 und 0,8 die Zeunerschen Werte fur " und fUr das 

Verhaltnis Pm aufgefuhrt. 
Pl 

Spez. Dampfmenge 

x=l,O 
0,9 
0,8 

1,135 
1,125 
1,115 

Pl 
0,577 
0,579 
0,581 

Wir konnen somit Pm = 0,58 mit hinreichender Genauigkeit in 
Pl 

allen vorkommenden Fallen setzen. 

*11. 
In Abschnitt 9 wurde ein Ausdruck fur das sekundlich aus­

stromende Dampfgewicht hergeleitet, und in Abschnitt 10 fanden 
wir, daB dieser Ausdruck ein Maximum wird, wenn Pm'" 0,58 Pl ist. 
Setzen wir dies en Wert fur Pm oder beaser den genaueren: 

C~ l)n~l= :~ 
in die Gleichung fur die Geachwindigkeit im engsten Querschnitt der 
Dune ein, so erhalten Wlr: 

2 "P wm =2 g.-+ . lVl , 

" 1 
Hieraus entsteht fur trocken gesattigten Dampf zu Anfang: 

wm = 3,23· YPl vl 

oder 

= 323YPl vl 

da P die Spannung in kgjqm nur P in kgjqcm bedeutet. 
Dies ist die groBte Geschwindigkeit, die im engsten Querschnitt 

der Duse entstehen kann, wenn der Enddruck 

P2 < 0,58Pl · 

Die groBte Dampfmenge, die dieser maximalen ;aeschwindigkeit 
entspricht, ist: 
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oder 

12. Miindungen und Diisen fiir kleine Druckunterschiede. 

1st P2 > 0,58 Pi' so ist lediglich eine e'infache konvergente Diise 
mit abgerundeter Eintrittsoffnung notwendig. 

Der Druck im engsten Querschnitt ist dann gleich dem Enddruck, 
da der Dampf auf seinem Wege bis zur engsten Stelle der Diise 
auf den Enddruck expandiert. Die erzeugte Dampfgeschwindigkeit 
ergibt sich wie vorher aus der Gleichung (siehe Abschn. 9): 

w2 
" 'l (PI)'!"] -=-- 'VI PI-P2 - " . 

2g ,,-1 P2 

Setzen wir ,,= 1,13 und (J = 9,81 ein, so erhalten wir: 

w = 13,05V(PI - kP2 )t'1' 

worin k = (PI)~ 
P2 

Werte besitzt: 

Pl 
P2 

1,0 

1,1 

1,2 

1,3 

1,4 

1,5 

1,6 

1,7 

von dem Druckverhaltnis PI abhangt und folgende 
P2 

k Differenz 

1,000 
0,088 

1,088 
0,087 

1,175 
0,086 

1,261 
0,086 

1,347 0,085 
1,432 

0,084 
1,516 

0,083 
1,599 

Das sekundlich ausstrommende Dampfgewicht betragt: 
F·w 

Gsk=--kg 
v2 

worin F =-c der Querschnitt der Diise in qm ist, wenn keine Kon­
traktion stattfindet. Fiir eine scharfkantige Miindung, bei welcher 
Kontraktion eintritt, bedeutet F den kleinsten Querschnitt des Dampf­
strahls. 
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21. Kapitel. 

Gleichdruckturbinen. 

1. Wesen der Gleichdruckturbine. 
1m Kapitel II, Abschnitt 23 wurde der Unterschied der Wirkungs­

weise von Gleichdruck- und Uberdruckturbinen auseinandergesetzt. 
Die einfachste Form der Gleichdruckturbine besteht in einem 

Kranz von feststehenden Diisen und einem einzigen Laufschaufel­
rade. Ein Vertreter dieser Turbinenart ist die Turbine des Schweden 
de Laval. 

In den Dusen wird die gesamte verfugbare Energie des Dampfes 
in Geschwindigkeitsenergie verwandelt, wobei der Druck sinkt. In 
den Laufschaufeln wird diese gesamte Geschwindigkeitsenergie, oder 
so viel von ihr wie moglich, zwecks Abgabe mechanischer Arbeit auf 
den Laufer der Turbine verbraucht. Deshalb nimmt innerhalb der 
Laufschaufeln die Dampfgeschwindigkeit bei konstantem Drucke abo 
Es sei hervorgehoben, daB die absolute Geschwindigkeit des Dampfes 
abnimmt. Die zu der Laufschaufelbewegung relative Dampfgeschwindig­
keit bleibt wenigstens insoweit konstant, als sie nicht durch Verluste 
infolge Reibung oder StoB vermindert wird. 

Die Dusen- oder die feststehenden Leitschaufelkranze, innerhalb 
welcher der Dampfdruck faUt, werden auch als "Druckstufen", die 
Laufschaufelkranze, innerhalb welcher die absolute Dampfgeschwindig­
keit abnimmt, als "Geschwindigkeitsstufen" bezeichnet. 

2. Mehrfache Druckabstufung. 
In der obenerwahnten einfachsten Art der Gleichdruckturbine mit 

nur einer einzigen Druckstufe ist die Austrittsgeschwindigkeit des 
Dampfes aus den DiisennaturgemaB eine sehr hohe. Dies ist deshalb 
der Fall, weil die gesamte Druckenergie auf einmal in Geschwindig­
keitsenergie verwandelt wird. Die Umfangsgeschwindigkeit der Lauf­
schaufeln muB ebenfalls sehr groB sein, damit ein annehmbarer 
Wirkungsgrad erzielt wird. 

Um die Dampf- und Schaufelgeschwindigkeiten zu verringern, hat 
man zu zwei oder mehreren Druckstufen gegriffen. J ede Druckstufe 
besitzt ihr zugehoriges Laufrad und bildet mit diesem eine voll­
standige Expansionstufe. 

Betragt also die verfiigbare Energie pro kg Dampf 180 WE, 
und solI die Turbine zwei Expansionstufen gleicher Leistung erhalten, 
so wiirden 90 WE/kg innerhalb der ersten Druckstufe in Geschwindig­
keitsenergieo umgesetzt, und diese in den Laufschaufeln zur Arbeits­
leistung auf den Laufer der Turbine verbraucht werden. In der 
zweiten Expansionstufe wiirden dann die restlichen 90 WE in gleicher 
Weise umgesetzt werden. Die Dampf- und Schaufelgeschwindigkeiten 
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werden somit im Verhaltnis 1: V2 gegeniiber der einstufigen Turbine 
herabgesetzt. 

Die U mlaufzahl einer einstufigen Turbine ist fUr praktische Ver­
wendungszwecke zu hoch, weshalb ein Ubersetzungsgetriebe notwendig 
wird. Bei der vielstufigen Turbine dagegen kann die Drehzahl durch 
entsprechende VergroBerung der Druckstufenzahl unter Umgehung 
eines Ubersetzungsgetriebes auf einen passenden Wert gebracht werden. 

Fig. 172. Gleichdruckturbine der A. E. G. 
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3. Mehrfache Geschwindigkeitsabstufung. 
Um die Geschwindigkeit der Laufschaufeln noch weiter herunter 

zu setzen, verwendet man die mehrfache Geschwindigkeitsabstufung. 
Der Dampf stromt zuerst durch einen Kranz von Dusen, in 

welch en ihm entsprechend dem Druckabfall eine gewisse Geschwindig­
keit verliehen wird. Sodann tritt er in die Schaufeln eines Lauf­
rades ein, die derart berechnet sind, daB nur ein Teil dieser Ge­
schwindigkeitsenergie in Arbeit umgesetzt wird und gelangt sodann in 
einen Kranz feststehender Leitschaufeln. In den Leitschaufeln bleiben 
sowohl der Druck als auch die Dampfgeschwindigkeit konstant, aber 
es wird die Stromungsrichtung in der Weise umgelenkt, daB der 
Dampf von neuem in einen zweiten Laufschaufelkranz eintreten und 
in diesem einen weiteren Teil seiner 
Geschwindigkeitsenergie in mechanische 
Arbeit umsetzen kann. 

Es ist leicht zu zeigen, daB die 
Umfangsgeschwindigkeit der Schaufeln 
bei drei Laufradern nur etwa ein Drittel 
derjenigen betragt, welche bei Ver­
wendung eines einzigen Laufrades not­
wendig sein wurde. 

In Fig. 172 ist die Gleichdruck­
turbine der Allgemeinen Elektrizitats­
gesellschaft Berlin im Schnitt dargestellt. 
Sie 1Jesteht aus zwei Druckstufen oder 
Expansionstufen, und jede von ihnen 
wiederum aus zwei Geschwindigkeits­

Fig. 173. Diisen und Schaufel­
kranze beider Druckstufen der 

A. E. G.-Turbine. 

stufen, d. h. einem zweikranzigen Laufrad. Jede Expansionstufe be­
steht also aus einem Kranz von Dusen, einem zweikranzigen Laufrad 
und einem Kranz feststehender Leitschaufeln, und zwar wechseln die 
Lauf- und Leitschaufelkranze einander abo (Fig. 173.) 

4. Aufgabe der verschiedenen Teile einer Gleichdruckturbine. 

Die unterscheidenden Merkmale der verschiedenen Teile einer 
Gleichdruckturbine und die Funktionen derselben sind von so groBer 
Wichtigkeit, daB wir hier eine kurze Aufzahlung geben wollen. 

Die Bestandteile, die hier gemeint sind, sind: 
1. die Dusen; 
2. die Laufriider; 
3. die Leitschaufeln. 

1. Die Dusen dienen zur Umwandlung von Druckenergie in Ge­
schwindigkeitsenergie. Indem die Dampfgeschwindigkeit zunimmt und 
der Druck fallt, wird gleichzeitig der Dampfstrom derart gefiihrt, daB 
er nach Verlassen der Dusen auf einen Kranz von Laufschaufeln 
Arbeit leisten kann. 
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2. Innerhalb der Schaufeln des Laufrades nimmt die absolute 
Dampfgeschwindigkeit ab und die Geschwindigkeitsenergie, die so­
mit verschwindet, wird in mechanische Arbeit auf den Laufer um­
gesetzt. Obgleich die absolute Dampfgeschwindigkeit sich verringert, 
so bleibt die Geschwindigkeit relativ zum Laufrade konstant. Die 
Abnahme der Absolutgeschwindigkeit ist somit auf die relative 
Richtungsanderung des Dampfes beim Durchstromen der Laufschaufeln 
zuriickzufiihren. Der Druck innerhalb der Laufschaufeln bleibt kon­
stant, es sei denn, daB ein minimaler AbfaH durch Dberwindung des 
Reibungswiderstandes herbeigefiihrt wird. Es findet somit im Gegen­
satz zu den Dberdruckturbinen im Laufrade keine Umsetzung von 
Druck in Geschwindigkeitsenergie statt. 

3. Die feststehenden Leitschaufeln dienen lediglich zur Umkehrung 
der Stromungsrichtung des Dampfes, damit dieser auf einen weiteren 
Laufschaufelkranz Arbeit leisten kann. Druck und Dampfgeschwindig­
keit sind innerhalb der Leitschaufeln konstant. Vernachlassigt man 
die Reibung, so finden keinerlei Energieumsetzungen in den Leit­
schaufeln statt. 

5. Beispiel. 
Es sei die Eintrittspannung des Dampfes am Hauptabsperrventil 

und der Kondensatorunterdruck gegeben. Hiernach konnen wir ohne 
weiteres die verfiigbare Warmemenge pro kg zugefiihrten Dampfes 
aus einem Warmediagramm entnehmen. Angenommen sie betrage 
h= 192 WE. 

Eine einstufige Turbine wiirde den Dampf in einem einzigen 
Diisenkranz vom Eintrittsdruck bis auf das niedrigst erreichbare 
Vakuum entspannen. Die Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus 
den Diisen wiirde dann betragen: 

c= V~'2gh 
=Y8378 .. 192 
= 1270 m/sk. 

Damit von der verfiigbaren Warmemenge soviel wie moglich im 
Laufrade in Nutzarbeit umgesetzt wird, muB die Umfangsgeschwin­
digkeit der Laufschaufeln etwa die Halfte des obigen Wertes, also 
etwa 600 m/sk betragen. 

Verwenden wir jedoch 8 Expansionsstufen, so wird die Dampf­
geschwindigkeit beim Austritt aus jedem der 8 Diisenkranze be­
deutend niedriger ausfallen. SolI die Ge"samtleistung zu gleichen 
Teilen auf die einzelnen Expansionsstufen verteilt werden, so betragt 
die in jeder umgesetzte Warmemenge: 

t·192=24 WE 
und die groBte Dampfgeschwindigkeit: 

c=V8378·2',1 
=450 m/sk. 
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Bei groBter Wirtschaftlichkeit wlirde dann die Umfangsgeschwin­
digkeit der Laufschaufeln 225 m/sk betragen. Wir wollen weiterhin 
annehmen, daB wir innerhalb jeder der 8 Expansionsstufen 3 Lauf­
schaufelkranze mit den dazu notlgen feststehenden Leitschaufelkranzen 
hatten. Die Geschwindigkeitsenergie jeder Expansionsstufe wird dann 
in 3 Abteilungen verbraucht, und die Schaufelgeschwindigkeit braucht 
nur etwa den dritten Teil derjenigen bei einer einzigen Geschwindig­
keitsstufe zu betragen, 

Die maximale Dampfgeschwindigkeit (beim Austritt aus den 
Dlisen) betragt wie vorher 450 m/sk, jedoch ist jetzt die Schaufel­
geschwindigkeit auf etwa ~.JIl/sk verringert worden~ 

. Die tatsachliche in der Praxis libliche Schaufelgeschwindigkeit 
ist noch etwas niedriger als dieser vorgenannte Wert (siehe Ab­
schnitt 13). 

6. Die einstufige Gleichdruckturbine - De Laval-Turbine. 

Die Expansion des Dampfes vollzieht sich auf einmal bis auf 
den endlichen Kondensatordruck. 

Bedeutet h = verfugbares Warmegefalle pro kg Dampf, 
c1 = Austrittsgeschwindigkeit aus den Dlisen, 
c2 = absolute Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus 

den Laufschaufeln, 
so erhalten wir: 

c1 =V837W 
und die erzeugte Geschwindigkeitsenergie: 

2 2 
C1 -C2 k 

2g m g. 

7. Bedingung fur "sto6freien Eintritt". 

In Dbereinstimmung mit Fig. 174 bezeichnen: 
Cv c2 = absolute Dampfgeschwindigkeiten beim Eintritt bzw. Aus­

tritt aus dem Laufrade, 
wI' w2 = relative Dampfgeschwindigkeiten beim Eintritt bzw. Aus­

tritt aus dem Laufrade, 
u = Umfangsgeschwindigkeit der Laufschaufel, 

a1 /31 a2 /32 = wie in der Figur angegeben. 
Sind c1 ' a1 und u bekannt, BO kann das Geschwindigkeitsdreieck 

flir den Eintritt in das Laufrad konstruiert werden. Die Relativ­
geschwindigkeit WI und der Winkel fil' den diese mit der Be­
wegungsrichtung der Laufschaufeln bildet, sind somit bestimmt. 

Die BQdingung fur stoBfreien Eintritt besteht darin, daB WI 

tangential zur Schaufelwandung, und zwar dort, wo der Dampf ein­
tritt, gerichtet ist. Mit anderen Worten: Der Schaufeleintrittswinkel 
muB gleich /31 sein. 
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Da die Schaufeln in WirkIichkeit eine gewisse Materialdicke 
besitzen und ihre Eintrittskante zugescharft wird, so kann die 
Stromungsrichtung des Dampfes naturlich nicht tangential sowohl 
zur Vorder- als zur Ruckseite der Schaufeln verlaufen. Aus diesen 
und anderen Grunden ist es im allgemeinen ratsam, WI nicht voll­
standig tangential zu einer Seite der Schaufel zu wahlen, sondern 
einen kleinen StoBverlust zuzulassen. 

8. Kraftwirkung auf die Laufschaufeln und geleistete Arbeit. 

Es bedeute G = sekundliche Dampfmenge in kg. Die auf die 
Laufschaufeln in Richtung ihrer Bewegung ausgeubte Kraft ist gleich 
der sekundlichen A bnahme der BewegungsgroBe in dieser Richtung; 
es ist folglich: 

G 
Kraft auf die Laufschaufeln = - (cI cos al + c2 cos a2 ). 

(J 

Fig. 174. Diagramm fur stoJ3-
freien Eintritt in das Laufrad. 

Die folgenden Beziehungen ergeben 
sich aus den Geschwindigkeitsdreiecken 
der Fig. 174: 

und 
cI cosal =WI cosfJl +U 
C2 cos a2 = w2 cos fJ2 - U 

Kraft auf die Laufschaufeln 
G 

= - (WI cos fJI + w2 cos fJ2)' 
g 

welcher Ausdruck lediglich die GroBe der 
Anderung der BewegungsgroBe relativ zu den Laufschaufeln ausdriickt. 

Die sekundlich geleistete Arbeit ist diese Kraft, multipliziert 
mit dem von den Schaufeln sekundlich zuriickgelegten Weg. Also, 
wenn WI =W2: 

G·w 
Arbeit pro Sekunde = ~_l (cos fJI + cos fJ2) . U . 

g 

Diese Arbeit wird durch G kgjsk geleistet. Somit betragt die 

w ,U 
Arbeit pro 1 kg Dampf =_I~(cosfJl +COSfJ2)' 

(J 

Es ist leicht zu zeigen, daB dieser Ausdruck derselbe ist wie: 
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9. Leistung in PS, Dampfverbrauch und kinetischer Wirkungsgrad. 
In der idealen verlustlosen Turbine ist: 

sekundlich geleistete Arbeit = 2~ (C1 2 - C22) mkg 

Leistung in PS = Arbeit pro Sekunde 
75 

=2 g~ 75 (C12 - C22) 

_ G (2 2 
-1472 ci -c2 )· 

Da der obige Ausdruck die Leistung von G kg!sk darstellt, so 
betragt der Dampfverbrauch pro PS-st: 

G·3600 5299200 
~------ -----
Leistung in PS CI 2 - C2 2 ' 

der kinetische Wirkungsgrad wird durch Division der Nutzarbeit 
wahrend einer gewissen Zeit durch die gesamte wahrend dieser Zeit 
zugefiihrte kinetische Energie erhalten. Wahlen wir fUr dieses Zeit­
intervall 1 Sekunde, so erhalten wir: 

C 2 _C 2 c 2 
Kinetischer Wirkungsgrad = ~ ____ 2_ : ~ 

2 g 2g 

CI 2 - C2 2 

~C-2-

I 

10. Beziehung zwischen Schaufel- und Dampfgeschwindigkeiten. 
Zur Erreichung der besten Wirtschaftlichkeit soUte die Ge­

schwindigkeitsenergie vor dem Austreten des Dampfes aus den Lauf­
schaufeln so sehr wie moglich verringert werden. Das heiBt, c'3 

soUte ein Minimum werden. Zu diesem Zwecke miiBte /32 (s. Fig. 174) 
so weit wie moglich verkleinert werden. Aus praktischen Griinden 
kann dieser Winkel weder zu Null noch sehr klein werden. Er 
liegt haufig zwischen 17 und 20°. Bei der de Laval-Turbine ist 
dagegen gewohnlich /32 = al "-' 30°. 

Sind die Schaufelwinkel festgelegt, so kann die giinstigste 
Schaufelgeschwindigkeit ermittelt werden. 1st /31 = fJ2' so haben wir: 

Arbeit pro kg Dampf = 2 WI U • cos fJl 
9 

und mithin muB WI' U' cos fJI ein Maximum werden; d. h. 
u(ci cosa1 -u) 

muB ein Maximum werden oder es muB sein: 
c1 cos a1 - 2 U = 0 

oder 
U = t ci . cos a1 . 

~lorrow-Kisker. Dampfturbinen. 28 
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Der Winkel a l der Duse wurde so klein als moglich gewahlt, 
weshalb sein Kosinus nicht viel kleiner als 1 wird. Folglich gilt 
fur die groBte Wirtschaftlichkeit mit praktisch hinreichender Ge­
nauigkeit: 

U=~Cl' 
d. h. die Schaufelumfangsgeschwindigkeit ist gleich der halben abso­
luten Dampfgeschwindigkeit. 

*11. 
Sind fJ2 und fJl einander nicht gleich, so konnen wir in ahn­

licher Weise verfahren, indem wir schreiben: 

cos fJ2 = 'Ij! • cos fJl . 
Dann haben wir: 

Wl . U (cos fJl + 'If' . cos fJl) 
oder wl ' U· cos fJl muB wie vorher ein Maximum werden. Mithin 
haben wir wiederum fur groBte Wirtschaftlichkeit: 

U =tcl cosal 
oder ausgedruckt durch Strecken im Geschwindigkeitsdreieck (Fig. 174): 

AB=BC. 
Hiernach ergibt sich, daB gleichgiiltig, welcher Wert fur fJ1 ge­

wahlt wird, die Schaufelgeschwindigkeit fUr groBte Wirtschaftlichkeit 
dieselbe wird. 

Der wirkliche Wert des maximalen Wirkungsgrades wird da­
gegen unter anderen Dingen abhangig'von fJ2 sein. 

Ist fJ1 = fJ2' so erhalten wir: 

Arbeit pro kg Dampf 

zugefuhrte 
2 

kinetische Energie = ~~ , 
2g 

kinetischer Wirkungsgrad 
4·u·w1·coSfJl 

Cl 2 

Der maximale kinetische Wirkungsgrad tritt auf, wenn 

WI cos fJI = t cl cos a l (= u) 
und ist folglich glBich cos2 a l • 

Ist cos fJ2 = 'If' . cos fJl , SO ist in ahnlicher Weise der maximale 
kinetische Wirkungsgr.ad: 

2u(1+'If')WI COSfJI 1 + 'If' a 

C 2 = ~2~'COS" a l · 
1 

12. Curtis-Turbine. 
Die Curtis-Turbine ist eine vielstufige Gleichdruckturbine. Bei 

den Turbinen fur stationare Anlagen steht die Turbinenwelle ge­
wohnlich vertikal, der Kondensator ist unterhalb und der elektrische 
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Generator iiber der Turbine angeordnet. Die Schiffsturbinen dieses 
Systems besitzen horizontale oder nahezu horizontale WeHenanordnung. 
Dabei werden in der Regel zwei vollstandige Turbinensatze, und zwar 
je einer zum Antriebe jeder Schraubenwelle, in die gewohnlich fiir 
dieses System zur Verwendung kommenden ZweiweHen-Turbinen­
dampfer eingebaut. 

Die Anzahl der Druck- oder Expansionstufen und die Anzahl 
der Laufschaukelkranze innerhalb jeder Expansionstufe hangen von 
der zulassigen Umfangsgeschwindigkeit der Schaufeln abo So be­
sit zen Landturbinen haufig vier Expansionstufen, von denen jede 
aus einem Kranz von Diisen zur Erzeugung der Geschwindigkeits­
energie, und einem zweikranzigen Laufrad (Aktionsrad) mit einem 
dazwischen befindlichen Leitschaufelkranz besteht. 

Die Umlaufzahlen und die Umfangsgeschwindigkeiten von Schiffs­
turbinen sind viel kleiner, als diejenigen bei Landturbinen, weshalb 
auch eine groBe Stufenzahl fur die ersteren benotigt wird. Es werden 
hier gewohnlich 7 bis 8 Druckstufen mit je 3 Geschwindigkeitsstufen 
angeordnet. Durch VergroBerung der Anzahl der Geschwindigkeits­
stufen innerhalb jeder Druckstufe kann die Zahl der Druckstufen 
selbst verringert werden, jedoch ergibt diese MaBnahme einen ge­
wissen Verlust an Energie. 

13. 
Obgleich die theoretisch giinstigste Schaufelgeschwindigkeit bei 

Verwendung eines einzigen Laufschaufelkranzes etwa 0,5 der Aus­
trittsgeschwindigkeit des Dampfes aus den Diisen betragt, so konnen 
bei der Ausfiihrung weit kleinere Umfangsgeschwindigkeiten zur An­
wendung gelangen. Die Abnahme des Wirkungsgrades infolge ver­
ringerter Umfangsgeschwindigkeit ist nicht bedeutend, und kleinere 
Geschwindigkeiten bringen den Vorteil geringerer Dampf- und 
mechanischer Reibungsverluste mit sich. Der AbfaH der Dampf­
geschwindigkeit infolge der Reibung in den nacheinander folgenden 
Geschwindigkeitsstufen irgendeiner Expansionstufe ist sehr bedeutend. 
Aus dies em Grunde soUte zwecks Erreichung eines giinstigen Wir­
kungsgrades die Schaufelgeschwindigkeit bedeutend geringer als die 
Halfte der anfanglichen Dampfgeschwindigkeit sein. Bei Schiffs­
turbinen mit einem einzigen Laufschaufelkranz wird fiir dieses Ver­
haltnis gewohnlich der Wert 0,3 bis 0,35 gewahlt, und die tatsachliche 
Schaufelgeschwindigkeit muE dann entsprechend dem Beispiele in 
Abschnitt 5 ermittelt werden. Der Wirkungsgrad am Radumfang 
von Gleichdruckturbinen wurde durch Versuche der AEG (nach Mit­
teilungen von Bauer und Lasche wie folgt ermittelt: 

Eine Geschwindigkeitsstufe pro Druckstufe 80 V. H. 
Zwei Geschwindigkeitsstufen " " 72 V. H. 
Drei " "" 55 V. H. 
Vier " "" 52 V. H. 

28* 
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14. Diisen und Schaufeln. 
Bei der Curtisturbine wird vielfach partielle Beaufschlagung 

angewendet. Anzahl und Durchmesser der Diisen in der ersten 
Druckstufe miissen derart bemessen sein, daB die erforderliche Dampf­
menge hindurchstromen kann und auBerdem mit den spaterhin in 
diesem Kapitel aufgefiihrten Berechnungsmethoden in Einklang stehen. 

Die Lange der Schaufeln des ersten Laufschaufelkranzes ergibt 
sich aus der GroBe der Diisen. Die Schaufelkanale sind nicht voll­
standig mit Dampf angefiillt, weshalb der einen Bedingung geniigt 
werden muB, daB samtlicher aus den Diisen ausstromende Dampf 
in die Leitschaufeln gelangen kann, und keine Verluste an Dampf 
entstehen. Da die Dampfgeschwindigkeit relativ zu den Lauf­
sehaufeln konstant ist, so kann die Kanalbreite zwischen je zwei 
Sehaufeln ebenfalls konstant sein. Es besteht hier keine Notwendigkeit 
fiir eine Verkleinerung des Kanalquerschnitts wie bei den Uberdruck­
turbinen, obgleich auch hier die Querschnittsform des Kanals ge­
w6hnlieh gegen den Austritt zu verandert wird. Infolge des Druckes 
auf die Sehaufeln versueht der Dampfstrahl sieh nach der Seite hin 
auszubreiten. Falls dies zugelassen wird, wird die Starke des Dampf­
strahls (normal zur SchaufeloberfUiche) verringert werden. Es er­
seheint ratsam, diesem Sichausbreiten des Dampfstrahls stattzu­
geben, und die radiale Lange der Schaufel dementsprechend all­
mahlich zu vergr6Bern. 

In jeder spateren Schaufelreihe (gleichgliltig ob Leit- oder Lauf­
schaufel), innerhalb jeder Expansionstufe ist die Dampfgeschwindig­
keit relativ zu den Sehaufeln kleiner als in der vorhergehenden 
Reihe. Bei Berechnung dieser Gesehwindigkeiten ist ein Abzug in­
folge Reibungsverluste zu machen. 

Die Schaufelhohe ist infolgedessen allmahlich zu vergr6Bern. 
Da der Druck konstant ist, so ist das hindurchstromende Dampf­
volumen fiir jede Schaufelreihe innerhalb einer Expansionstufe ein 
und dasselbe. Die Schaufelkanalquerschnitte konnen deshalb aus 
denen des erst en Laufschaufelkranzes bestimmt werden, indem man 
sie umgekehrt proportional den Dampfgeschwindigkeiten vergroBert. 

Fiir die zweite und die folgenden Expansionstufen werden eine 
groBere Anzahl oder groBere Diisen erforderlieh infolge des an­
wachsenden Dampfvolumens bei niederen Driieken. Die Sehaufel­
hohen konnen dann in ahnlieher Weise wie die innerhalb der ersten 
Expansionstufe gefunden werden. 

Die partielle Beaufsehlagung ermoglicht langere Schaufeln inner­
halb des ersten Schaufelkranzes. So konnen bei einer Beaufschlagung 
liber den halben Umfang die Schaufeln etwa doppelt so lang sein, als 
sic bei voller Beaufschlagung iiber den ganzen Umfang sein wiirden. 

15. SchaufelwinkeI. 
Die Eintritts- und Austrittswinkel der Schaufeln werden oft 

einander gleieh gemacht. Dagegen ist nieht unbedingt notwendig, 
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daB dies der Fall ist. Wie bereits erklart, ist die Wirkungsweise 
urn so giinstiger, je kleiner der Austrittswinkel der Schaufel ge­
macht wird. Dem tritt jedoch aus praktischen Grunden entgegen, 
daB die Schaufel eine leicht auszufiihrende Form besitzen muB, und 
die Lange des Dampfweges zwischen den Schaufeln nicht zu groB 
werden darf. 

Die Eintrittswinkel mogen mit Riicksicht auf stoBfreien Ein­
tritt gewahlt werden, jedoch kann diese Bedingung praktisch nicht 
vollstandig erfiillt werden. Die Vorder- und Riickseite der Schaufel 
besitzen notwendigerweise verschiedene Neigung zur Eintrittskante 
des Schaufelkranzes, da die Eintrittskante der Schaufel gewohnlich 
zugescharft wird. 1st die V orderseite der Schaufel entsprechend 
stoBfreiem Eintritt angeordnet, so ist es klar, daB der Dampf auf 
die Riickseite der Schaufel derart aufprallen wird, daB eine Ver­
zogerung der Lauferbewegung herbeigefiihrt wird. 

1st die Bedingung fiir stoBfreien Eintritt fiir eine bestimmte 
U mlaufzahl der Turbine erfiillt, so wird eine Veranderung dieser 
Umlaufzahl die getroffene Anordnung der Schaufelwinkel wieder iiber 
den Haufen werfen. Der Einfachheit halber wollen wir hingegen 
die Vorgange vorlaufig bei den folgenden Vereinfachungen be­
trachten: 

1. Die Bedingungen fUr stoBfreien Eintritt seien durchweg 
erfiillt. 

2. Eintritts- und Austrittswinkel der Schaufeln seien einander 
gleich. 

3. Eine Verringerung der Dampfgeschwindigkeit infolge der 
Reibung fin de nicht statt. 

Zu dies em Zwecke wurden die Schaufeln und Geschwindigkeits­
diagramme der Fig. 175 ausgezeichnet und zwar fUr den Fall, daB 
die Schaufeln keine Materialdicke besitzen. 

16. 
Als Beispiel (Fig. 175) wahlten wir eine Druckstufe, bestehend 

aus einem Satz Diisen, einem zweikranzigen Laufrade und einem 
dazwischenliegenden Leitschaufelkranz. Die Diisen sind unter einem 
Neigungswinkel von etwa 14° zur Bewegungsebene des Laufrades 
angeordnet, und die Schaufelumfangsgeschwindigkeit u ist etwas ge­
ringer als ein Viertel der Geschwindigkeit des Dampfes cl beim 
Austritt aus den Diisen. Die Bedeutung der Bezeichnungen cll wl • 

c2 , w2 ' c/, w/ usw. erklaren sich aus der Fig. 175. 
A ist das Geschwindigkeitsdreieck fUr den Eintritt in die erste 

Laufschaufelreihe. Es ergibt die Richtung von Wl) und somit den 
Schaufeleintrittswinkel. 

B ist das Geschwindigkeitsdreieck fiir den Austritt aus der 
ersten Laufschaufelreihe. Es ergibt die Richtung der Absolut­
geschwindigkeit c2 und somit den Eintrittswinkel der Leitschaufeln. 
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Das Geschwindigkeitsdiagramm C gilt fur den Eintritt in die zweite 
Leitschaufelreihe und ergibt die N eigung der Relativgeschwindigkeit w/ 

-----~-------

• ciL:S..]) 
... 

Fig. 17.5. Geschwindigkeitsdiagramme 
einer Gleichdruckturbine. 

D gilt fur den Austritt 
aus dem zweiten Lauf­
schaufelkranz und zeigt, daB 
der Dampf denselben mit 
einer absoluten Geschwin­
digkeit c2' in der angegebe­
nen Richtung verliiBt. 

Die Geschwindigkeits­
dreiecke sind der Klarheit 
halber samtlich getrennt 
herausgezeichnet worden. Sie 
konnen je nach Belieben des 
Konstrukteurs auch uber­
einander gezeichnet werden. 

1m FaIle eines drei­
kranzigen Laufrades konnte bei Ermittlung der Schaufelwinkel auf 
ganz analoge Weise verfahren werden, jedoch muBte u dann auf etwa 
1/ 6 C1 verkleinert werden. 

17. Schaufelwinkel und Schaufelgeschwindigkeiten bei Beriick­
sichtigung der Reibung. 

Wir konnen den EinftuB der Reibung annaherungsweise beruck­
sichtigen, indem wir annehmen, daB ein gewisser Bruchteil der Ge­
schwindigkeitsenergie, die mit dem Dampf in einen Schaufelkanal 

---~--

Fig. 176. Geschwindigkeitsdiagramme 
einer Gleichdruckturbine bei Beriick­

sichtigung der Reibung. 

eintritt, in diesem verloren geht. 
Die Austrittsgeschwindigkeit· rela­
tiv zur Schaufel ist dann geringer 
als diejenige beim Eintritt. In 
Wirklichkeit mag dieselbe nur noch 
80 bis 90 v. H. der letzteren be­
tragen. In Fig. 176 sind die Ge­
schwindigkeitsdiagramme fur eine 
Druckstufe mit drei Geschwindig­
keitsstufen dargestellt. Der Aus­
trittswinkel jeder Schaufel ist gleich 
seinem Eintrittswinkel gemacht. Die 
N eigung der Dusen zur Laufrade bene 
betragt etwa 19°. Zwecks Beriick­
sichtigung der Reibung wurde die 
Austrittsgeschwindigkeit aus jedem 
Schaufelkranze gleich etwa 0,8 der 
Eintrittsgeschwindigkeit gemacht, 
d. h.: 

C'l = 0,8 c2 ; usw. 
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Bei nur einer Geschwindigkeitsstufe wurde die Schaufelgeschwin­
digkeit u etwa 0,3 c1 (siehe Abschnitt 13) sein; da hier aber drei Ge­
schwindigkeitsstufen vorhanden sind, wird u etwa 1/3 des vorigen 
Wertes, d. h. 0,1 c1 sein, welcher Wert bei Aufzeichnung der Dia­
gramme der Fig. 176 verwendet wurde.-

18. Curtis-Schifl'sturbinen. 
Curtis-Schiffsturbinen werden von der amerikanischen Kriegs­

marine vielfach zum Antrieb von Kriegsschiffen verwendet und wurden 
eingehendcn Versuchen unterzogen. 

Die Turbinen dieses Systems arbeiten ruhiger als die Parsons­
turbinen. Die Schiffe sind gewohnlich Zweiwellenschiffe. Ein voll­
standiger Turbinensatz, der seinen Dampf aus dem Kessel empfangt 
und ihn dem Kondensator zufuhrt, besteht aus einer einzigen Turbine 
in einem Gehause, die eine der beiden Wellen antreibt. 

Die Schaufeln sind abgedeckt, schwerer und starker, und ihre 
Anzahl betragt nur etwa den 14. Teil derjenigen einer Parsonsturbine 
fur ein ahnliches Turbinenschiff. Das axiale Schaufelspiel kann bei 
den Curtisturbinen groB gehalten werden, da hier Verluste durch 
Dndichtigkeiten wegen des in Wirklichkeit konstanten Druckes inner­
halb jeder Expansionsstufe nur sehr geringe sind. 

Die aus zwei Druckstufen bestehenden Ruckwartsturbinen sind 
innerhalb der Gehause der Vorwartsturbinen angeordnet, die durch­
weg gleichbleibenden Durchmesser besitzen. Hohe Eintrittsdrucke 
von etwa 17 bis 18 at Dberdruck und uberhitzter Dampf sind bei 
dies en Turbinen besonders ublich. Nach Durchstromen des ersten 
Diisenkranzes wird der Dampfdruck in der Regel auf weniger als 
1/3 seines Eintrittsdruckes gebracht. Obgleich im Dampfeintrittsraum 
die volle Eintrittsspannung herrscht, kommt mithin fur den ubrigen 
zylindrischen Teil des Gehauses nicht mehr als 1/3 der Eintritts­
spannung in Betracht. 

Das Gewicht einer Curtisanlage scheint entschieden groBer als 
das einer entsprechenden Parsonsanlage zu sein. So hatten die sechs 
Parsonsturbinen des "Chester" ein Gewicht von 158 t, wahrend die 
beiden Curtisturbinen des "Salem" 204 t wogen. Wird das Gewicht 
der Wellen, Lager und Propeller mit einbegriffen, so erhohen sich obige 
Zahlen auf 207 t fur die Parsonsanlage und 255 t fur die Curtisanlage. 

Fur gewohnlich wird die Dmlaufzahl von Schiffsturbinen durch 
das Drosselventil geregelt. 1st jedoch die Wirtschaftlichkeit bei 
kleineren Geschwindigkeitcn von Bedeutung, wie- dies bei Kriegs­
schiffen der Fall ist, so mussen besondere Regulierventile verwendet 
werden, die die Anzahl der Dusen, durch die der Dampf stromt, 
verringert. Zu dies em Zwecke wird jede Duse der ersten Druckstufe, 
die den Dampf aus der Eintrittskammer in die Turbine fuhrt, mit 
einem besonderen Tellerventil vprsehen. Die Dusen aller anderen 
Druckstufen sind mit Schieberventilen ausgerustet, vermittels derer 
eine beliebige gewunschte Anzahl von Dusen abgesperrt werden kann. 
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19. Aufteilung in Expansionsstufen. 
Die Aufteilung des verfiigbaren Warmegefalles auf die einzelnen 

Druekstufen und die Ermittelung von Druek und spez. Volumen fUr 
Anfang und Ende jeder einzelnen Druekstufe kann auf ebendieselbe 
Weise wie bei Dberdruekturbinen gesehehen. 

Gewohnlieh besitzt die Curtis-Sehiffsturbine 7 Druekstufen und 
der Eintrittsiiberdruek des Dampfes betragt 17 at. Auf die erste 
Expansionsstufe kommt 1/4 des gesamten Warmegefalles, und auf die 
iibrigen Stufen je l/S. Die erste Expansionsstufe besitzt 4 und die 
iibrigen je 3 Gesehwindigkeitsstufen. 

Zur Ermittlung der Driieke und spezifisehen Volumina konnten 
wir ein Entropiediagramm entwerfen und seine Flaehe entspreehend 
den vorgenannten Verhaltnissen aufteilen, oder aber die Expansions­
kurve direkt in ein JS- oder JV-Diagramm einzeiehen, worauf wir 
die zu ermittelnden GroBen direkt aus dem Diagramm ablesen konnen. 

Wiirde adiabatisehe Expansion angenommen, so wiirden wir die 
in folgender Tabelle aufgefiihrten Werte erhalten. 

Nr. der 
Expan­

sionsstufe 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

Absoluter 
Anfangs­

druck 

at 

18,00 
6,10 
3,30 
1,70 
0,84 
0,39 
0,17 

Tabelle LIV. 

Engster Querschnitt der Diise 
Warme- I Absoluter 
inhalt Enddruck '-----';------'I--s-p-e-z.-

E d Druck II Spez. am n e Dampf- Volumen 
WE at at menge Icbm/kg 

623,4 6,10 
598,7 3,30 
574,0 1,70 
549,3 0,84 
524,6 II 0,39 
499,9 0,17 
475,2 0,07 

10,400 
3,520 
1,900 
0,980 
0,485 I 
0,225 
0,098 

0,957 
0,897 
0,870 
0,843 
0,819 
0,795 
0,769 

0,1~6 
0,476 
0,825 
1,480 
2,790 
5,590 

11,720 

Wird der Kondensatorunterdruek zu 71 em Q.-S. "" 0,07 at an­
genommen, so betragt das gesamte Warmegefalle: 

672 - 475 = 197 WE. 
Dieses Gefalle wurde entspreehend den gewiinsehten Bruehteilen auf 

die einzelnen Druekstufen, wie in Spalte 3 der Tabelle angegeben, verteilt. 
Die Enddrileke der 4. Spalte entsprechen den vorstehenden 

Warmeeinheiten fUr den Verlauf adiabatischer Expansion und wurden 
durch schatzungsweise Ablesung aus dem Diagramm erhalten. Der 
Druck im engsten Querschnitt der Dilse betragt in jedem FaIle 
0,577 des Anfangsdruekes, da der Enddruek jeder Druckstufe gcringer 
als dieser Wert ist. Die Dampfgeschwindigkeit kann aus dem Warme­
gefalle erJlalten, und hieraus sowie dem spez. Volumen im engsten 
Querschnitt die erforderliche Flache des engsten Querschnitts fUr ein 
bestimmtes sekundlich hindurchstromendes Dampfgewicht berechnet 
werden. Die Anzahl und Abmessungen der Diisen sind so mit festgelegt. 
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20. 
Sollen die Verluste infolge Reibung, StoB usw. beriieksiehtigt 

werden, so darf die adiabatisehe Expansion der Bereehnung nieht 
zugrunde gelegt werden. Die wirkliehe oder als wirklieh angenommene 
Expansionskurve ist dann in das Entropiediagramm einzuzeiehnen, 
oder die Verluste miissen auf andere Weise beriieksiehtigt werden. 
Teilt man die infolge der Abweiehung von der adiabatisehen Expansion 
vergroBerte Diagrammflaehe in gleieher Weise auf die einzelnen Druek­
stufen der Turbine auf, so wird man finden, daB die Beriieksiehtigung 
der Verluste einen groBeren Druekabfall in den ersten Expansionsstufen 
herbeifUhrt. So wird bei einem thermodynamisehen Wirkungsgrad 
1) = 0,67 das totale Warmegefalle 208 WE betragen und die absoluten 
Enddriieke der ersten drei Expansionsstufen etwa 5,8; 3,1 und 1,55 at sein. 

Weiterhin ist der thermodynamisehe Wirkungsgrad in den ein­
zelnen Druekstufen versehieden. Wegen der groBeren Anzahl Ge­
sehwindigkeitsstufen innerhalb der erst en Druekstufe wiirde es an­
gebraeht sein, fiir diese Stufe einen· etwas kleineren Wirkungsgrad 
als fUr die iibrigen Stufen zu wahlen. Dies wiirde den Enddruek 
der erst en Expansionsstufe noeh weiter heruntersetzen. Wiirden wir 
z. B. den thermodynamisehen Wirkungsgrad fiir die erste Druekstufe 
zu 0,62 und fiir die iibrigen zu 0,68 annehmen, so wiirde sieh der 
Enddruek der ersten Druekstufe zu nur etwa 5,7 at ergeben. 

Haben wir die Aufteilung des Warmegefalles und die Abmes­
sung en der Diisen endgiiltig festgelegt, so werden die Sehaufel­
gesehwindigkeiten und Sehaufelwinkel fiir den hoehsten Wirkungs­
grad am Radumfang auf die bereits besehriebene Weise gefunden. 

Die folgende Tabelle 1) ergibt die in der Praxis iibliehe Druek­
verteilung innerhalb der Curtisturbine fiir einen Eintrittsiiberdruek 
von 17,6 at und ein Vakuum von", 71 em Q.-S. (0,07 at abs.). Die 
Diisenquersehnitte gelten fiir eine Sehiffsturbine von etwa 1200 PS. 

Tabelle LV. 

<0 I Engster Querschnitt 
i I .... Abs . I lAbS. ! Endquer-::; Abs. der Diisen "'" Anfangs- Diisenend- i schnitt en 

I Endd';"k ~ druck " Druck I Flache I druck • der Diisen 
::l .... 

! I 

i 
H at at at qm at i qm 

1 I 18,6 5,55 I 10,7 0,00086 I 6,73 0,00097 I 
2 5,55 

I 

2,93 3,20 0,00273 i 3,20 0,00273 
3 2,93 1,49 1,69 0,00504 1,69 0,00504 
4 1,49 I 0,732 0,860 0,00958 0,860 0,00958 
5 0,732 0,345 0,422 0,0189 0,422 0,0189 
6 0,345 0,155 ! 0,199 I 0,0391 0,199 0,0391 
7 0,155 I 0,070 0,089 I 0,0871 0,089 I 0,0871 I 

Zu be~ehten ist hier, daB die Diisen fiir die ersten Druekstufen 
divergent, jedoeh fiir alle iibrigen konvergent sein miissen. 

') Siehe: Journal of the American Society of Naval Engineers. 
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21. Die kombinierte Gleichdruck-Uberdruckturbine. 
Es ist hinlanglich bekannt, daB der Hochdruckteil einer Uber­

druckturbine einen geringeren Wirkungsgrad aufweist als aile iibrigen 
Stufen der Turbine. Dies findet in der Hauptsache seinen Grund 
darin, daB das Verhaltnis von radialem Schaufelspiel zu Schaufel­
lange in der Hochdruckstufe am groBten ist. Urn dieser durch 
Dampfverluste hervorgerufenen U nwirtschaftlichkeit des Hochdruckteils 
abzuhelfen, hat sich eine Klasse von Turbinen herausgebildet, deren 
Hochdruckteil nach dem Gleichdruckprinzip arbeitet, und deren 
samtliche iibrigen Stufen Uberdruckbeschaufelung besitzen. Fig. 177 
zeigt eine solche kombinierte Gleichdruck-Uberdruckturbine der Firma 
Melms & Pfenninger von 3000 PS bei 1500 Umdr.jmin. Der Dampf 
tritt bei C ein, durchstromt dann 7 Gleichdruckstufen, E bis F, urn 
bei F in den Uberdruckteil der Turbine einzutreten. D ist ein 
selbsttatiges Dberlastungsventil, das den Dampf unter Umgehung 
der Gleichdruckstufen direkt in den Dberdruckteil fiihrt. Die beim 
Dbergang vom Gleichdruck- zum Dberdruckteil entstehende Ring­
Hache ist so bemessen, daB durch sie der Axialschub des N.-D.­
Teils aufgehoben wird. Die Trommel besteht aus drei StahlguBteilen, 
von denen die beiden auBeren mit den Radsternen in einem Stiick 
hergestelIt und mit dem Mittelstiick fest vernietet sind. Betreffs 
weiterer Einzelheiten der Gleichdruckbeschaufelung, die hier im 
Gegensatz zu der iiblichen Anordnung auf Scheib en auf einer Trommel 
sitzt, sei auf die einschlagige Literatur verwiesen. 1) 

Eine andere Ausfiihrung derselben Firma, bei der der Hoch­
druckteil aus einem dreikranzigen Geschwindigkeitsrade besteht, 
zeigen die Figuren 178a und b. Die Trommel besteht hier aus zwei 
Teilen, die miteinander vernietet sind und auf einer durchgehenden 
WelIe sitzen, und zwar kann infolge ungleicher Warmedehnung der 
Wellenzapfen am N.-D.-Teil in einer besonderen RotguBbiichse gleiten. 
Fiir TurbinengroBen von 150 bis 400 KW sind 4 bis 6 Diisen in 
dem aus S.M.-Stahl gefraBten Diisenkorper angeordnet. In einer 
zweiten Kammer befinden sich 2 Diisen flir groBere Belastungen. 

Diese kombinierten Turbinen mit vorgeschaltetem Geschwindig­
keitsrade besitzen gewohnlich zwei Geschwindigkeitsstufen und da­
zwischen einen fest en Leitschaufelkranz im Hochdruckteil. Der 
Dampf expandiert zuerst durch die Diisen unter Geschwindigkeits­
erzeugung. Der Gleichdruckteil dieser Turbinen ist also eine aus 
Gesch'Yindigkeitsstufen bestehende Druckstufe. 

AuBer dem Vorteil, daB bei dieser Ausfiihrung die kleinen 
Schaufelspiele ganz wegfallen, besteht noch ein weiterer, daB der 
Hochdruckteil nicht in dem MaBe wie bei reinen Uberdruck­
turbinen den infolge hoher Eintrittstemperaturen auftretenden Warme­
spannung~n ausgesetzt ist. Der Dampf wird hier auf einmal in den 
Diisen entspannt, wobei seine Temperatur betrachtlich abnimmt. 

1) Zeitschr. d. Ver. deutsch. lng. 1910, S. 1768. 
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Die Figuren 179 a bis c zeigen die kombinierte Bauart der 
Brown-Boveri-Parsonsturbine. Sie besteht aus drei Teilen, von denen 
der Hochdruckteil ein zweikranziges Gleichdruckrad und die M.-D.­
und N.-D.-Teile reine Parsons-Dberdruckbeschaufelung besitzen. 

Urn bei verschiedenen Belastungen den Dampfdruck voll aus­
niitzen zu konnen, und Verluste infolge weitgehender Drosselung zu 
vermeiden, besitzen diese Turbinen ein oder auch mehrere Zusatz­
ventile, deren neueste Konstruktion aus dem in Fig. 180 abgebildeten 
Schnitt hervorgeht. Ein derartiges Zusatzventil besteht aus einem 
in einer feststehenden Biichse gefiihrten Ventilkolben A, auf dessen 
untere Flache D durch den Kanal C hindurch der Druck des Dampfes 

000000000000000 

000000000000000 
- - - 000000000000000 

00000 000000000 

Fig. 179 a. Brown-Boveri-Parsonsturbine gemischter Bauart. 

nach dem Drosselventil wirkt. Wie aus den Figuren 179 b und c 
ersichtlich, wird der Dampf bei normaler Belastung nach Durchgang 
durch das Drosselventil vermittels des Ringkanals C einer stets ge­
offneten Diisengruppe zugefiihrt. Die obere Ringflache E des Ventil­
kolbens (Fig. 180), auf die vermittels der Leitung B der konstante 
Kesseldruck wirkt, ist etwas kleiner gehalten als die untere Kolben­
flache D. Nahert sich also infolge steigender Belastung der Druck 
in C demjenigen bei B, so wird das Zusatzventil angehoben und 
ein Teil des Dampfes einer weiteren Diisengruppe bei F zugefiihrt. 
Sob aid sic~ der Ventilkolben von seinem Sitze bei D etwas ab­
gehoben hat, wirkt der Dampfdruck auf die etwas groBere Flache 
yom Durchmesser H und bewirkt ein plotzliches vollstandiges Offnen 
des selbsttatigen Zusatzventils. Die Bewegung des Ventilkolbens 
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wird durch den Luftpuffer J derart gedampft, daB keine storenden 
Riickwirk~ngen auf die Steuerung entstehen konnen. Durch diese 
Regelungsweise wird erreicht, daB in allen Diisen dauernd der gleiche 
Dampfdruck herrscht, und die aus den verschiedenen Dilsengruppen 
austretenden Dampfstrahlen die Gleichdruckbeschaufelung mit ein-
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undderselben Geschwindigkeit beaufschlagen. Gegenuber der bei 
anderen Systemen ublichen Dusenregelung von Hand aus, sind hier 
die infolge ungleicher Dampfgeschwindigkeiten in den einzelnen 
Dusengruppen auftretenden Wirbelungsverluste wirksam vermieden. 

Fig. 181 zeigt eine kom­
binierte Willans-Turbine, die 
aus zwei Hauptteilen besteht. 
Die Hochdruckstufe bildet ein 
zweikranziges Gesch windig­
keitsrad, und die Niederdruck­
stufe besitzt reine Vberdruck­
beschaufelung. Der Dampf 
verlaBt den Hochdruckteil un­
gefahr bei atmospharischer 
Spannung. Ein unterscheiden- 8 
des Merkmal dieser Turbine 
besteht :in der Befestigung 
des Gleichdruckrades zwischen 
Hochdruck - Ausgleichkolben 
und N.-D.-Trommel, und zwar 
sind diese drei Rotorteile 
durch Bolzen fest Zllsammen­
gezogen. 

Sowohl diese wie die Brown­
Boveri-Turbine (Fig. 179) be­
sitzen Druckausgleich nach Fullagar, wie auf Seite 266 naher 
beschrieben. Auf die relativ kurze Langenabmessung dieser kom­
binierten Turbinen sei besonders hingewiesen. Die Lange zwischen 
den Tr~glagern betragt bei diesen nur etwa 2! 3 derjenigen von 
reinen Vberdruckturbinen gleicher Leistung. Obgleich die Gleich­
druckbeschaufelung fur die H.-D.-Teile von Dampfturbinen schon 
seit langerer Zeit von den Westinghouse-Gesellschaften in England 
und den Vereinigten Staaten eingefuhrt wurden, ist erst seit den 
letzten Jahren diese Methode allgemein ublich geworden, so daB 
eine Menge Firmen des In- und Auslandes die reine Vberdruck­
turbine zugunsten der gemischten Bauart verlassen haben. 

Anhang. 

Geometrie des Schraubenpropellers. 

1. Form der Schraubenfliigel. 
Der ursprungliche Schraubenpropeller bestand aus einem Teil 

einer Schraubenfiache, die von zwei rechtwinklig zur Achse stehenden 
Flachen begrenzt wird. Eine gewohnliche Schraubenfiache wird durch 
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.. 

Drehung einer geraden Linie mit gleichformiger Geschwindigkeit urn 
eine Ach$e erzeugt, und zwar so, daB der Schnittpunkt dieser Linie 
mit der Achse mit gleichformiger Geschwindigkeit auf derselben fort­
schreitet. Die urspriingliche Schraube war genau genommen ein ein­
fliigliger Propeller. J e nachdem wir zwei, drei oder auch vier 
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Schraubenflachen verwenden (entsprechend einer zwei-, drei- oder 
viergangigen Gewindeschraube), erhalten wir den zwei-, drei- oder 
vierfliigligen Propeller. Es hat sich herausgestellt, daB durch Ab­
rundung der Fliigelecken der Gang des Schiffes ein bedeutend ruhi­
gerer wurde, und dies fiihrte zu den gegenwartig gebrauchlichen 
Formen der Propellerfliigel. 

Wir konnen zwei verschiedene Arten von PropeJlerfliigeln unter­
scheiden, namlich die elliptische Form und diejenige mit breiten 
Fliigelenden. Bei jeder von dies en bildet die wirksame Fliigelflache 
(Druckflache) gewohnlich einen Teil einer 
theoretischen Schraubenflache. Die ver­
mittels einer der iiblichen Kostruktionen 
abgewickelte Flache der erst en Form er­
gibt eine Ellipse, oder nahezu eine solche. 
1hre groBe Achse verlauft yom Mittel­
punkt der Schraube zum Fliigelende, und 
die kleine Achse betragt etwa das 0,4-
bis 0,7-fache der groBen. Die Zahl, die 
das Verhaltnis der Achsen der Ellipse zu- Elliptische Form. Breite Form. 

einander ausdriickt, wird das "Breiten- Fig. 182. SchraubenpropeUer. 
verhaltnis" des FIiigels genannt. 

Bei Turbinenschiffen wird sich in der Regel ergeben, da der 
Durchmesser des Propellers klein gehalten werden muB, daB die 
elliptische Form des Fliigels keine hinreichend groBe Fliigelflache 
ergibt. 

Wir miissen bei Turbinenantrieb Propeller mit breiten Fliigel­
enden verwenden. Die wirkliche Form der abgewickelten Flache 
dieser Fliigelart ist sehr verschieden, jedoch wird man den Breiten­
unterschied beider Arten im Rinblick auf Fig. 182 sofort erkennen. 

2. Abgewickelte Flache und ProjektionsfHiche. 
Der Flacheninhalt der wirksamen Fliigelflache oder Druckflache 

des Fliigels ist als "abgewickelte" FJache bekannt. Die Projekt.ion 
derselben auf eine rechtwinklig zur Propellerwelle stehende Flache 
wird "Projektionsflache" des Fliigels genannt. . 

Bei Entwurf eines Propellers ist die Form sowohl der abge­
wickelten als der Projektionsflache vorlaufig willkiirlich anzunehmen. 
Raben wir die Form einer von diesen angenommen, so wollen wir 
gewohnlich den Flacheninhalt der abgewickelten wie der Projektions­
flache ermitteln. Wir werden diese Aufgabe in den folgenden Ab­
schnitten behandeln, jedoch soIl hier inzwischen eine Annaherungs­
formel fiir die vorlaufige Berechnung gegeben werden. 

Bezeichnet: D = Durchmesser der Schraube in m 
f = Flachenverhaltnis, 

nD2 
so daB: abgewickelte Flache der Fliigel in qm = r T' 

Morrow-Risker. Dampfturbinen. 29 
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Wir konnen dann annaherungsweise fiir Turbinenschrauben setzen: 
. 7854f-D2 

Projektionsflache III qcm = -.--- -~~-2' Vl + O,3(~) 
H 

worin D das Steigungsverhaltnis bedeutet. 

Das Verhaltnis 
Abgew. Flache -V-~-. (H)2 .. - . . .. = 1 + 0,.1 ... (angenahert). 

ProJektlOnsflache D, 

3. Geometrie der Schraube. 
Der genaue Entwurf der verschiedenen Ansichten einer auf einer 

theoretischen Schraubenflache befindlichen Figur und die Bestimmung 
ihres abgewickelten Flacheninhalts ist eine ziemlich schwierige Sache. 
Gewohnlich ist in diesem Falle eine sog. genaue Methode nUf eine 
hinreichend gute Annaherung. Dazu muB hier bemerkt werden, daB 
das, was bei der gewohnlichen elliptischen Fliigelform als gute An­
naherung bezeichnet werden kann, absolut nicht fiir Turbinenschrauben 
der Fall ist. Wegen der groBeren Fliigelbreite von Turbinenschrauben, 
die eine groBere Genauigkeit der geometrischen Konstruktion not­
wen dig macht, sei diese Frage hier erortert. 

Die Aufgabe wird dadurch erschwert, daB die abgewickelte 
Flache auf der Zeichenebene gegeben ist. Diese muB auf die Schrauben­
flache iibertragen werden und dann, und zwar erst dann, kann sie 
auf die anderen senkrecht dazu stehenden Ebenen projiziert 
werden. Del' Einfachheit halber wollen wir die Aufgabe in zwei 
Teile zerlegen: 1. Bestimmung der projizierten und abgewickelten 
Fliigelflachen und 2. Bestimmung der Form ihrer Umgrenzungslinien. 
Gewohnlich sucht man vermittels einer einfachen Konstruktion so­
wohl die richtige Form der Begrenzungslinien als auch die Flache 
der Fliigel. Eine absolut genaue Losung ist dagegen auf diese Weise 
nicht moglich, da die Schraubenflache nicht vollkommen genau ab­
zuwickeln ist. 

Die wahre Gestalt des Fliigels kann auf einer ebenen Flache 
wie der des Zeichenpapiers nicht dargestellt werden. Aus diesem 
Grunde miissen wir festlegen, was wir fiir eine geniigend genaue 
Darstellung del' Fliigelform ansehen wollen. Diese Annaherungsdar­
stellung kann auf verschiedene Art geschehen, jedoch erscheinen nul' 
zwei Methoden in bezug auf die Einfachheit ihrer Konstruktion und 
leichten Ausfiihrung durch den Modelltischler geeignet. Die bei 
weitem iiblichere Methode besteht darin, daB die wahre Fliigelform 
durch ei~e solche Kurve dargestellt wird, daB fUr jede Entfernung 
auf der Fliigelmittellinie von del' Achse die senkrecht zu diesel' ge­
messenen Fliigelbreiten sich mit den wahl'en Breiten der Schrauben­
flache decken. Bei del' aIideTen Methode wird jeder Punkt der Be-
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grenzungslinie des Fliigds durch zwei Koordinaten bestimmt, die in 
der radialen Entfernung von der Achse der Welle und der Flugel­
breite, entweder als Sehne oder als Linie auf der Schrauben£lache, 
bestehen. Raben wir die wahre Begrenzungslinie nach einer dieser 
beiden Methoden bestimmt, so mussen wir bedenken, daB diese Be­
grenzungslinie nicht die wahre Flache einschlieBen kann, da die Ober­
£lache des Fliigels eine Schrauben£lache ist. Wir wollen sie jedoch 
im folgenden angenahert bestimmen. 

*4. 

Nehmen wir ein rechtwinkliges Koordinatensystem x, y mit dem 
Koordinatenanfang auf der Achse der Schraube in der Ebene1:der 
Projektions£lache an,und bezeichnen mit z die auf dieser Flache 
senkrecht stehenden Abstande der einzelnen Punkte der Schrauben­
£lache, so lautet die Gleichung der Schrauben£lache: 

Z= H tg-1~, 
2:n: x 

worin H die Steigung der Schraube bedeutet. 
Eine rechtwinklig auf dieser x-y Ebene stehende Zylinder£lache, 

dessen Grund£lache gleich der projizierten Umgrenzungslinie des 
Schrauben£lugels ist, ist durch die Gleichung: 

y= f(x) 
• 

bestimmt, und seine Schnittfigur mit irgendeiner Ebene z = konst. 
ergibt die projizierte Umgrenzungslinie des Fliigels. 

Es solI die Durchdringungskurve des Zylinders mit der Schrauben­
ftache gefunden, und die GroBe der durch diese Kurve eingeschlossenen 
Schraubenftache ermittelt werden. 

Gebrauchen wir flir den in Fig. 183 abgebildeten projizierten 
Flugel Polarkoordinaten (r, e), so ergibt sich die wahre GroBe der 
Druckftache des Fliigels zu: 

ffV?::+r2.de.d~,· 
und zwar gelten -die~Integrale bis zur Umgrenzungslinie der Schrauben­
£lache. 

5. Betrachtung eines Fliigels von gegebener Form. 

Die in Fig. 183 abgebildete Form des Fliigels solI naher be­
trachtet werden, und flir sie gewisse Angaben weiter unten gemacht 
werden 1). Besondere Merkmale dieser Fliigelform sind, daB in der 
projizierten IJarstellung: 

') Siehe: Proc. Univ. of Durham Philosophical Society,' Bd. III, Tafel 4, 
S. 207 bis 214. 

29* 
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a) die Kanten radial verlaufen; 
b) das Fliigelende ein Kreisbogen urn einen auf der Achse 

liegenden Mittelpunkt ist; 

c) die Ecken mit dem Radius =: abgerundet sind. 

Selbst bei einer etwas hiervon abweichenden Fliigelform kannen 
wir auf Grund der hier gegebenen Tabellen schnell einen Schrauben­

Fig. 183. Konstruktion der 
Projektionsfiache 

des Flugels. 

fliigel entwerfen, der die verlangte Flache 
besitzt und das gewiinschte Verhaltnis von 
projizierter zu abgewickelter Flache mit 
guter Genauigkeit ergibt. 

Kennen wir das Flachenverhaltnis und 
das Verhaltnis des Nabenradius Ro zum 
Radius der Schraube R, so kannen wir ohne 
weiteres den Wert fiir den Winkel 8 1 fiir 
die in Fig. 183 dargestellte Fliigelform er­
mitteln. Dieser ist in der folgenden Ta­
belle als Lange des entsprechenden Kreis­
bogens fiir den Halbmesser = 1 gegeben. 
Die Zahlen der ersten senkrechten Spalte 

geben das Verhaltnis der gesamten projizierten Flache der Fliigel zur 
Kreisflache (d. h. der von den Fliigelenden beschriebenen Kreisflache) an. 

Tabelle LVI. 

Fliichen-I Werte von 8 , fur dreiflugelige Schrauben 
verhaltnis I ' I ----

Ro=0,20 R I Ro=0,22 R I Ro = 0,24 R I Ro = 0,26 R 
, 

0,40 0,964 0,972 0,982 0,992 
0,50 1,182 1.193 1,204 1,217 
0,60 1,400 1,413 1,426 1,442 
0,70 1,618 1,633 1,649 1,666 
0,80 1,836 1,853 1,871 1,891 

Handelt es sich urn eine vierfliiglige Schraube, so sind die 
Fliichenverhaltnisse in der erst en Spalte mit 4/3 zu multiplizieren. 

Stimmt die gewiinschte FIiigelform nicht ganz mit der in Fig. 183 
iiberein, so mage diese letztere Form dennoch erst aufgezeichnet und 
dann ohne Anderung des Flacheninhalts in die verlangte Form ab­
geandert werden. 

6. 
Die folgende Tabelle, die das Verhaltnis von abgewickelter zu 

projizierter Fliiche der Schraube angibt, ist mit guter Genauigkeit 
fast fiit jede Schraube mit breiten Fliigeln zu gebrauchen. Das Ver­
haltnis von abgewickelter zu projizierter Flache ergibt denselbell 
Wert wie dasjenige des gewohnlichen Kreisfiachenverhaltnisses zum 
Projektionsfiachenverhaltnis. 
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Tabelle LVII. 
Abgewickelte Flache: Projektionsfiache. 

Ro I ;r~jektions-I . Steigungsverhaltnis _H_ 

Yf I fiachen- D 
verhaltnis 1--O~8--:-- ---

0,9 1,0 1,1 

I 
0,4 

I 
1,105 1,131 1,159 ],188 

0,20 0,6 1,103 1,129 1,156 1,184 
0,8 ],102 1,127 1,154 1,182 

I 0,4 I 1,101 1,126 1,153 1,181 
0;22 0,6 I 1,098 ],123 1,150 1,177 

0,8 1,097 1,122 1,148 1,175 

I 
0,4 

I 
1,096 1,121 1,147 1,174 

0,24 0,6 1,094 1,118 1,144 1,170 
0,8 1,093 1,117 1,142 1,168 

-_._----------------

I I 0,4 1,092 1,116 1,141 1,167 
0,26 0,6 I 1,090 1,113 1,138 1,164 

0,8 1,089 1,112 1,136 1,162 

Zur Berechnung des Durchmessers del' Schraube fUr eine gegebene 
ProjektionsfHiche und ein gegebenes Flachenverhaltnis odeI' einen be­
stimmten Wert von 8 1 diene die folgende Formel, die fUr die in 
Fig. 183 dargestellte Fliigelform gilt: 

Projlzierte Flache eines Fliigels = (k81 - 0,0438) R2, 
worin R den Radius del' Schraube und k einen Koeffizienten be­
zeichnet, del' vom Durchmesser del' Schraubennabe abhangt und del' 
folgenden Tabelle zu entnehmen ist. 

Ro = 0,20 R 
k = 0,4;:<00 

Ta belle LVIII. 
0,22 R 
0,4758 

O,24R 
0,4712 

0,26 R 
0,4662 

Beispiel. Es ist del' Durchmesser und die GroDe del' ab­
gewickelten Flache einer Schraube zu ermitteln, deren Steigungs-

verhaltnis ~ = 1, Nabendurchmesser = 0,22. Schraubendurchmesser, 

Projektionsfiachenverhaltnis = 0,7, und die gE.samte projizierte 
Flache = 0,185 qm gegeben sind. 

Aus Tabelle LVI finden wir fiir dreifiiigelige Schrauben: 

<91 =1,633, 
aus Tabelle LVII: 

Abgewickelte Flache 
---------=1149 

Projektionsfiache ' 

und aus Tabelle LVIII: 
k= 0,4758. 
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Hieraus erhalten wir: 
Abgewickelte Flache = 1,14!l· 0)85 = 0,212 qm 

und 

daraus: 
R=O.918m 

und: 
D= 1,836 m. 

7. Konstruktion der abgewickelten Flache. 
Die folgende Kon8truktion ermoglicht die Ermittlung der ab­

gewickelten Flache eines Schraubenfiiigels ohne Riicksicht auf seine 
wahre Geftalt. 

Die Projektionsfiache sei durch die ausgezogenen Linien der 
Fig. 184 gegeben. Man Echlage zunachst mit einem beliebigen Halb­

£I., 
Fig. 184. Konstruktion 
zwecks Ermittlung der 
abgewickelten Fliigel-

flache. 

Dieses Dreieck 
zwar ist: 

messer 1" den Bogen DE um den Mittelpunkt 0 
der Schraube. Konstruiere EOdann den Winkel a 

derart, daB sein Tangens = _l!..._ ist, worin H 
2nr 

die Steigung der Schraube bedeutet. 
Wir wollen nun den Bogen D A betrachten 

und uns vorstellen, daB die Mantelfiache eines 
Zylinders mit der Achse 0 und dem Halb­
meEser r der Grundfiache auf dem Kreis­
bogen DAE errichtet sei. Man denke sich 
nun die wirkliche Linie ]j A des Schrauben­
fiiigels, deren Projektion auf der Zeichenebene 
liegt, auf die Mantelfiache des Zylinders auf­
gezeichnet. Wird jetzt die Mantelfiache des Zy­
linders in die Zeichenebene abgewickelt, so 
erhalten wir ein rechtwinkliges Dreieck, deEsen 
eine Kathete D A horizontal verlauft und dessen 
Hypotenuse die wahre Lange 
Schraubenfiache ist. 

iEt in Fig. 184 durch 0oBoBo' 

von D A auf der 

dargestellt, und 

BoBo' = Lange des Bogens DA 
und 

Bo 0 0 = wahre Lange der Schraubenlinie D A. 

Machen wir nun AB = 0oBo und wiederholen diese KonEtruktion 
fiir ein"e Anzahl verschiedener Halbmesser r, so erhalten wir den 
geometrischen Ort fUr B, wie ihn die gestrichelte Linie der Figur 
zeigt. Die von dieser Linie eingeschloss€ne Flache ist die abgewickdte 
Flache des Fliigels. 
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8. Konstruktion der wahren Fliigelform. 
Die vom Modelltischler und Former ben6tigten Abmessungen 

bestehen in einer Anzahl Ma13e fiir die FlUgelbreite in verschiedenen 
Abstanden von Mitte Propellernabe. Ferner ist das erforderliche 
Breitenma13 des Fliigels nicht die Lange einer auf del' Schrauben­
Bache gezogenen Linie, sondern die Lange del' Sehne von del' Mittel­
linie des Fliigels bis zu einem Punkte seiner Umgl'enzungslinie. Er­
klaren wir demgema13 die wahre Form des Fliigels als eine solche 
Flache, deren Bl'eitenma13e die Langen diesel' Sehnen sind, so gelangen 
wir zu del' folgenden einfachen Konstruktion. 

x 

, 
/ 

/1 
! /1 : 

--{ : 
I I 
T I 
I I 
I I 

~~I~ i:o 
13 

,..------

Fig. 185. Konstruktion der 
wahren Fliigelform. 

(/.., 1 ex 1 
2" 24; 2; 12 

00 

Fig. 186. Annaherungskon­
struktion der wahren Form und 

Flachengr6J3e des Fliigels. 

Die ausgezogene Umgrenzungslinie in Fig. 185 sei die projizierte 
Fliigelform. Man ziehe Oa unter einen beliebigem Winkel (( zur 

.Fliigelmittellinie OX, und mache 0' d = . (( H. Zieht man a c II X 0 und 
2n 

de! I b a, so el'gibt 0' c die wahre halbe Bl'eite des Fliigels = b c'. Auf 
gleiche Weise ist e' als weiterer Punkt del' wahl'en gestrichelten Be­
grenzungslinie gefunden, Diese hal ben Fliigelbreiten k6nnen auch 
aus del' folgenden Formel el'rechnet werden: 

wahl'e halbe Breite b =11 (~a r +;:2~ 
worin bo die projizierte halbe Fliigelbl'eite bedeutet. 

9. Gewohnliche angenaherte Konstruktion der wahren Fliigelform 
und Flache. 

Die folgende Konstl'uktion ist die am meisten gebl'auchliche. 
Die ausgezogene Kurve in Fig. 186 sei die gegebene pl'ojiziel'te 

Umgl'enzungslinie des Fliigels. Man beschl'eibe den Bogen DAE mit 
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einem beliebigen Radius l' und konstruiere den Winkel f( derart, 

daB tga = ~ ist. Weiterhin projiziere man Punkt D nach Do' und 
2nl' 

Do, und mache B L = 00])0' Dann iet B ein Punkt der abgewickelten 
Umgrenzungslinie des Fliigels. 

Diese Konstruktion geschieht unter der Annahme, daB die 
Linie DLE die Projektion einer geraden I. .. inie auf der wirklichen 
Schraubenflache ist. DoG kann als GrundriB dieser Linie angesehen 
werden. 

Die Punkte B, A und C liegen auf einer Ellipse, deren kleine 
Achse OA ist und deren Brennpunkte auf der durch den Mittelpunkt 

gehenden Achse FF' und zwar im A bstande _H nach beiden Seiten 
2n 

von 0 liegen. Da die Lage der Brennpunkte unabhangig von 1- ist, 
so besitzen alle Ellipsen (fiir verschiedene Langen OA) ein und die­
selben Brcnnpunkte Fund F'. Dies kann zur Auflosung der um­
gekehrten Aufgabe beniitzt werden, bei der die GroBe der ab­
gewickelten Flache gegeben ist. Legt man die Brennpunkte Fund 
F' fest, so kann man ohne weiteresPunkt A finden, der einem Paar 
zugehoriger Punkte B und C entspricht, aus der Gleichung: 

FA = ~ (FB + BF') 

ermitteln. Diese Methode ist allgemein iiblich geworden und ergibt 
in guter Annaherung sowohl die GroBe der abgewickelten Flache, 
als auch die wahre Fliigelform. 

10. Breitfltiglige Modellschrauben nach Froude. 

Als weiteres Beispiel fUr die breite Fliigelform sei die von 
R. E. Froude bei seinen Modellversuchen 1) benutzte Form angefUhrt. 
Die abgewickelte Umgrenzungslinie des Schraubenfliigels wird hier 
aus einer Ellipse erhalten, deren groBe Achse gleich dem Propeller­
halbmesser R ist. Die Fliigelbreiten werden erhalten, indem man 
in beliebiger Entfernung r auf der Fliigelmittellinie (groBe Achse 
der Ellipse) vom Mittelpunkte dor Schraube aus, senkrecht zu dieser 
die Strecke: 

(~+ ~) X zugehorige Ellipsenbreite 

auftragt. Durch diese Konstruktion ergibt sich die Umgrenzungs­
linie eines Fliigels der ·breiten Fliigelform fiir Turbinenschrauben, 
der denselben Flacheninhalt wie die urspriingliche Ellipse besitzt. 

In Fig. 187 ist eine geometrische Konstruktion fiir diese Fliigel­
art gegeben. Zuerst wird eine Ellipse konstruiert mit der groBen 

1) Trans. lnst. N. A., Band 50, 1908, S. 192. 
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Aehse R gleieh dem Halbmesser des Propellers, und deren kleine 
Aehse derartig zu bemessen ist, daB eine hinreiehend groBe Fliigel­
fliiche erhalten wird. Nun werden eine Anzahl Linien, wie z. B. 
UT reehtwinklig zur Aehse PQ gezogen und 
die halben Ellipsenbreiten, z. B. ST, halbiert. 
Diese Halbierungspunkte, z. B. E, werden mit­
einander verbunden, wie die gestriehelte Linie 
(~EP der Figur zeigt. Zieht man UV parallel 
zur groBen Aehse und verbindet V mit Q, so 
erhiilt man in der Streeke FE die halbe Fliigel­
breite, die von S aus bis W aufzutragen ist. 
Dureh punktweise Konstruktion ergibt sieh so­
dann die punktierte Umgrenzungslinie QWP des 
Fliigels. 

SF 
Da SQ=r und rv r so ist ohne wei­

R' 
teres zu sehen, daB 

SW=EF=ES+SF= TS+'f'_.TS 
2 R 

Fig. 187. GeometriEche 
Konstruktion der brei­
ten Fliigelform na('h 

Froude. 

= (~+ ;) X zugehorige halbe Ellipsenbreite. 

11. 
Urn zu zeigen, daB die von der abgewiekelten Umgrenzungs­

linie und von der Ellipse eingesehlossenen Fliiehen einander inhalts­
gleich sind, brauchen wir nur die Fliigelbreite in der Entfernung 
PS' = QS von Ende Fliigel zu betrachten. 

Es sei: 
·N1VI = UT= 2a. 

Bei UT ist dann die halbe Ellipsenbreite urn den Betrag: 
a ar 
2 R 

vermindert worden, wahrend sie bei NM urn den Betrag: 
(R-r)·a a a ar 
--ii---?:=?:--ii 

vergroBert wurde. Wir konnen so fUr jedes Paar zusammengehori­
ger Fliigelbreiten, die in gleiehen Abstiinden von den Fliigelenden 
gemessen sind, zeigen, daB die VergroBerung der einen dureh die 
Verkleinerung der anderen genau aufgehoben wird. 

Froude gebraucht bei dieser Fliigelal't den Ausdruck "Fliigel­
breitenverhiiltnis" fiir das Verhiiltnis der Achsen der Ellipse, aus der die 
Fliigelform ~ntstanden ist. Wir gelangen zu demselben Ergebnis, wenn 
wir die sog. "Fliigelbreite" irgendeiner beliebigen Fliigelform als die-

jenige Breite im Abstande ~ vom Mittelpunkt der Schraube bezeichnen. 
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12. Fliigelbreitenverhaltnis und Kreisfliichenverhaltnis. 

1m vorigen Abschnitt haben wir den Ausdruck "F1iige1breiten­

verha1tnis" fiir das Verhaltnis der F1iige1breite im Abstande -~ von 
2 

der Achse zur Lange des F1iige1s R, die wiederum von Mitte 
Schraube gem essen wurde, bezeichnet. Dieses F1iige1breitenverha1t­
nis gibt zusammen mit der F1iige1anzahl einen Begriff des Verha1t­
nisses von Gemmtflache aller Fliigel zur Kreisflache von gleichem 
Durchmesser wie der Propeller. Es ist dagegen im allgemeinen 
vorzuziehen, das Verhaltnis dieser Flachen direkt anzugeben, und 
aus diesem Grunde ist der Ausdruck "Kreisflachenverha1tnis" ge­
brauchlich. 

Besitzen die F1iige1 irgendeine reguIare oder normale Form, so 
gibt das Kreisflachenverha1tnis noch keinen weiteren Aufsch1uB, der 
erst durch die Kenntnis des F1iigelbreitenverha1tnisses erreicht wird. 
Dies kann sowoh1 durch Betrachtung del' elliptischen wie del' breiten 
Fliigelform naher erlautert werden. So ist bei der von Froude 
verwendeten F1iigelform die groBe Achse der Ellipse gleich dem 
Radius R. Wird mit /! das Fliigelbreitenverhaltnis bezeichnet, so 
betragt die Lange der kleinen Achse /!. R. Die abgewickelte Flache 
eines F1iigels ist dann: 

n R" --. n· -. :2 t;;' 

Besitzt jedoch der Propeller n Fliigel, und wi I'd das Verha1tnis 
von abgewickelter ])'lache zu Kreisflache (Kreisflachenverhaltnis) mit 
s bezeichnet, so betragt die abgewickelte Flache eines Fliigels: 

n " - ·8·R"; 
n 

und hieraus sehen wir, daB sowoh1 fiir die im vorigen behandelte 
elliptische wie breite Fliigelform gilt: 

8=±·/!·n. 
Wir haben hier keine Riicksicht auf die Abmessung der Nabe 

genommen. Mit anderen Worten, wir haben die Fliigelflachen be­
rechnet, als ob die Nabe des Propellers unend1ich klein oder nicht 
vorhanden ware. Froude wandte diese Methode bei dieser Fliigel­
form an. Gew6hnlich verstehen wir dagegen unter dem Ausdrucke 
Kreisflachenverha1tnis das Verhaltnis der gesamten abgewickelten 
F1ache der Schraubenfliige1 allein zu der Flache des Kreises, der von 
den F1iige1enden beschrieben wird. 
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Technische Thermodynamik. Von Prof. Dipl.- lng. W. Sehiile. 
Zweite, erweiterte Auflage der "Technischen \Varmemechanik". 
Erster Band: Die fiir den Maschinenbau wichtigsten Lehren nebst tech­
nischen Anwendungen. Mit 223 Textfiguren und 7 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 12,80. 
Zweiter Band: Ausgewahlte Abschnitte aus der hiiheren Theorie und ihre 
Anwendung nebst Ausblicken auf die Entwicklung der Warmekraftmaschinen. 
Mit ca. 14 Textfiguren und 3 Tafeln. Unter der Presse. 

Neue Tabellen und Diagramme fiir Wasserdampf. Von 
Dr. R. Mollier, Professor an der Technischen Hochschule zu Dresden. Mit 
2 Diagrammtafeln. Preis M. 2,-. 

Thermodynamische Rechentafel (fiir Dampfturbinen). 
Von Dr.-Ing. R. Proell. Mit Gebrauchsanweisung. In einer Rolle Preis M. 2,50. 

----------- --------_. -------

Die Thermodynamik der Dampfmaschinen. Von Fritz Hraull, 
lngenieur, behiirdlich autorisierter lnspektor der DampfkesseI-Untersuchungs­
und Versicherungs-Gesellschaft in Wien. Mit 17 Textfiguren. Preis M. 3,-. 

Kondensation. Ein Lehr- und Handbuch iiber Kondensation und aIle da­
mit zusammenhangenden Fragen, auch einschlieBlich der Wasserriickkiihlung. 
Von F. J. Weill, Zivilingenieur in Basel. Zweite, erganzte Auflage. Be­
arbeitet von Ingenieur E. W iki in Luzern. Mit 141 Textfiguren und 10 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 12,-. 

Die Kondensation der Dampfmaschinen und Dampftur­
binen. Von Dipl.-Ing. Harl Schmidt. Mit 116 Textfiguren. 

• In Leinwand gebunden Preis M. 5,-. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Die Berechnung der Luftpumpen fiir Oherflachenkondensationen 
unter besonderer Beriicksichtigung der Turbinenkondensationen. Von Dr.-Ing. 
Karl Schmidt. Mit 68 Textfiguren. Preis M. 4,80. 

Okonomik der Warmeenergien. Eine Studie liber Kraftgewinnung 
und -verwendung in der Volkswirtschaft. Von Dipl.-lng. Dr. K. B. Schmidt. 
Mit 12 Textfiguren. Preis M. 6,~. 

Verdampfen, Kondensieren und Kiihlen. Erklarungen, Formeln 
und Tabellen fur den praktischen Gebrauch. Von E. Hausbrand, Kg!. Baurat. 
Funfte, vermehrte Auflage. Mit 45 Figuren im Text und 94 Tabellen. 

In Leinwand gebunden Preis M. 12,~. 

Der Entropiesatz oder der zweite Hauptsatz der mecha­
nischen Warmetheorie. Von Dr. phil H. Hort, Dipl.-Ing. in Dort­
mund. Mit 6 Textfiguren. Preis M. 1,~. 

Technische Messungen bei Maschinenuntersuchungen 
und im Betriebe. Zum Gebrauch in Maschinenlaboratorien und in der 
Praxis. Von Professor Dr.-Ing. Anton Gramberg, Dozent an der Technischen 
Hochsehule Danzig. Zwei te, umgearbeitete Auflage. Mit 233 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 8,~.· 

Technische Untersuchungsmethoden zur Betriebskon­
trolle, insbesondere zur Kontrolle des Dampfbetriebes. Zugleich ein Leit­
faden fiir die Ubungen in den Maschinenbaulaboratorien techniseher Lehr­
anstalten. Von Professor Julius Brand, Elberfeld. Dritte, verbesserte Auf­
lage. Mit 285 Textfiguren, 1 lithographischen Tafel und zahlreiehen Tabellen. 

In Leinwand gebunden Preis M. 8,~. 

Anleitung zur Durchfiihrung von Versuchen an Dampf­
maschinen, Dampfkesseln, Dampfturbinen und Diesel­
maschinen. Zugleieh Hilfsbuch fUr den Unterricht in Maschinenlabora­
torien techniseher Lehranstalten. Von Franz Seufert, Ingenieur, Oberlehrer 
an der Kgl. h5heren Maschinenbauschule zu Stettin. Dritte, erweiterte 
Auflage. Mit 43 Abbildungen. In Leinwand gebunden Preis M. 2,20. 

Warmetechnik des Gasgenerator- und Dampfkessel-Be­
triebes. Die Vorgange, Untersuchungs- und Kontrollmethoden hinsiehtlich 
Warmeerzeugung und Warmeverwendung im Gasgenerator- und Dampfkessel­
Betrieb. Von Paul Fuchs, Ingenieur. Dritte, erweiterte Auflage. Mit 
43 Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis M. 5,~. 

Formeln und Tabellen der Warmetechnik. Zum Gebraueh bei 
Versuehen in Dampf-, Gas- und Hiittenbetrieben. Von Paul Fuchs, Ingenieur. 

• In Leinwand gebunden Preis M. 2,-. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Entwerfen und Berechnen der Dampfmaschinen. Ein Lehr­
und Handbuch fiir Studierende und angehende Konstrukteure. Von Hein­
rich Dubbel, Ingenieur. D ri t te, umgearbeitete Auflage. Mit 470 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 10,-. 
----~ .. --.. ---~-.. -------~ ---------_. 

Die Steuerungen der Dampfmaschinen. Von Ingenieur Heinrich 
Dubbel. Mit 446 Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis M. 10,-. 

Die ortsfesten Kolbendampfmaschinen. Ein Lehr- und Hand­
buch fUr angehende und ausiibende Konstrukteure. Von Professor Fr. Frey­
tag, Konigl. Baurat, Lehrer an den Technischen Staatslehranstalten in Chem­
nitz. Mit 3H) in den Text gedruckten Figuren und 18 Tafeln. 

Preis M. 14,-; in Leinwand gebunden M. 16,-. 

Die Regelung der Kraftmaschinen. Berechnung und Konstruk­
tion der Schwungrader, des Massenausgleichs und der Kraftmaschinenregler 
in elementarer Behandlung. Von Professor Max Tolle, Prlvatdozent an der 
Technischen Hochschule in Karlsruhe. Zweite, verbesserte und vermehrte 
Auflage. Mit 463 Textfiguren und 19 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 26,-. 

Hilfsbuch fUr Dampfmaschinen-Techniker. Herausgegeben von 
Josef Hrabak, k. k. Hofrat, erner. Professor an der k. k. Bergakademie in 
Pi'ibram. Vierte Auflage. In 3 Teilen. Mit Textfiguren. 

In 3 Leinwandbande gebunden Preis M. 20,-. 

Die Dampfkessel. Ein Lehr- und Handbuch fiir Studierende technischer 
Hochschulen, SchUler hoherer Maschinenbauschulen und Techniken, sowie fiir 
lngenieure und Techniker. Bearbeitet von F. Tetzner, Professor, Ober­
lehrer an den Kg!. Verein. Maschinenbauschulen zu Dortmund. Vierte, 
verbesserte Auflage. Mit 162 Textfigureu und 45 lithogr. Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 8,-. 

Die Dampfkessel nebst iliren Zubehorteilen und Hilfsein­
richtungen. Ein Hand- und Lchrbuch zum praktischen Gebrauch fUr 
Ingenieure, Kesselbesitzer und Studierende. Von R. fj;palckhaver, Regierungs­
baumeister, Kg!. Oberlehrer in Altona a. E. und Fr. Schneiders, Ingenieur 
in M.-Gladbach (Rhld.). Mit 679 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 24,-. 

Berechnen und Entwerfen der Schiffskessel unter besonderer 
Beriicksichtigung der Feuerrohr-Schiffskesse!' Ein Lehr- und Handbuch fiir 
Studierende, Konstrukteure, Uberwachungsbeamte, Schiffsingenieure und See­
maschinisten. In Gemeinschaft mit Dipl.-Ing. Hugo Buchholz heraus­
gegeben von Professor Hans Dicckhoff. 

• In Leinwand gebunden Preis M. 12,-. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Johows Hilfsbuch fur den Schiffsbau. Dritte, neubearbeitete 
und erganzte Auflage herausgegeben von Eduard Krieg'er, Geh. Marine­
Baurat. Mit 450 Textfiguren, einer Schiffsliste, 8 Kurventafeln und 5 Zeich­
nungen. In Leinwand gebunden Preis M. 24,-. 

Der Indikator und seine Hilfseinrichtungen. Von Dr.-Ing. 
A. Staus. Mit 219 Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis M. 6,-. 

Berechnung, Entwurf und Betrieb rationeller Kessel­
anlagen. Von Max Gensch, Ingenieur. Mit 95 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 6,-. 

Dampfkessel-Feuerungen zur Erzielung einer moglichst 
rauchfreien Verbrennung. Von F. Haier. Zweite Auflage im 
Auftrage des Vereins deutscher Ingenieure bearbeitet yom Verein fur 
Feuerungsbetrieb und Rauchbekampfung in Hamburg. Mit 375 Textfiguren, 
29 Zahlentafeln und 10 lithographischen Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 20,-

Handbuch der Feuerungstechnik und des Dampfkessel­
betriebes mit einem Anhange iiber allgemeine Warmetechnik, Diagrammen, 
sowie 87 Tabellen. Von Dr.-Ing. Georg Herberg, Stuttgart. Mit 54 Abbildungen 
und 42 Rechnungsbeispielen. In Leinwand gebunden Preis M. 7,-. 

--------------_. ------------------

Die Heizerschule. Vortrage uber die Bedienung und den Betrieb von 
Dampfkesseln. Von F. O. Morgner, Koniglicher Gewerbeinspektor, Leiter 
des Heizerunterrichtes in Chemnitz. Mit 147 Textfiguren.' 

In Leinwand gebunden Preis M. 2,80. 

Die Dampfkessel und ihr Betrieb. Allgemeinverstandlich darge­
steUt von K. E. Th. Schlippe, Geheimer Regierungsrat. Vierte, verbesserte 
und vermehrte Auflage. Mit 114 Abbildungen. 

In Leinwand gebunden Preis M. 5,-. 

Hilfs buch fUr den Maschinenbau. Fiir den Maschinentechniker 
sowie fur den Unterricht an technischen Lehranstalten. Von Professor 
Fr. Freytag, Lehrer an den Technischen Staatslehranstalten zu Chemnitz. 
Vierte, vermehrte und verbesserte Auflage. Mit 1108 Textfiguren, 10 Tafeln 
und einer Beilage fur Osterreich. 

In Leinwand gebunden Preis M. 10,-; in Leder gebunden M. 12,-. 

Die Technologie des Maschinentechnikers. Von Ingenieur 
Karl Meyer, Professor, Oberlehrer an den Kgl. Vereinigten Maschinenbau­
schulen. zu CoIn. Dr itt e, verbesserte Auflage. Mit 40.5 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 8,-. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Das Entwerfen und Berechnen der Verbrennungskraft­
maschinen und Kraftgas-Anlagen. Von Hugo Giildner, Ma­
schinenbaudirektor, Vorstand der Giildner-Motoren-Gesellschaft in Aschafl'en­
burg. D ri t t e, nenbearbeitete und bedeutend erweiterte Auflage. Mit] 21'2 
Textfiguren, 30 Konstruktionstafeln und 200 Zahlentafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 32,-. 

Dieselmaschinen fUr Land- und Schiffsbetrieb. Von A. P. 
Chalkley, B. Sc. (Lond.), A. M. Inst. C. E., A .. J. E. E. Mit einer Einleitung 
von Dr.-Ing. Rudolf Diesel, Miinchen. Ins Deutsche iibertragen von Dr. phil. 
Ernst Miiller, Dipl.-Ing., Gent. Zweiter, unveranderter Abdruck. Mit 91) 
Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis l\I. 8,-. 

Die Dieselmaschine in der GroBschiffahrt. Von Ingenieur 
W. Kaemmerer, Berlin. Mit 84 Textfiguren. Preis M. il,-. 

Motorwagen undFahrzeugmaschinen fUr fliissigenBrenn­
stoff. Ein Lehrbuch £iiI' den Selbstunterricht und fiir den Unterricht an 
technischen Lehranstalten. Von Dr. techno A. Heller, Berlin. Mit 61)1) in 
den Text gedruckten Figuren. In Leinwand gebunden Preis M. 211,-. 

Die Entstehung des Dieselmotors. Von Rudolf Diesel, Dr.-Ing. 
h. c. der Technischen Hochschule Miinchen. Mit 83 Textfiguren und 3 Tafeln. 

Preis M .. 5,-; in Leinwand gebunden M. 6,-. 

GroBgasmaschinen. Ihre Thcorie, Wirkungswcisc und Bauart. Von 
Heinrich Dubbel, Ingenieur. Mit 400 Textfiguren und 6 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 10,-. 

Die Gasmaschine. Ihre Entwicklung, ihre heutige Bauart und ihr Kreis­
prozeJ3. Von R. Schottler, Geh. Hofrat, ord. Professor an der Herzog!. Tech­
nischen Hochschule zu Braunschweig. Fiinfte, umgearbeitete Auflage. Mit 
622 Figuren im Text und auf 12 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 20,-. 

Die fliissigen Brennstoffe, ihre Gewinnung, Eigenschaften 
und Untersuchung. Von Dr. L. Schmitz, Chemiker. Mit 56 Tcxt­
figuren. In Leinwand gebunden Preis M .. 1,60. 

Die Entropie-Diagramme der Verbrennungsmotoren ein­
schlie1Uich der Gasturbine. Von Dip!'-Ing. P. Ostertag, Profeswr 
am Kantonalen Technikum Winterthur. Mit 17 Textfiguren. Preis M. I,lii!. 

Die Entropietafel fUr Luft und ihre Verwendung zur 
Berechn.ung der Kolben- und Turbo - Kompressoren. 
Von Dip!.-Ing. P. Ostertag, Professor am Kantonalen Technikum in Winter­
thur. Mit 11 Textfiguren und 2 Diagrammtafeln. Preis M. 2,80. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Theorie und Konstruktion der Kolben- und Turbokom­
pressoren. Von Dip!.-Ing. P. Ostertag, Professor am Kantonalen Tech­
nikum in Winterthur. Mit 2(if) Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 11.-. 

Kompressoren-Anlagen, insbesondere in Gruben betrieben. Von 
Dip!.-lng. Karl Teiwes. Mit 129 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. /,-. 

Die GebHise. Bau und Berechnung der Maschinen zur Bewegung, Ver­
dichtung und Verdiinnung der Luft. Von A. von Ihering, 'Kaiser!. Gah. 
Regierungsrat. D ri t t e, umgearbeitete und vermehrte Auflage. Mit 643 Text­
figuren und 8 Tafeln. In Leinwand gebunden Preis M. 20,-. 

Berechnung der Kaltemaschinen auf Grund der Entropie­
Diagramme. Von Dip!.-Ing. Professor P. O.ltertag·, Winterthur. Mit 30 
Textfiguren und 4 Tafeln Preis M. 4,-. 

Heizung und Ltiftung von Gebauden. Ein Lehl'buch fiir Archi­
tekten, Betriebsleiter und Konstrukteure. Von Professor Dr.-Ing. Anton 
Grnmberg, Dozenten an der Konigliehen Technischen Hoehschule in Danzig­
Langfuhl'. Mit 236 Figuren im Text und auf 3 Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 12,--. 

Leitfaden zum Berechnen und Entwerfen. von Liiftungs­
und Heizungs-Anlagen. Ein Hand- und Lehrbuch fiir Ingenieure 
und Architekten. Von Dr.-Ing. H. Riet.schel, Geh. Regierungsrat u. Professor 
an del' Kg!. Technischen Hochschule zu Berlin unter Mitwirkung von Dr. 
techno K. Brabbee, Professor. Fiinfte, neubearbeitete Auflage. Zwei Teile. 
Mit 84 Textfiguren, 31 Tabellen, 33 Tafeln und 4 Hilfsblattern. 

In zwei Leinwandbande gebunden Preis M. 24,-. 
-------------

Ermittlung der billigsten Betriebskraft fUr Fabriken 
unter besonderer Beriicksichtigung del' Abwarmeverwertung. Von Karl Urbahn. 
Zweite, vollstandig crneuerte und erweiterte Auflage von Dr.-Ing. Ernst 
Reutlinger, Direktor der Ingenieurge,ellschaft fiir Warmewirtschaft m. b. H. 
in Coin. Mit 66 Figuren und 45 Zahlentafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M .. 5,-. 

Die Zwischendampfverwertung in Entwicklung, Theorie und Wirt­
schaftlichkeit. Von Dr. - lng. Ernst Relltling'er, CoIn. Mit 69 Textfiguren. 

Preis M. 4,-; in Leinwand gebunden III. 4,1-10. 

Die Abwarmeverwertung im Kraftmaschinenbetrieb 
mit besonderer Beriicksichtigung der Zwischen- und Abdampfverwertung zu 
Heizzw~cken, Eine kl'aft- und warmewirtschaftliche Studie, Von Dr.-Ing. 
Ludwig Schneider. Zweite, bedeutend erweiterte Auflage, Mit 118 Text­
figuren und einer Tafe!' Preis IlL 5,-; in Leinwand gebunden M. ;),81). 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Wahl, Projektierung und Betrieb von Kraftanlagen. 
Ein Hilfsbuch fur Ingenieure, Betriebsleiter, Fabrikbesitzer. Von Friedrich 
Barth, Oberingenieur an der Bayerischen Landesgewerbeanstalt in Nurnberg, 
Mit 12() Figuren im Text und auf B Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M, 12,-. 

Die Turbinen fUr Wasserkraftbetrieb. IIm Theorie und Kon­
struktion. Von A. Pfarr, Geh. Baurat, Professor des Maschinen-Ingenieur­
wesens an der GroBherzogL Techn, Hochschule zu Darmstadt, Zweite, 
teilweise umgearbeitete und vermehrte Auflage. :\'lit 548 Textfiguren und 
ein~m Atlas von 62 lithographierten Tafeln. 

In zwei Leinwandbande gebunden Preis M. 40,-, 

Die Theorie der Wasserturbinen. Ein kurzes Lehrbuch von 
Rudolf Escher, Professor am Eidgenossischen Polytechnikum in Zurich. Mit 
242 Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis M. 8,-, 

Zur Theorie der Francis -Turbinen. Mit Versuchen an einer 
300pferdigen Turbine. Von Dr.-Ing. Fritz Oesterlen, Oberingenieur. Mit 
31 Textfiguren und 19 Iithographischen Tafeln. Preis M. 7,-. 

Allgemeine Theorie tiber die veranderliche Bewegung 
des Wassers in Leitungen. Von Lorenzo Alli(lVi. L Teil: R ohr­
leitungen. Deutsche, erlauterte Ausgabe von Robert Dubs und V. 
Bataillard. II. Teil: Stollen und WasserschloB. Von Robert 
Dubs. Mit 3.5 Textfiguren. In einem Bande. Preis M. 10,-. 

Stromungsenergie und mechanische Arbeit. Beitrage zur 
abstrakLen Dynamik und ihre Anwendung auf Schiffspropeller, schnell­
laufende Pumpen und Turbinen. Schiffswiderstand, Schiffssegel, Windturbinen, 
Trag- und Schlagfliigel und Luftwiderstand von Geschossen. Von Paul Wagner, 
Oberingenieur iIi Berlin. Mit ViI Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 10,-. 

Die Zentrifugalpumpen mit besonderer Berticksichtigung 
der Schaufelschnitte. Von DipL-Ing. Fritz Neumann. Zweite, 
verbesserte und vermehrte Auflage. Mit 221 Textfiguren und 7 lithogra­
phis chen Tafeln. In Leinwand gebunden Preis M. 10,-. 

Wasserkraftmaschinen. Eine Einfuhrung in Wesen, Bau und Bc­
rechnung moderner Wasserkraft-Maschinen und -Anlagen. Von DipL-Ing. 
L. Quantz, Oberlehrer an der KgL hiiheren Maschinenbauschule zu Stettin. 
Zweite. erweiterte und verbesserte Auflage. Mit 159 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. 4,-. 

Elastizitat und Festigkeit. Die fiir die Technik wichtigsten Satze 
und deren erfahrungsmaBige Grundlage. Von Dr.-Ing. C. Bach, K. Wiirtt. 
Baudirektor, Professor des Maschinen-Ingenieurwesens an der K. Technischen 
Hochschule Stuttgart. Sechste, vermehrte Auflage. Unter Mitwirkung von 
Prof. R. B.aumann an der K. Technischen Hochschule Stuttgart. Mit Text­
abbildungen und 20 Tafeln in Lichtdruck. 

In Leinwand gebunden Preis M. 20,-. 

Zu beziehen durch jede Buchhandlung. 
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Aufgaben aus der technischen Mechanik. Von Professor Ferd. 
'Vittenbauer, Graz. 

I. Band: Allgemeiner Teil. Zweite, yerbesserte Auflage. 778 Aufgaben 
nebst Losungen. Mit 572 Textfiguren. 

Preis M. 5,-; in Leinwand gebunden ::VI. 5,PO. 

n. Band.: Festigkeitslehre. 59] Aufgaben nebst Losungcn und einer Formel­
sammlung. Zweite, verbesserte Auflage. Mit 490 Textfiguren. 

Preis M. 6,-; in Leinwand gebundEm ::VI. 6,P1I. 

III. Band: Fliissigkeiten und Gase. 504 Aufgaben neh~t Losungen und einer 
Formelsammlung. Mit 347 Textfiguren. 

Preis M. 6,-; in Leinwand gebunden M. (i,80. 

Festigkeitslehre nebst Aufgaben aus dem Maschinenbau und del' Bau­
konstruktion. Ein Lehrbueh fiir Maschinenbauschulen und andere technische 
Lehranstalten, sowie zum Selbstunterricht und fiir die Praxis. Von Ernst 
Wehnert, Ingenieur und Oberlehrer an der Stiidt. Gewerbe- und Maschinen­
bauschule in Leipzig. 

I. Bd.: Einfiihrung in die Festigkeits]ehre. Z wei t e, verbesserte und ver­
mehrte Auflage. Mit 247 Textfiguren. 

In Leinwand gehunden Preis :VI. G,-. 

II. Be\.: Zusammeng'esetzte Festigkeitslehre. Mit 142 Textfiguren. 
In Leinwand gebunden Preis M. 7,-. 

Die He bezeuge mit besonderer Beriicksichtigung del' elektrischen Anlagen. 
Ein Handbuch fiir Ingenieure, Techniker und Studierende. Von Ad. Ernst, 
Professor des Ma>,C'hinen-Ingenieurwesens an del' Kgl. Techn. Hochschule in 
Stuttgart. Vierte, neubearbeitete Auflage. Drei Biinde. Mit ]4P6 Textfiguren 
und 97 lithographischen Tafeln. 

In 8 Leinwandbiinde gebunden Preis M. 60,-. 

Hebemaschinen. Eine Samrnlung von Zeiclmungen ausgefiihrter Kon­
struktionen mit be sonde reI' Beriicksichtigung del' Hebernaschinen-Elemente. 
Von C. Bessel, Ingenieur, Oberlehrel' an del' Kgl. hoh. Maschinenbauschule 
Altona. Zweite Auflage. Mit 84 Tafeln. In Leinwand gebunden Preis M. fi,fill. 

Die Forderung von Massengiitern. Von Dipl.-Ing. Georgv. Hanff­
stengel, Quasnitz-Liitzschena bei Leipzig. 

Erster Band: Bau und Berechnung del' stetig arbeitenden Forderer. 
Zweite, vermehrte Auflage. Mit 488 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis M. lJ,-. 

Z wei tel' Ban d: Forderer fiir Einzellasten. Mit 44.'; Textfiguren. 
Preis M. 8,-; in Leinwand gebunden 1\1. 8,pn. 

Kran- und Transportanlagen fiir Hiitten-, Hafen-, Werft- und 
Werks~tt-Betriebe unter besonderer Beriicksichtigung ihrer \Virtschaftlich­
keit. Von Dipl.-Ing. C. Michenfelder. Mit 703 Textfiguren. 

In Leinwand gebunden Preis ~I. :JG.-. 

Zu beziehen durch jelle .. Buchhandlung. 
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Morrow-K isker, Dampfturbinen. 

Kurven der Warmegefalle und Dampfvolumina 
beim Durchgang durch die Turbine unter 

Zugrundelegung eines thermodynamischen 
Wirkungsgrades 1') = 0,67 und trocken 

gesattigten Eintrittsdampfes von 
7-16 at absoluter Spannung. 

Ve rlag von Juli us Springer in Berlin. 
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Tafel II. 
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kg Dampf in cbm Techn.- arl . Anolall von Alfred Muller in Leipzig. 
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