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Vorwort des Verfassers.

Vorliegendes Buch soll ein Handbuch fiir Berechnungsingenieure,
Konstrukteure und Studierende sein. Es behandelt in der Haupt-
sache, wenn auch nicht ausschlieBlich, die Uberdruck-Dampfturbine.
In den meisten Biichern tber Dampfturbinen ist der Leser ge-
zwungen, sich mit der etwas schwierigen Theorie der Dampfstromung
durch Diisen zu befassen, ehe er zu den speziell die Uberdruck-
turbine behandelnden Kapiteln kommt. In diesem Buche wird die
Konstruktion der Diisen im 20. Kapitel behandelt, und bis dahin
hat der Leser im Gebrauch des Entropie-Diagramm und anderer
Tafeln Ubung bekommen.

Bei einer erst kiirzlich entstandenen Maschinenart bestehen stets
grofle Meinungsverschiedenheiten iiber die relative Bedeutung ihrer
einzelnen Entwicklungsstadien. Dem Titel dieses Buches entsprechend
ist nur alles das darin aufgenommen worden, was fiir den Kon-
strukteur besonders wertvoll ist; nichtsdestoweniger sind hierin die
elementaren wissenschaftlichen Grundlagen einbegriffen, auf denen
sich ein systematisches Konstruieren aufbaut.

Eine geschichtliche Einleitung wurde weggelassen; den Verfahren
der Werkstittenbearbeitung sowie untergeordneten Konstruktions-
einzelheiten wurde nur wenig Beachtung geschenkt. Der Verfasser
hofft, dal die von Entropie und Wirmelehre handelnden Kapitel
fiir praktische Ingenieure besonders verstindlich geschrieben sind.
Die einzelnen Abschnitten vorgesetzten Sternchen sollen andeuten,
dafl man diese beim erstmaligen Lesen weglassen kann. Desgleichen
kénnen dieselben von solchen Lesern weggelassen werden, die, ohne
den Faden fiir das Folgende zu verlieren, das Buch nicht bis in
seine Einzelheiten verfolgen wollen.

Besondere Kapitel tiber Zwischengetriebe, Wirmespeicher in Ver-
bindung mit Abdampfturbinen, Kondensatoren und Propeller sind
eingefiigt worden, und auBlerdem wurde die Konstruktion von Druck-
stufen fiir die Hochdruckteile von Uberdruckturbinen besonders be-
riicksichtigt.

Der Abschnitt iiber Propeller beabsichtigt keineswegs eine er-
schopfende Behandlung dieses Gegenstandes zu geben. Klarheit und
Einfachheit wurde in jedem Falle angestrebt.
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v Vorwort.

Die Konstruktionsmethode der Kondensatoren wurde von Prof.
R. L. Weighton empfohlen, und Kapitel 19 ist fast ginzlich auf
Grund von diesbeziiglichen Unterlagen entstanden, die dem Verfasser
glitigst zur Verfiigung gestellt wurden.

Die Kapitel iiber Beanspruchungen bilden vermutlich einen
niitzlichen Teil dieses Buches. Die verschiedenen Resultate, die er-
halten wurden, haben sich durch Vergleich mit ausgefiihrten Tur -
binen neuester Konstruktion als richtig erwiesen.

Diejenigen Leser, die Vorkenntnisse in Wiarmelehre haben, will
ich durch folgende Erklirung der Behandlung nicht umkehrbarer
Prozesse vor etwaiger Verwirrung bewahren. In der Literatur sind
zwei verschiedene Erklirungsweisen dieses Gegenstandes gebrduch-
lich. Sie sind so einfach, da man hier nur auf die Unterschiede
zwischen beiden einzugehen braucht.

1. Nach der ersten Methode ist ein adiabatischer Vorgang ein
solcher, bei dem keine Warme von aullen zugefithrt wird. Wenn
Wirme innerhalb eines oder mehrerer Korper erzeugt wird (z. B. durch
Reibung) unter der Voraussetzung, dall der Vorgang adiabatisch ver-
liuft, dann haben wir es mit einem ,nicht umkebrbaren adiaba-
tischen“ Vorgang zu tun. Ist A @ eine unendlich kleine Wirme-
menge, die einem System (bei der Temperatur 7T') von aullen zuge-
tithrt wird, dann gilt in einem geschlossenen umkehrbaren Kreis-

d
prozel}: ——T@=O fiir den ganzen KreisprozeB. Ist hingegen irgend

einer der aufeinanderfolgenden Vorginge nicht umkehrbar, so gilt

fdz;Q < 0. Die Entropiezunahme wird dann gewdhnlich definiert als
Zuwachs an verlorener (nicht nutzbarer) Arbeit, dividiert durch die
niedrigste nutzbare (verfiighare) Temperatur, die durch die Um-
gebung bedingt ist. Die Entropiezunahme wihrend einer nicht um-
kehrbaren Zustandsinderung von dem Zustand 4 nach B wird aus-
gedriickt als Zunahme, die stattgefunden haben wiirde, wenn die
Zustandsinderung von 4 nach B in einer Anzahl aufeinanderfolgender
umkehrbarer Zustandsinderungen stattgefunden hétte.

2. Nach der zweiten Methode stellt d@ die Wiarmemenge dar,
die von einem Koérper entweder von auBen (z. B. durch die Wan-
dungen) aufgenommen oder innerhalb des Korpers selbst (z. B. durch
Reibung usw.) erzeugt wurde. Wenn keine solche Warmezufuhr (oder
Abfuhr) stattfindet, so ist der Vorgang ein adiabatischer. Der Aus-
druck ,nicht umkehrbarer ProzeB“ wird dann nicht gebraucht. Mit
anderen Worten, adiabatisch und isentropisch ist gleichbedeutend.
Die Entropiezunahme infolge der Zufuhr einer Wirmemenge A @



Vorwort. vV

wird dann definiert als A[—Q , und die totale Entropiezunahme wéhrend
. , . (dQ . : . -
eines Vorganges ist ik indem die Integration dem wirklichen

Vorgange genau entspricht. In diesem Falle gilt
aQ

fiir einen in sich geschlossenen KreisprozeB, gleichgiiltig ob er um-
kehrbar ist oder nicht. Diese Erklirungsmethoden sind gleich ratio-
nell und exakt und fithren zu denselben Schlulfolgerungen; in den
obigen Darlegungen sind chemische oder elektrische Vorgénge nicht
beriicksichtigt worden. Zwischen beiden Erklirungen der Entropie
besteht kein Unterschied.

Die zweite Methode hat sich als besonders geeignet fiir die Vor-
giinge in der Dampfturbine ergeben.

Ein anderer erwihnenswerter Punkt ist die Energie des Dampfes.
In einer Turbinenanlage ist die Dampfstromung vom Dampfkessel
durch die Turbine bis zum Kondensator eine kontinuierliche. Kein
Teil des Dampfes ist deshalb zu irgend einer Zeit von dem iibrigen
Dampf getrennt. Der Dampf leistet fortgesetzt Arbeit vermoge der
Arbeit, die ihm durch stindige neue Dampfbildung im Kessel zu-
gefiihrt wird. Man ist iibereingekommen, diese Féahigkeit Arbeit zu
leisten (Kapazitit) als eine Art von Energie anzusehen. Damit ist
ein betriachtlicher Vorteil erreicht; denn somit ist die totale Arbeit
des Dampfes schlieBlich seinem Wérmeinhalt gleich, vorausgesetzt
nur, daB beide in den gleichen MaBeinheiten ausgedriickt werden.

Der Verfasser beabsichtigt an dieser Stelle allen denen zu danken,
die ihn hinsichtlich der Vorbereitung dieses Buches unterstiitzt haben
und besonders denen, die sich die grofle Mithe machten, eine Menge
von Konstruktionszeichnungen und Diagrammen anzufertigen, die fiir
die Hersteliung der Figuren verwendet wurden. Er ist auch den-
jenigen Firmen zu groflem Danke verpflichtet, die ihn mit Einzel-
heiten ihrer Konstruktionen unterstiitzten; die Herkunft derselben
wurde jeweilig im Text vermerkt. Ausgiebiger Gebrauch wurde von
den ersten technischen Zeitschriften gemacht, und der Verfasser
empfiehlt besonders ein Studium der Aufsétze iiber ,Dampfturbinen®
in den Zeitschriften ,Engineering“ und ,The Engineer“. Die Kon-
struktionsmethode von Mr. H. M. Martin ist besonders interessant.!)

Zuletzt bleibt mir noch iibrig Herrn Prof. W. McF. Orr, M. A,
F. R. S, fiir seine groBe Unterstiitzung beim Lesen der Korrektur-

1) Siehe eine Reihe von Verdffentlichungen im ,Engineering“, beginnend
25. August 1911 S. 245.
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bogen sowie fiir manche wertvolle Anregung zur Verbesserung des
Textes zu danken.

Der Verfasser weill, dal in einem Werke, das erst kiirzlich in
der Technik Entstandenes behandelt, Irrtiimer in bezug auf Ansicht
und fehlerhafte Einzelheiten gefunden werden konnen, und er wird
deshalb irgendwelche Verbesserungen oder Anregungen seiner Leser
stets willkommen heiflen.

Newcastle-upon-Tyne, September 1911.

Vorwort des Ubersetzers.

Gegeniiber dem staunenswerten Aufschwung, den die Entwick-
lung der Dampfturbinen aller Systeme innerhalb der letzten Jahre
aufzuweisen hat, ist die einschligige Literatur entschieden im Riick-
stand geblieben. Um hier einem Bediirfnis nach der konstruktiv-
praktischen Seite abzuhelfen, habe ich auf Anregung des Verlages
" von Julius Springer diese Ubersetzung unternommen. Ich will hoffen,
daB besonders dem praktischen Ingenieur dieses Buch eine will-
kommene Hilfe bieten wird, und allen denen, die sich ohne grofle
Vorkenntnisse der technischen Wirmelehre schnell in das Gebiet der
Berechnung und Projektierung von stationdren oder Schiffs-Turbinen-
anlagen einarbeiten wollen.

Im groBen und ganzen war ich bemiiht, mich streng an das
englische Original zu halten. Einige Kapitel, wie die iiber Turbinen
fiir Sonderzwecke, Warmespeicher, Labyrinthdichtungen, Regler, Schiffs-
anlagen, Ubersetzungsgetriebe und Gleichdruckturbinen erfuhren eine
geringe Erweiterung entsprechend den neuesten Fortschritten auf diesen
Gebieten. Fiir jegliche Verbesserungsvorschlige, Berichtigungen von
Irrtiimern, sowie Ansichten tiber verschiedene neuartige Berechnungen
werde ich jedem, den dieses Buch interessiert, dankbar sein. Moge
es seinen Zweck voll und ganz erfiillen.

Kattowitz O.-Schl., im Dezember 1913.
Kisker.
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1. Kapitel.
Allgemeine Beschreibung von Uberdruckturbinen.

1. Einleitung.

Die Dampfturbine kann von verschiedenen Gesichtspunkten aus
betrachtet werden, je nachdem man diese entweder von der kauf-
ménnischen 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 mufl man dazu auf andere Abhand-
lungen zuriickgreifen.

Selbst ein kurzer Bericht iiber das friither erschienene Werk von
Sir Charles A. Parsons kann hier nicht gegeben werden. Wir
miissen uns mit der bloBen Tatsache zufrieden geben, da er ange-
sichts der groSten Schwierigkeiten eine grofe Umwélzung in die
Konstruktion der Dampfschnelldufer 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
iibertrifft.

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

2. Erklirung einer Dampfturbine.

Die Parsonsturbine besteht im wesentlichen aus einer Reihe mit
Schaufeln besetzter Rédder, 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 Gehduse 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, dafl die
Geschwindigkeit des Dampfes beim Durchstrémen jedes einzelnen

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 1
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Schaufelkranzes nach Richtung und GréBe Verinderungen erleidet.
Diese Geschwindigkeitsinderung {ibt eine Kraft auf die Laufschaufeln
aus und bringt so die Drehung der

Gehduse
) Welle hervor.
Stromungsrichtung

des Dampfes

N rommel

s Dampfes
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Fig. 1. Teilweiser Schnitt durch eine  Fig. 2. Schema der Schaufelanordnung.
Dampfturbine.

Wir konnen somit die Turbine als eine Kraftmaschine bezeich-
nen, in der die treibende Kraft durch bestdndige stufenweise Ge-
schwindigkeitsinderung des arbeitenden Mittels in bezug auf GroSe
und Richtung erzeugt wird.

3. Axiale und radiale Dampfstromung.

In dem in Fig. 1 veranschaulichten Teil einer Turbine ist die
Hauptrichtung des Dampfstromes axial oder parallel zur Wellen-
achse und deshalb wird die Turbine , Axialturbine“ genannt. Kurze
Zeit wurden auch ,Radialturbinen“ gebaut. Die beweglichen Schaufeln
wurden auf einer Seite der auf der Welle sitzenden Rédder oder
Scheiben befestigt. Fiinf bis sieben solcher Scheiben wurden angeordnet,
und der Dampf ging beim Durchstromen der Schaufeln von der
Mitte der Turbine nach ihrem Umfang; war er bis zum Rande der
Scheibe gekommen, so wurde er nach der 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 der Schaufeln eine radiale war.
Feste und bewegliche Schaufelreihen in steter Abwechslung kamen
bei dieser Type weniger vor; eine gewisse Schwierigkeit besteht
aber bei einer solchen Maschine darin, daB man auf die durch die
Ausdehnung des Metalles entstandenen Verinderungen und die da-
durch bedingten Schaufelspiele Riicksicht nehmen mufB. In dem
MaBe wie die Parsonsturbinen aufgenommen wurden, wurden die
Radialturbinen verlassen.

4, Notwendigkeit zunehmender Durchmesser.

Liefert der Kessel geniigend Dampf, um den Eintrittsdruck an
der Hochdruckseite der Turbine konstant zu halten, und ist der
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Kondensator in gleicher Weise imstande, ein konstantes Vakuum an
der Niederdruckseite zu erzeugen, so haben wir einen ganz bestimm-
ten Druckabfall des Dampfes, wéihrend er durch die Maschine hin-
durchstromt. Die Form der Schaufeln oder die Anzahl der Stufen
haben keinen Einfluf auf die Begrenzung dieses totalen Druck-
gefilles. Andrerseits wird das sekundlich hindurchgehende Dampf-
gewicht direkt von der Schaufelhéhe, Schaufelform, Anzahl der Stufen
usw. beeinfluft. Gemif dem Abfallen der Spannung expandiert der
Dampf, und deshalb muBl in einer Turbine von gleichbleibendem
Durchmesser und gleicher Schaufellinge die Geschwindigkeit des
Dampfes in dem Mafle anwachsen, wie der Druck fallt.

Axialturbinen sind nach diesem Prinzip gebaut, arbeiten aber
infolge des groflen Geschwindigkeitsunterschiedes des Dampfes un-
wirtschaftlich. Da die Geschwindigkeit dem spezifischen Volumen
direkt proportional ist, so wiirden wir leicht im Auspuffrohr eine
Geschwindigkeit erhalten, die das Hundertfache von der im Eintritt-
stutzen betrigt. Bei einer leistungsfdhigen Turbine mufl das Verhéltnis
der Dampfgeschwindigkeit zur Geschwindigkeit der Laufschaufeln
innerhalb zuverldssiger Grenzen gehalten werden; und es ist ge-
brauchlich, dieses Verhéltnis die ganze Ldnge der Turbine hindurch
nahezu so konstant wie moglich zu halten.

Durch VergroBerung der Schaufelhéhen gegen das Niederdruck-
ende hin wird man die Dampfgeschwindigkeit etwas verringern
kénnen, was jedoch nicht ausreicht. Durch aufeinanderfolgende Ver-
groBerung der Trommeldurchmesser wird nicht nur die vom Dampf
durchstromte Ringfliche vergréBert, wir erhalten auch eine héhere
Schaufelgeschwindigkeit und konnen so eine gréBere Dampfgeschwin-
digkeit erzielen, ohne von dem Verhiltnis der Geschwindigkeiten ab-
gehen zu miissen.

Die theoretisch verlustlose Turbine wiirde ganz allméhlich an-
wachsende Durchmesser und Schaufelh6hen besitzen. Eine solche
Turbine ist aber unpraktisch und verbietet sich infolge ihrer hohen
Herstellungskosten. Als diesen Anforderungen am ehesten ent-
sprechende Maschine ist diejenige aufgenommen worden, bei der die
Durchmesser und Schaufelhéhen nacheinander stufenweise anwachsen.

5. Die Turbine fiir elektrischen Antrieb.

Fig. 3 zeigt, wie die Trommeldurchmesser und SchaufelhGhen
gegen die Niederdruckseite hin zunehmen, in einer Turbine, wie sie
zum Antrieb elektrischer Generatoren verwendet wird.

D ist das Gehduse 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 dieser Maschine drei verschiedene Trommeldurch-
messer unterscheiden; diese werden zuweilen als Hoch-, Mittel- und
Niederdruckteile der Turbine bezeichnet. Jede dieser Stufen ist

1*
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ferner in zwei Abteilungen von verschiedenen Schaufelhdhen ein-
geteilt; diese werden ,Expansionsstufen® oder auch ,Stufengruppen®
genannt.

Wir koénnen deshalb sagen, daf} die Turbine in Fig. 3 im ganzen
sechs Expansionsstufen besitzt.

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

Nach einer héufig angewandten Regel macht man jeden Durch-
messer ungefihr V 2 mal so groB wie den vorhergehenden. So stehen
z. B. in nebenstehender Figur die Hochdruck-, Mitteldruck- und
Niederdruckdurchmesser anndhernd im Verhiltnis

1:1,414:2.

Da die mittleren Schaufelgeschwindigkeiten auch in diesem
Verhéltnis stehen, so wird die Dampfgeschwindigkeit proportional
zunehmen und sich unausgesetzt ein konstantes Verhéltnis zwischen
Dampf- und Schaufelgeschwindigkeit einstellen. Wiederum mit Bezug
auf Fig. 3 sind 4, B und C , Ausgleich- oder Entlastungskolben.
Sie dienen dazu, den vom Dampf auf den Laufer ausgeiibten Druck
auszugleichen.

Augenscheinlich dient der Kolben C zum Ausgleich der Ein-
trittsspannung. B und A4 stehen mit der Mitteldruck- bzw. mit der
Niederdruckstufe durch Druckausgleichkanéle in Verbindung, wie die
gestrichelten Linien G und H in der Figur andeuten. Auf diese
Weise wird ein guter Ausgleich erreicht und ein andernfalls be-
notigtes grofes Drucklager umgangen. Die Durchmesser der Aus-
gleichkolben A4, B, C miissen sorgfiltig berechnet werden.



Schiffsturbinen. 5

6. Schiffsturbinen.

Turbinen, die zum Antrieb von Schiffen verwendet werden,
teilt man zuweilen in Hoch-, Mittel- und Niederdruckturbinen oder
wTeile“ ein; héufig jedoch wird die Mitteldruckturbine weggelassen.
Jede dieser Turbinen wird auf einer besonderen Welle angeordnet und
bildet so eine getrennte, in sich abgeschlossene Maschine. Auf diese
Weise wird nicht nur die Lénge des Maschinenraumes vermindert,
sondern zum Antrieb jeder Welle ist in wirtschaftlichster Weise eine
eigene Maschine vorgesehen.

Da die Wirtschaftlichkeit der Turbine sich mit wachsender
Leistung verbessert, so wird man leicht verstehen, daB es weniger
wirtschaftlich sein wiirde, diese geteilte Anordnung durch je eine
vollstdndige Turbine mit Hoch- und Niederdruckteil (wie in Fig. 3)
zum Antrieb jeder Welle zu ersetzen. Fig. 4 (a) und (b) zeigen

schematische Halbschnitte der Hoch- und Niederdruckturbinen eines
Ozeanschnelldampfers.

Bei dieser Ausfithrung sind eine Hochdruck- und zwei Nieder-
druckturbinen auf drei Wellen angeordnet. Der Dampf wird nach
Verlassen der Hochdruckturbine geteilt und arbeitet gleichzeitig in
beiden Niederdruckturbinen. In Linienschiffen, Kreuzern und den
groften Ozeandampfern werden gewdhnlich vier Wellen durch zwei
Hochdruck- und zwei Niederdruckturbinen angetrieben. Jede Hoch-
druckturbine und die ihr zugehorige Niederdruckturbine bilden dann
ein vollstindiges Aggregat.

Hoch- und Niederdruckturbinen, die auf verschiedene Wellen
arbeiten, kénnen mit verschiedenen Umdrehungszahlen laufen. Dies
ist jedoch fiir grofle Schiffe nicht vorteilhaft, wihrend es bei kleineren
Schiffen vorkommt, worauf spiter noch eingegangen wird.

Fig. 4 (b) zeigt die Riickwirtsturbine. Dieselbe ist im Nieder-
druckgehéiuse und zwar im Auspuff angeordnet. Der Dampf tritt
von links ein und stromt durch die Turbine nach rechts, wo er
durch das Auspuffrohr hindurch den Kondensator erreicht. Bei
Vorwirtsfahrt des Schiffes lduft die Riickwiirtsturbine natiirlich im
Vakuum.
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7. Einzelheiten der Schiffsturbine.

Bei Schiffsantrieb wirkt der durch die Welle iibertragene Pro-
pellerschub dem axialen Dampfdruck auf die Turbinenschaufeln und
den Rotor entgegen. Diese beiden Driicke gleichen nahezu einander
aus, und deshalb wird hier die Notwendigkeit grofler Ausgleich-
kolben, wie sie fiir Landturbinen besteht, hinfillig. Hingegen werden
hier Entlastungskolben notwendig, die verhindern sollen, daf} der
Frischdampfdruck auf die ganze Rotorfliche beim Eintritt wirkt
und somit die Anwendung einer offenen Trommel gestatten. Diese
Entlastungskolben sind in Fig. 4 (a) und (b) rechts zu sehen. Die
Durchmesser derselben miissen sorgfiltig berechnet werden, um einen
vollstindigen Ausgleich zwischen Dampfdruck und Propellerschub zu
bewirken. In den Figuren sind die Gehduse mit 4 und die Trommeln
mit B bezeichnet worden. C sind die Wellensterne, welche die

Trommeln mit der Welle verbinden. D sind die Zylinder der Ent-
lastungskolben E, die Welle F ist nur in der Hochdruckturbine zu
sehen, ebenso die Stoftbiichsen G. H sind die Dampfeintritts- und
J die Austrittsringraume. In Fig. 4 (a) ist K ein Umfithrungsrohr.,
um Dampf von H in die zweite Stufe der Turbine iiberzufiihren; die
erste Stufe wird dann iibergangen. In der Figur sind L die Wellen-
zapfen, M Druckringe, N die Schnecke zum Antrieb des Tachometers,
P der Kuppelflansch zur Verbindung mit der Propellerwelle und @
das Schneckenrad, vermittels dessen man die Welle drehen kann,
wenn die Turbine nicht arbeitet.

In Fig. 4 (b) bedeutet B das Gehduse der Riickwirtsturbine, S
ibren Dampfeintrittsraum und 7 den Entlastungskolben der Riick-
wirtsturbine. U ist der Verbindungsring zwischen Vorwértstrommel B
und Riickwirtstrommel W, V der Eintrittsstutzen der Riickwérts-
turbine und X ein Auge zur Aufnahme des Sicherheitsventils.

8. Genauere Beschreibung der Landturbine: Parsons Turbine,
Ein Schnitt durch eine Parsonsturbine der stationdren oder
Landtype ist in Fig. 5 dargestellt.



Genauere Beschreibung der Landturbine: Parsons Turbine.
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Das zylindrische Gehduse a besteht aus GuBeisen und ist zwei-
teilig ausgefiihrt; die obere Halfte ist abnehmbar zwecks Besichtigung
des Inneren, ohne den Laufer zu demontieren. Bei dieser Maschine
sind die Tragfiie fiir die Lager und das Drucklager mit der unteren
Gehdusehilfte aus einem Stiick gegossen. Das ganze Gehiuse wird
von zwei Grundplatten ww getragen, und diese sind wiederum auf
dem Fundament befestigt. Die Turbine selbst ist nur auf einer der
beiden Grundplatten starr mit Bolzen befestigt; auf der anderen
Seite kann sie auf der Oberfliche der Grundplatte gleiten, wenn
ihre Lénge sich infolge Temperaturveréinderung &ndert.

Befestigt man den rechten Tragfull und 148t den Hochdruckteil
der Turbine sich mehr oder weniger frei bewegen, so wird die Be-
wegung des Wellenendes b auf ein Mindestmall gebracht. Dies wird
man leicht verstehen, wenn man bedenkt, dal} die relative Lage der
Welle zum Gehéuse (in axialer Richtung nach hinten) von dem Um-
stande abhidngt, dall beide am Drucklager tatsichlich miteinander
verbunden sind. In Fig. 6 dehnt sich deshalb das Gehduse nach
links aus und nimmt dabei das Drucklager mit sich; die Welle
dehnt sich vom Drucklager nach rechts aus. Diese beiden Ver-
schiebungen suchen einander auszugleichen, so dal die absolute Be-
wegung der Kupplung bei ,b“ somit auf einen sehr kleinen Betrag
gebracht wird. Man kann das ganze Gehduse in dieser Lage als
einen Balken ansehen, der an jedem Ende auf den Grundplatten
aufliegt; das Gehduse mufl deshalb sehr starr sein, um ein Durch-
biegen in der Mitte zu verhindern.

9. Der Weg des Dampfes in der Parsons-Landturbine.

Nachdem der Dampf durch das Hauptabsperr- und Regulier-
ventil hindurchgegangen ist, tritt er in das Gehduse bei p ein. Er
kann dann vollstindig rund um den Rotor herumstrémen durch die
ringformigen Dampfkanéle, die man in Fig.5 im Geh&duse sehen kann.
Nachdem der Dampf den durch Gehdusewand und Trommel gebil-
deten zylindrischen Hohlraum (der radial von den Leit- und Lauf-
schaufeln durchbrochen wird) der ganzen Lénge nach durchstréomt
hat, hat er seine Arbeit geleistet und stromt durch den Auspuff ¢
aus und durch das Auspuffrohr ¢, nach dem Kondensator, der ge-
wohnlich unter der Turbine aufgestellt ist. In diesem Falle besitzt
die Turbine drei verschiedene Rotordurchmesser. Jede der ersten
beiden Abstufungen hat drei verschiedene Schaufelh6hen, die letzte
oder Niederdruckstufe deren vier. Die Ausgleichkolben und Druck-
ausgleichkanéle sind im wesentlichen so ausgebildet, wie schon be-
schrieben; in der Figur ist nur einer der letzteren zu sehen. Dieser
eine ist der Mitteldruckausgleichkanal, und wie man sieht, ist er im
GuBstiick des Gehduses angeordnet. Ein dritter Ausgleichkanal f
verbindet das Auspuffrohr mit dem Raum =z, so daf in beiden der
gleiche Druck herrscht. Der zweite Dampfeintrittsraum bei m wird
bei Uberlastung der Turbine gebraucht. Er steht durch ein Um-
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gehungs- oder Uberlastungsventil mit dem Eintrittsraum p in Ver-
bindung. Ist dieses Ventil gedffnet, so tritt der Frischdampf in die
zweite Expansionstufe unter Umgehung der ersten ein. Die Turbine
kann dann bis etwa 50°/, iiberlastet werden, obgleich nicht mit
derselben ertschafthchkelt als wenn sie bei geschlossenem Um-
gehungskanal mit normaler Konstruktlonslelstung lauft. Die Lager zz
besitzen exzentrische Biichsen, deren gegenseitige Verdrehung eine
genaue Einstellung des Laufers ermdglicht. Die elastische Kupplung
zur Verbindung der Dynamo mit der Turbinenwelle ist bei j zu
sehen.

10. Stopfbiichsen und Ausgleichkolben.

Die beiden Stopfbiichsen befinden sich bei g. Die auf der
Niederdruckseite befindliche ist im Schnitt zu sehen (Fig. 5). Auf
der inneren Seite jeder Stopfbiichse baben wir Dampf vom Kon-
densatordruck, auf der andern Seite Atmosphérendruck. Bei Un-
dichtigkeit wiirde daher Luft in den Kondensator dringen. Dieses
Eindringen von Luft muf sorgfiltig verhiitet werden; es wiirde die
Wirtschaftlichkeit des Kondensators und damit auch, da das Vakuum
verringert wird, den Wirkungsgrad der Turbine selbst bedeutend
heruntersetzen. Die Stopfbiichsen werden deshalb mit Dampf ab-
gedichtet. Der Dampf tritt in den die Stopfbiichsen umgebenden
Raum ein und geht durch Locher, wie sie an der Hochdruckseite
in der Figur zu sehen sind, in das Innere der Stopfbiichse hinein.
Wenn also hier der Dampf nach auflen tritt, so wird selbstverstind-
lich keine Luft durch Undichtigkeit der 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-, Mitteldruck- und Niederdruckkolben. Der Hochdruckausgleich-
kolben hat Hochdruckdampf auf der Innenseite und Mitteldruckdampf
auf seiner AuBenseite. Der Mitteldruckkolben hat Mitteldruckdampf
auf der Innenseite und Niederdruckdampf auf der AuBlenseite. Der
Niederdruckkolben hat Niederdruckdampf auf der Innenseite und
Unterdruck (Auspuffspannung) auf der AuBenseite. Dampf, der etwa
durch die Niederdruckstopfbiichse oder durch Undichtigkeit des
Niederdruckausgleichkolbens ausstrémt, wird durch f in den Kon-
densator gefithrt. Dampf, der 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 Druckdl geschmiert.
Das Ol wird gewéhnlich von einer kleinen Turbinenpumpe oder
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Zahnradpumpe angesaugt und durch einen Kiihler hindurch in die
Lager gedriickt (Fig. 6). Es flieBt von den Lagern zuriick durch
Olriickleitungsrohre in einen Behilter, von dem aus es wieder im
Kreise herumgepumpt wird.

Das Ol erwirmt sich in den Lagern sowohl infolge der durch
die Welle iibertragenen Wérme, als auch durch Reibung. Im Kiihler
wird diese Wiarme wieder abgefiihrt. Der Kiihler ist mit Réhren
durchzogen, die Kiihlwasser vom Kondensator oder von einer anderen
Quelle erhalten, derart, daB in letzterem Falle ein besonderer Wasser-

behilter auBerhalb der Maschinenhalle aufgestellt wird. In Fig. 5
stellt m die Olpumpe und G den Behilter 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 Léngsschnitt einer &hnlich konstruierten Turbine ist durch
die in Fig. 7 abgebildete Turbine der Firma Brown-Boveri wieder-
gegeben. Die Maschine besteht aus drei Hauptteilen, die durch drei
verschiedene Rotordurchmesser gekennzeichnet sind. Die Anzahl der
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innerhalb jeder derselben befindlichen Stufen ist aber bedeutend ver-
groBert worden. Dies wird durch allméhliche Abstufung der Trommel-

und Gehiusedurchmesser erreicht. In der Hochdruckstufe z. B. ist
das Gehiuse in vier verschiedenen Durchmessern gebohrt, die Trommel
entsprechend fiinf Durchmessern abgedreht, und die einzelnen Stufen
in solche Lagen gebracht, dall sieben verschiedene SchaufelhShen
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vorgesehen werden konnten. Man sieht, dal in der ersten Expan-
sionstufe des Niederdruckteils der Gehausedurchmesser allméhlich zu-
nimmt, und dieser Teil des Gehduses tatsiachlich konisch gedreht ist.
Meines Wissens kann nicht hinreichend nachgewiesen werden, ob der
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zusitzliche Aufwand durch groBere Dreharbeit durch eine beachtens-
werte Leistungssteigerung gerechtfertigt wird. Der Gesamtwirkungs-
grad dieser Maschinen ist jedoch bemerkenswert hoch. Das Nieder-
druckausgleichrohr befindet sich unter dem Gehduse, und das Mittel-
druckausgleichrohr ist iiber demselben gestrichelt zu sehen. Das
automatische Uberlastungsventil ist auch zu sehen; es wird vom
Dampf gesteuert und Offnet sich, sobald der volle Dampfdruck vor
der ersten Schaufelreihe erreicht wird.

Es gestattet dem Dampf direkt in die vierte Expansionstufe
einzutreten unter Umgehung der ersten drei. Andere Konstruktions-
einzelheiten dieser Maschinen sollen spéter besprochen werden. Die
abgebildete Turbine besitzt eine Normalleistung von ungeféhr
3000 KW.

13. Zweizylinder -Verbundturbinen.

Fiir elektrische Anlagen von 4000 KW und mehr ist es vorzu-
ziehen, die Turbine in Hoch- und Niederdruckturbine zu teilen und
jede in einem besonderen Gehduse unterzubringen.

Die Gehduse werden hintereinander (in Tandemanordnung) auf-
gestellt, so daB beide Turbinentcile mit ein und derselben Drehzahl
laufen.

Eine Turbine dieser Art, gebaut von der Firma Richardsons
Westgarth & Co., Ltd., die der Brown-Boveri-Turbine #hnlich ist,
wurde in Fig. 8a wiedergegeben, und ebenfalls ein Schnitt in kleinerem
Mafstabe in Fig. 8.

Im Aufri Fig. 8a ist 4 das Dampfzuleitungsrohr vor dem Ein-
tritt in die: Hochdruckturbine. Das Handrad B dient zur Betétigung
des Hauptabsperrventils von Hand aus. Der Dampf geht von diesem
Ventil aus durch ein Sieb nach dem Gehduse C, wo er mehr oder
weniger durch ein vom Regler betitigtes Ventil gedrosselt wird.
Dann tritt er in die Dampfkammer ein, die die Hochdruckseite der
Turbine umgibt und die im Schnitt bei D zu sehen ist. Von dieser
Kammer aus strémt der Dampf in die erste Schaufelreihe ein, oder
wenn sein Druck (infolge der Beeinflussung durch den Regler) ge-
niigend hoch ist, geht ein Teil des Dampfes durch die Umgehungs-
leitung direkt in die dritte Stufe. In letzterem Falle stromt der Dampf
durch das federbelastete Ventil E in den Raum F.

Der Austritt aus der Hochdruckturbine geschieht durch das
Rohr @, das in den Eintritt der Niederdruckturbine bei H fiihrt.
Nachdem der Dampf in der Niederdruckturbine Arbeit geleistet hat,
tritt er durch den Auspuffstutzen 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. M ist der Regler und N seine
Antriebsschnecke.
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In dem Schnitt durch das Ventilgehduse Fig. 8c ist 4 das
Dampfzuleitungsrohr, B das Handrad und C das Absperr- und Schnell-
schluBventil. D ist das Dampfsieb, in dessen Inneres der Dampf
eintritt. Nachdem der Dampf das Sieb verlassen hat, kommt er

durch den Kanal O zu dem schon erwihnten 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 nur dann eintritt, wenn die Drehzahl der
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Maschine ihren normalen Wert um etwa 10°/, iiberschritten hat.
Das vom Hauptregler durch Zwischenschaltung eines Olkraftein-
schalters oder Kraftgetriebes beeinfluite EinlaBventil, das auflerdem
in steter Vibration gehalten wird, reguliert den Druck des in die

Schaufeln eintretenden Dampfes und hilt selbst bei groen Belastungs-
anderungen die Drehzahl der Turbine auf einer gleichbleibenden
Hohe. Ein Schnitt durch dieses Ventil und den Olkrafteinschalter
ist in Fig. 8a rechts zu sehen, und ebenfalls der Dampfringkanal im

Querschnitt.

14. Einzelbeschreibung der Parsons-Schiffsturbine.

Fig. 9 und 10 geben Querschnitte und Ansichten einer Hoch-
und Niederdruckturbine fiir ein Dreiwellenschiff von betrichtlicher
GroBe. Das Gehduse besteht hier aus drei Teilen und ist mit den
LagerfiiBen zusammengegossen; man sieht, da das Gehéuse an jedem
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Ende geteilt und mit dem Mittelstiick durch zahlreiche Schrauben
verbunden ist. Diese Gehduseenden tragen auch die horizontalen FiiBe,
die zur Befestigung auf den Grundplatten dienen.

Die Hochdruckturbine besitzt vier Expansionstufen, wihrend
die Rotortrommel auf ihre ganze Lange gleichen Durchmesser behilt.
Die Niederdruckturbine besteht aus acht Expansionstufen, von denen
die drei letzten gleiche Schaufelh6he, aber verschiedene Schaufel-
winkel besitzen. Die Hochdrucktrommel hat ebenfalls auf ihrer
ganzen Linge gleichen Durchmesser, aber sie ist grofler als die der

Hochdruckturbine, ungefihr im Verhéltnis von V2 zu 1. Es mag
hier noch erwihnt werden, daf das Gehiuse der Niederdruckturbine
durch einen herumgehenden Flansch zwischen der fiinften und sechsten
Expansionstufe in zwei Teile geteilt wird.

Die Riickwéartsturbine ist wiederum in den Auspuff der Nieder-
druckturbine gelegt worden, und dies wird im allgemeinen, wenn
auch nicht immer, getan. Die Traglager sind von der festen bei
Schiffsmaschinen {iblichen Konstruktion, und mit Weilmetall aus-
gegossen. Die Drucklager sind jedesmal am vorderen Ende der
Turbinen angebracht. Sie nehmen jeden unausgeglichenen Unter-
schied zwischen Dampfdruck und Propellerschub auf und dienen
auflerdem dazu, die relative Lage des Léufers gegen das Gehduse
genau zu fixieren.

15. Einzelheiten der Parsons-Schiffsturbinen.

I ist der Dampfeintritt in die Hochdruckturbine, M die Um-
gehungsleitung (gestrichelt) und H der Auspuffstutzen. Da wir es
mit einer Anlage fiir ein Dreiwellenschiff zu tun haben, strémt
der Auspuffdampf der Hochdruckturbine zur -Héilfte in jede der
beiden Niederdruckturbinen. Das Trommelinnere der Hochdruck-
turbine steht mit dem Auspuff in Verbindung und ist infolgedessen
mit Dampf von Auspuffspannung angefiillt. Der Auspuffdampf dehnt
sich deshalb durch die Arme der Wellensterne hindurch bis zum
duBersten Ende der Trommel aus. Der Hochdruckentlastungskolben
hat somit Hochdruckeintrittsdampf auf seiner Innenseite und Hoch-
druckauspuffdampf auf seiner AuBlenseite. Der am Eintritt befind-
liche Wellenstern besitzt hohle Arme; der Frischdampf tritt durch
diese Arme hindurch und durch kleine Bohrungen, von denen eine
in der Figur zu sehen ist, in den Hohlzapfen der Welle. Der Zweck
dieser Konstruktion ist, Ausdehnungsunterschiede, die von ungleichen
Temperaturen herrithren, zwischen Welle und Gehéduse auszugleichen.
Ungleiche Ausdehnung wiirde natiirlich einen schlechten EinfluB auf
das Spiel der Dichtungsstreifen der Entlastungskolben zur Folge haben.
F sind die mit Dampf abgedichteten Stopfbiichsen, G die Schnecke
zum Antrieb des Tachometers, K der Oleintritt in die Lager und J
Entwisserungsstutzen der Turbine. Bei der in Fig. 10 dargestellten
Niederdruckturbine befindet sich der Dampfeinlal (gestrichelt) bei J.
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Da hier der Dampf in zwei Niederdruckturbinen geht, so braucht
der Querschnitt dieses Eintrittrohres nur die Halfte des Hochdruck-
auspuffrohres zu betragen. Bei M sitzt das MandvriereinlaBventil,
auf das wir hier nicht ndher eingehen wollen. Durch den Stutzen K
gelangt der Dampf in die Riickwirtsturbine. Ferner sei nur noch
der Ring erwihnt, der die Vorwirts- und Riickwirtstrommeln mit-
einander verbindet, und die in diesem befindlichen Durchbrechungen,
um den Auspuffraum L mit dem Inneren der Trommel zu verbinden.
Der Innenraum der Trommeln, der sich bis zu beiden Enden des
Zylinders erstreckt, wird somit auf Auspuffspannung erhalten, also
auf einem sehr hohen Unterdruck.

In der Niederdruckturbine sind Cund D zwei Entlastungskolben.
Der Entlastungskolben der Vorwirtsturbine ¢ hat den Vorteil, daB
er sich naher am Drucklager befindet.

Der Druck auf seiner Innenseite ist der des Niederdruckeintritt-
dampfes und auf seiner AuBenseite der des Niederdruckauspufi-
dampfes.

Bei den mit Dampf abgedichteten Stopfbiichsen G befindet sich
Atmosphérendruck aufien und Unterdruck innen, so daB wie bei den
Landturbinen bei irgendwelcher Undichtigkeit Luft in die Turbine
gelangen wiirde. Hier befinden sich die hohlen Arme in demjenigen
Wellenstern, der dem Drucklager zunéchst liegt. E sind die Lager,
F das Drucklager, N die Turbinenentwisserung und P die Stutzen
fiir die Olableitung.

16. Turbinen fiir Kriegsschiffe.

In Fig. 11 und 12 sind die Hoch- und Niederdruckturbinen fiir
ein Vierwellenschiff abgebildet. Sie geben eine hiufig fiir Kriegs-
schiffe (Linienschiffe und Kreuzer) angewandte Ausfithrung wieder,
bei denen das Vierwellensystem iiblich ist.

Je eine Hochdruckturbine ist auf jeder duBeren Propellerwelle
und je eine Niederdruckturbine auf jeder inneren Propellerwelle an-
geordnet. Die Wellen laufen nahezu mit derselben Drehzahl. Wie
ersichtlich, ist hier die Niederdruckturbine relativ kiirzer als bei der
Dreiwellenanordnung. Die Anlage besteht aus zwei getrennten Sitzen,
von denen 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 fiinf. In Fig. 11 ist 4
ein Dampfeintrittstutzen fiir die Einfithrung von Hilfsmaschinen-
abdampf.

Die Turbinenanlage fiir ein Torpedoboot ist in Fig. 13 veran-
schaulicht. Die H.-D.-Turbine befindet sich auf der Steuerbordseite
(auf der Photographie links); eine M.-D.-Turbine treibt die Backbord-
schraubenwelle an, und auf der mittleren Welle sind die Marsch-
und die N.-D.-Turbine, erstere vor der N.-D.-Turbine, angeordnet.
Der Kondensator befindet sich auf der Backbordseite des Schiffes.

i
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Der Dampfeintritt der H.-D.-Turbine ist auf dem Bilde nicht
zu sehen. Das groBe auf dem H.-D.-Gehduse befindliche Ventil dient
zum Absperren der Marschturbine, wenn letztere aufler Tatigkeit

Fig. 13. Parsonsturbinen-Anlage fiir ein Torpedoboot.

gesetzt wird. Die Hauptdampfrohre und die Auspuffrohre sind, wie
die Figur zeigt, nicht angeschlossen, dagegen ist der Stutzen am
hinteren Ende der Marschturbine zu sehen. Wenn diese Turbine
arbeitet, so tritt der Dampf aus diesem Stutzen aus und wird zu
dem auf der H.-D.-Turbine befindlichen Ventil gefithrt, 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 Stutzen sind in ahnlicher Weise verbunden; namlich
der Auspuff der M.-D.-Turbine mit dem Eintritt der N.-D.-Turbine
und der Auspuff der N.-D.-Turbine mit dem Kondensator. Alle diese
Stutzen sind sichtbar.

Das Drucklager und die Lagerdeckel mit Nachstellschrauben,
die Stopfbiichsenverbindungsrohre, die Vorrichtung zum Messen des
Spiels der Labyrinthdichtungen, die Hub6sen und die Bolzen, um
die obere Gehdusehilfte beim Abheben zu fiihren, sind deutlich zu
sehen. Die Trager, auf denen die Turbinen aufgestellt sind, werden
natiirlich nicht beim Einbau in das Schiff verwendet.

19. Material.

Die Materialien, aus denen die verschiedenen Teile der in Fig. 11
und 12 abgebildeten Kriegsschiffsturbinen bestehen, sind folgende:

Gehduse . . . . . . . . . . . . . GuBeisen

Trommeln . . . . . . . . . . . . Siemens-Martin-Stahl
Wellensterne . . . . . . . . . . . Gufistahl oder S.-M.-Stahl
Wellen . . . . . .. . . . . . . S-M- oder Nickelstahl
Schaufeln ., . . . . . . . . . . . Spezial-Bronze
Dichtungsringe . . . . Weiche Bronze
Zylinder der Entlastungskolben . . . GuBeisen
Entlastungskolben . . . . . . . . . Siemens-Martin-Stahl
Verbindungsringe . . . . . . . . . Siemens-Martin-Stahl
Lagerschalen . . . . . . . . . . . Geschiitzbronze
Drucklagerschalen . . . . . . NSiemens-Martin-Stahl
Ringe in den Drucklagerschalen . . . Bronze

Stopfbiichsen . . . . . . . . . . . GuBeisen
Stopfbiichsendeckel . . GuBeisen
Dichtungsringe der Entlastungskolben . Bronze
Stopfbiichsenringe . . . . . . . . . Stahl
Dichtungsstreifen . . . . . . . . Bronze

Bei Landturbinen und bei solchen fiir Passagierdampfer bestehen
die Lager gewohnlich aus GuBeisen, das mit Weilmetall ausgegossen
ist. Bei Anwendung iberhitzten Dampfes ist es gebrduchlich, die
Hochdruckschaufeln aus Stahl oder Kupfer anstatt aus Bronze her-
zustellen.

18. Hauptunterschiede zwischen Land- und Schiffsturbinen.

Um die Unterschiede zwischen Land- und Schiffsturbinen zu-
sammenzufassen, seien die folgenden nachstehenden Punkte auf-
gefiihrt:

1. Turbinen zum Antrieb elektrischer Generatoren laufen mit
weit hoheren Umdrehungszahlen, und ihre Ladngenabmessungen sind
weit geringer als die von Schiffsturbinen gleicher Leistung.
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2. Die groften Landturbinen, die man gebaut hat, haben un-
gefihr dieselbe Leistung wie die gewdhnlich gebréuchlichen 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 der Dampf in den Hochdruckteil
unter Kontrolle des Reglers meist stoBweise ein. Fiir Schiffsturbinen
werden zur Kontrolle der Geschwindigkeit Regler in dieser Weise
nicht gebraucht, und somit ist hier der Eintritt des Dampfstromes
in die Turbine stets ein fortlaufend stetiger.

6. Fir Landturbinen kommt gew6hnlich stark iberhitzter Dampf
zur Verwendung.

2. Kapitel.
Theoretische Grundlagen.

1. Die Energie des Dampfes.

Ein Korper kann Energie, d. h. die Fahigkeit Arbeit zu leisten
in sehr verschiedener Weise besitzen. Man versteht hierunter ,ver-
schiedene Arten der Energie“. So gibt es z. B. Wiarmeenergie,
potentielle Energie, die einer gewissen Hohe iiber einen gegebenen
Normalniveau zuzuschreiben ist, Energie, die einem gewissen Druck
entspricht, kinetische oder Geschwindigkeitsenergie, Energie, die auf
elastische Spannung zuriickzufiihren ist, Energie der Verbrennung
oder anderer chemischer Vorgéinge 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 wihrend der Vorginge,
die das betreffende wissenschaftliche Gebiet behandelt, Anderungen
unterworfen sind. So bleibt z. B. in der Hydraulik die Wiarmeenergie
gewOhnlich unberiicksichtigt, oder wir behandeln dort einen Zuwachs
an Warmeenergie als einen gleichgroen Energieverlust. Es ist auch
klar, daB in der Hydraulik keine Verbrennungs- oder andere chemische
Vorginge in Betracht kommen koénnen. Die Energiearten, mit denen
man es dort zu tun hat, sind zuriickzufithren

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 Dampfen zu tun, wie z. B. mit
Wasserdampf, so liegt die Sache einfacher als bei Wasser. Der
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Unterschied besteht darin, daB wir erstens die Energie eines Gases,
d. h. eines kompressiblen Korpers, welche einer gewissen Hohenlage
entspricht, vernachldssigen konnen, da sie im Vergleich zu anderen
Energieformen sehr klein ist, und dafl zweitens das Gas bei seiner
Ausdehnung Arbeit leisten kann.

2. Die treibende Kraft in der Turbine.

In den gewdhnlichen Kolbendampfmaschinen wird die Energie
des Dampfes in mechanische Energie oder Arbeit durch statischen
Druck auf den sich bewegenden Kolben umgesetzt. Es ist nicht
iblich, sowohl die GroBe als auch die Richtung der 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 der Welle mechanische Arbeit leistet. Dieser
Unterschied mufl genau festgehalten werden. In einer Dampfturbine
ist die treibende Kraft nicht der statische Druck des Dampfes,
gsondern der Druck, den der Dampf auf die Laufschaufeln vermoge
seiner Geschwindigkeit oder seiner Geschwindigkeitsinderung ausiibt.
Dieser Druck soll als ,kinetischer Druck® oder ,kinetische Riick-
wirkung® zwischen Schaufeln und Dampf bezeichnet werden. Daf
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
verindert 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 der mit groBer Geschwindigkeit
stromende Dampf iibt einen Druck auf die Schaufeln aus und ver-
ursacht auf diese Weise die Umdrehung der Turbinenwelle. Ma-
schinen, bei denen die Drehung direkt durch den statischen Druck
des arbeitenden Mittels hervorgerufen wird, bezeichnet man im Gegen-
satz zu der hier besprochenen Gattung der Turbinen oder Kreisel-
radmaschinen als ,rotierende Maschinen®.

3. MaBnahmen zur Erreichung einer Geschwindigkeitszunahme.

Wenn der Dampf durch eine Schaufelreihe hindurchgeht, so
vergroBert sich sein Volumen bei gleichzeitiger geringer Druck-
abnahme, die naturgemidf ein Anwachsen der Dampfgeschwindig-
keit verursacht. Dieser durch die Volumenvergroferung hervor-
gerufene Geschwindigkeitszuwachs ist aber zwischen den Innen- und
AuBenkanten der Schaufeln einer einzelnen Reihe sehr gering. Wir
miissen uns hiiten, dies als hauptsichlichste Quelle einer Geschwin-
digkeitszunahme anzusehen. In der Tat vernachlassigen wir ge-
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wohnlich den auf diese Ursache zuriickzufiihrenden geringen Zuwachs

und behandeln dann den Dampf (innerhalb einer einzelnen Reihe) als

einen nicht ausdehnbaren und nicht zusammen-
driickbaren Korper.

e Die Geschwindigkeitszunahme wird somit

nicht der Expansion des Dampfes, sondern der

/)/ / ] Querschnittsverengung zugeschrieben. Ein Blick

"d* auf Fig. 14 wird dies klar machen. Die Ein-

% ‘ trittsbreite des Kanals zwischen zwei Schau-

o feln ist @« und die des Austrittes b. Da nun

deil%;lib f?suﬁihr%inﬁie die Schaufellinge konstant ist, verhalten sich

Laufschaufeln. diese Breiten am Eintritt und Austritt in

das Laufrad wie die rechtwinklig zur Stro-

mungsrichtung des Dampfes stehenden DurchfluBquerschnitte. Zwi-

schen Ein- und Austritt wichst mithin die Dampfgeschwindigkeit

| “Achse

c,

im Verhéltnis %. Der Austrittswinkel f, fiir normale Schaufeln von

Uberdruckturbinen betrigt ungefihr 20, fiir welchen Fall bei einem

Eintrittswinkel f, =90° ﬁzsin 20° und demnach die Austritts-
a

geschwindigkeit etwa dreimal so groB als die Eintrittsgeschwindigkeit
sein wiirde, natiirlich unter der Voraussetzung gleicher Schaufel-
teilung an der Ein- und Austrittskante (d=a).
Die GroBe der Geschwindigkeit an jeder Stelle erhdlt man aus
der sogenannten , Kontinuitatsgleichung® oder ,Stetigkeitsbedingung®.
Ist ¢, die Eintrittsgeschwindigkeit und A der Dampfquerschnitt
bei a, ¢, die Austrittsgeschwindigkeit und B der Querschnitt bei b,
so besteht, da durch jeden Querschnitt sekundlich dasselbe Dampf-
volumen hindurchgeht, die folgende Stetigkeitsbedingung:
B.¢cy=4-¢,
oder

a
E'Ca.

6=

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

4. Der Satz vom Antrieb.

Der Dampf verdndert beim Durchstromen der Turbinenschaufeln
seine Geschwindigkeit, und wir haben bereits gesehen, dafl diese
Geschwindigkeitsinderung notwendigerweise mit einer DruckéduBerung
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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 Grofe genau und zuverlissig be-
rechnen koénnen. Dies kann durch Anwendung des zweiten Newton-
schen Gesetzes geschehen. Wir wollen mit der Definition des so-
genannten ,Antriebes“ oder der ,BewegungsgroBe“ beginnen, und
dem gewdohnlichen Gange folgend, wollen wir die Bewegungsgrofe
eines in Bewegung befindlichen Korpers als proportional seiner Ge-
schwindigkeit und Mafe betrachten. Ist somit G' das Gewicht des
Korpers in kg und ¢ seine Geschwindigkeit in m/sk, so ist die Be-
wegungsgrofe:

G
—-.¢ in sk-kg,
7 g

worin ¢ die Erdbeschleunigung = 9,81 m/sk? bedeutet.
Die BewegungsgroBle von 50 kg Dampf, der mit einer Geschwin-
digkeit von 100 m/sk stromt, betrigt z. B.:

50

981 100 =510 sk-kg,
d. h. eine Kraft von 510 kg, die eine Sekunde lang wirkt. Das
wiirde die Bewegungsgrofe des Dampfes in Richtung seiner Be-
wegung sein. Wollen wir die Bewegungsgrofe 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 Koérpers zugrunde. Ist die Dampfgeschwindig-
keit, die einen Winkel ¢, mit der Bewegungsrichtung der Turbinen-
schaufeln bildet ¢, so erzeugen G kg Dampf eine totale Bewegungs-

grole —G—'cl. Die Kraft in Richtung der Schaufelbewegung wiirde
dann -¢,-cose,, und die parallel zur Turbinenachse gerichtete

Kraft —.¢, -sing, sein (siehe Fig. 14). Wir konnen sagen, daB der

< | Re | R

Dampf —G~-c1 sk-kg auf das Laufrad iibertrdgt, oder wiederum, daf3
g

~

—.¢,-cosq, sk-kg in Richtung der Schaufelbewegung iibertragen

werden. Es sei besonders hervorgehoben, dal diese Gréfen weder
davon abhiingen, ob das Dampfgewicht @ in einer oder zehn Sekunden
oder auch wihrend eines anderen Zeitintervalles durch die Schaufeln
hindurchstromt; noch hingen sie von der Geschwindigkeit des Lauf-
rades ab.

Ein Blick auf die Figur zeigt, daf der Dampf das Laufrad mit
einer anderen Geschwindigkeit ¢, und unter dem Winkel ¢, verlaft.



28 Theoretische Grundlagen.

Er nimmt mit sich —g--c2 sk-kg, die sich zerlegen in E-c.,~cosao
g 2

der Schaufelbewegung entgegengesetzt gerichtet und —(ic - sin ¢,
g 2

senkrecht zur Schaufelbewegung.

Das Newtonsche Gesetz mag fiir unsere Zwecke in folgende
Worte gefallt werden:

Wenn die Geschwindigkeit eines Korpers sich irgendwie #ndert,
so tritt eine Kraft auf. Die Komponente dieser Kraft in irgend
einer Richtung ist gleich der sekundlichen Zunahme der Bewegungs-
groBe in dieser Richtung; oder kurz:

Kraft = sekundlicher Zuwachs der BewegungsgrioBe in Richtung
der Kraft.

5. Druck auf die Schaufeln und geleistete Arbeit.
Nehmen wir wiederum Fig. 1!5 als Beispiel, so sehen wir, daB
(i‘cl sk-kg in ¢ Sekunden auf das Laufrad {ibertragen werden.
Das heifit, G kg Dampf treten in das Laufrad in ¢ Seku;lden ein,
und in derselben Zeit verlassen g-cg sk-kg mit dem Dampfe das

Laufrad. Um die parallel zur Achse auf die Schaufeln wirkende
Kraft zu berechnen, sehen wir, daB eine totale Anderung der Be-
wegungsgrofe in dieser Richtung von:

7 (¢, sin ¢, — ¢, sin ¢t,)

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

_Ci . ey sin ¢, — ¢, -sin ;) kg.
g t
Diese Kraft ist, nebenbei bemerkt, negativ. Die treibende Kraft
oder der Druck auf die Schaufeln, d. h. die Kraft in Richtung der

Schaufelbewegung ist in dhnlicher Weise:

G (cy cos e, ¢, cos ) ke.
g t .
Das Pluszeichen wurde hier gesetzt, weil die beiden Geschwindig-
keitskomponenten einander entgegengesetzt gerichtet sind, und des-
halb die Summe der Absolutbetrige der einzelnen Geschwindigkeiten

zu nehmen ist. Die BewegungsgroBe in der in Frage kommenden

Richtung geht von %»cl-cos ¢; durch Null hindurch und erreicht

G . .
dann den Betrag —-c,-cosq, in entgegengesetzter Richtung.
g “
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Bedeutet « die Geschwindigkeit der Turbinenschaufeln in m/sk,
so erhdlt man die sekundlich geleistete Arbeit durch den auf die
Schaufeln ausgeiibten Druck multipliziert mit dem pro Sekunde zu-
riickgelegten Weg, und letzterer ist w. Somit betrigt, wenn G kg
Dampf in ¢ Sekunden zugefiihrt werden, die sekundlich geleistete
Arbeit:

G ¢, 008 ¢t; ¢, - cos e,
. g t
die von G kg Dampf insgesamt geleistete Arbeit:

-u mkg/sk;

G
;-(c1 cos &, -} ¢, cos ) u mkg;
und die Arbeit von 1 kg Dampf:

1
g (¢, cos e, ¢, cos at,) - mKkg.

6. Spezifische Arbveit des Dampfes.

Zwecks Berechnung von Dampfturbinen miissen wir drei Energie-
arten betrachten; ndmlich die Arbeit, die der Dampf leisten kann durch:

1. Geschwindigkeit.
2. Statischen Druck oder duBlere Arbeit.
3. Expansion verbunden mit Temperaturabfall.

1. Fiir die auf die Geschwindigkeit zuriickzufithrende oder kine-
tische Energie ist die gebrduchliche Formel fiir die Arbeit von G kg
Dampf, der mit einer Geschwindigkeit von ¢ m/sk strémt:

1 G ,
5-;-0 mkg
oder c?

29
Dies ist die Arbeit, die der 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 der Dampf ohne
zu expandieren, verwendet wiirde. Bezeichnet F die Kolbenfliche
in qem, s den Kolbenhub in m und p den absoluten Druck in kg/qem
Kolbenfliche, so betrigt der totale Druck auf den Kolben p-F kg
und die pro Hub geleistete Arbeit p-F.s mkg. Das zugehorige
Dampfvolumen betrigt 0,0001 F- s cbm und sein Gewicht 0,0001 F-s-y

0,0001 F
oder — ~—~—s—, wenn y das Gewicht von 1cbm in kg, und v das
spezifische Volumen (Volumen von 1 kg in cbm) bedeuten. Somit
betrigt die von 1 kg Dampf geleistete Arbeit:

pFs P pv

—— P k .
0,0001 Fsy  0,0001y  0,0001 &

mkg fiir 1kg Dampf.
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Wenn Dampf in einem Kessel erzeugt wird, so muBl Wirme
(durch Verbrennung eines Brennstoffes) zugefithrt werden, die nicht
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 kg

pv
0,0001 ™
dullere Arbeit fiir jedes Kilogramm erzeugten Dampfes zuzufiihren.

Deshalb besitzt eine in einem geschlossenen Gefdfl befindliche
Dampfmenge, die von ihrer Zufithrungsquelle abgeschnitten ist, diese
Druckenergie nicht. Nur wenn eine direkte Verbindung mit der
Dampfquelle besteht, und der Dampfdruck (wéhrend Arbeit geleistet
wird) infolge neuer Dampfbildung konstant bleibt, kénnen wir jedes

Kilogramm Dampf als Tréger einer Druckenergie von 6%(%—1— mkg

ansehen.

Diese Arbeit ist tatsichlich nicht im Dampf selbst vorhanden
und nicht darin mit einbegriffen, was wir die innere Energie des
Dampfes nennen.

3. Die dritte Energieart ist die durch Expansion erzeugte,
d. h. diejenige Arbeit, die geleistet wird, wenn der Dampf von seiner
Dampfquelle abgeschnitten ist, und jegliche Wiarmeabgabe nach aulen
hin verhindert wird. Eine derartige Expansion ist als ,adiabatische®
bekannt.

Um diese innere Energie in der fiir Wiarmemengen gebriduch-
lichen MafBeinheit bozogen auf Wasser von 0° C auszudriicken, kénnen
wir ihre GroBe erklaren als die vom Dampf wihrend der Expansion
geleistete Arbeit plus der Wéarmemenge, die dem Dampf wahrend
seiner Kondensierung entzogen werden mufl, um ihn auf diesen
Normalzustand von 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 gewShnlich mit dem Buchstaben w bezeichnen
werden.

7. Beziehung zwischen Wirmeeinheit und Meterkilogramm.

Es ist hier nicht notig, die Untersuchungen von Joule oder die-
jenigen spéterer Forscher iiber den Wert einer Warmeeinheit in Meter-
kilogramm anzufiithren. Diese Zahl ist als das mechanische Warmedqui-
valent oder kurz als Joulsches Aquivalent bekannt und wurde nach
neueren Ermittlungen von Rowland zu 427 mkg festgesetzt, d. h.

1 Wirmeeinheit (WE)= 427 mkg.

Der reziproke Wert A:4—217 dient als Faktor, wenn Energie-

mengen aus mechanischem Mafle in WE umgerechnet werden.
Dieser Wert fiir das mechanische Warmedquivalent wurde den
spiterhin verwendeten Dampftabellen von Mollier zugrunde gelegt.
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8. Die Energieumsetzung in der Turbine.

Wir sind jetzt in der Lage, die wichtigen Grundséitze in Ab-
schnitt 2 in einer knapper gefallten Form wiederzugeben. In der
Dampfmaschine wird also die von dem statischen Druck herriihrende
Energie (2) oder die innere Energie (3) oder beide direkt in mecha-
nische Energie verwandelt; in gleicher Weise geht in der Dampf-
turbine die Energieumsetzung vor sich, nur daf hier noch das
Zwischenglied einer teilweisen Umsetzung in kinetische Energie und
weiterhin einer (Geschwindigkeitsinderung des Dampfes in Groéfle
oder Richtung hinzukommdt.

Die Summe von (2) und (3) wird hdufig als potentielle Energie
des Dampfes im Gegensatz zu (1) seiner kinetischen Energie an-
gesprochen. Auf Grund der kinetischen Gastheorie kann man beide
(2) und (3) schlieBlich auch als kinetische Energieformen ansprechen;
auf diese Frage braucht aber der praktische Ingenieur nicht ndher
einzugehen, weshalb hier beide Energieformen als potentielle an-
gesehen werden mogen.

9. Der Satz von der Erhaltung der Energie.

Der Satz von der Erhaltung der Energie kann fiir unsere
Zwecke wie folgt ausgedriickt werden:

Wenn eine (z. B. durch ihr Gewicht) bestimmte Dampfmenge
Anderungen in bezug auf Geschwindigkeit, Druck, Volumen, Tempe-
ratur, Sédttigung usw. erfihrt, ohne Verluste durch Wirmeleitung
oder Strahlung und ohne Energieumsetzung infolge mechanischer
Arbeit, so bleibt die Summe der drei im vorigen Abschnitte ge-
nannten Energiearten dieselbe.

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

¢’ I
219+A'p1vl+“1=A'Tz~é+‘4'pev2+“2’

worin die Indices 1 und 2 sich auf den jeweiligen Dampfzustand
zu zwei verschiedenen Zeiteh oder an zwei verschiedenen Stellen
des Dampfweges beziehen.

Es sei hier bemerkt, daB keine Verluste infolge Reibung des
stromenden Dampfes in Betracht gezogen sind. Die zur Uberwin-
dung der Reibung aufgewandte mechanische Energie wird dem Dampf
in Form von Wirmeenergie wieder zugefiihrt, falls keine Wérme
irgendwie durch Wirmeiibergang nach auBen verloren gehen kann.
Es ist gebréuchlich, die duflere Energie Apv mit der inneren Energie «
zusammenzufassen und ihre Summe mit dem Wérmeinhalt ¢ zu bezeich-
nen. Die Energiegleichung lautet dann:

PRSI
29 Y 22

A-
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worin i die totale potentielle Energie in WE bezeichnet. Im all-
gemeinen wird der in Frage kommende Dampf nicht trocken ge-
sittigt sein, und wird dann ¢ einen anderen Wert haben, als der,
den wir fiir den totalen Warmeinhalt pro Kilogramm Dampf in den
Dampftabellen finden.

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 fiir jedes neuentstehende Kilogramm Dampf
die gleiche Menge Dampf durch die Turbine wegstromen konnen.
Wir kénnen sagen, daB jedes im Kessel neugebildete Kilogramm
Dampf gleichsam ein anderes Kilogramm Dampf in die Turbine
hineindriickt, auf welche Weise die ,dullere Arbeit“ geleistet wird.
Hierzu kommt die im Dampf tatséichlich als Dampfwéirme oder
sinnere Arbeit“ enthaltene Energie. Mithin betrigt die gesamte
Wirmeenergie des Dampfes:

i=wu—-+ Apv WE.

11. Geschwindigkeitszuwachs auf Kosten des Wirmegefiilles.

Durch die im vorletzten Abschnitt gegebene Energiegleichung
sind wir in der Lage zu ermitteln, wie wir die Geschwindigkeit des
Dampfes auf Kosten seines Wiarmeinhaltes steigern konnen. -

Wir wollen zwei Aufgaben betrachten, von denen die letztere
fiir die Berechnung von Dampfturbinen grole Bedeutung hat.

In der ersteren ist angenommen, da8 1 kg in Ruhe befindlicher
Dampf einen Wirmeinhalt von ¢, WE besitzt und adiabatisch
expandiert, bis sein Warmeinhalt den Wert ¢, WE erreicht hat. Es
mag hinzugefiigt werden, dafl die wihrend der Expansion abgegebene
Energie vollstindig dadurch aufgebraucht wird, da dem Dampf Ge-
schwindigkeit verlichen wird. Die erzeugte Geschwindigkeit soll er-
mittelt werden.

Wenn wir den Warmeinhalt ¢, im* Anfangszustande der zuletzt

bestehenden Energie des Dampfes A4- 2C i, gleichsetzen, so er-
g T
halten wir:
¢ .
.2_9_1'1 2
oder

c=‘/jq (i, — 1,) = 91,53 V4, — i,

Sind ¢, und 4, bekannt, so kann ¢ unmittelbar gefunden werden.
In der zweiten Aufgabe moge der Dampf zu Anfang eine Ge-
schwindigkeit ¢, und den Wérmeinhalt 4, besitzen. Durch Verringe-
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rung dieses letzteren auf den Betrag i, mag seine Geschwindigkeit
auf ¢, anwachsen; dann ist

. o . ¢’
"1+A"2_g:’52+‘4-'2g
oder 5
0 —e = j(ﬁ — 1) = 8378 (i, — 1)

12. Dampferzeugung — Gesamtwirme.

Wenn Speisewasser bei einer Temperatur von t,° C einem Kessel
zugefiihrt und dort auf die Temperatur ¢, erhitzt wird, so betréigt
die zur Temperaturerh6hung nétige Wéarmemenge (d. h. die Flissig-
keitswarme) fiir jedes Kilogramm Wasser ungefihr

q = tp — 1ty WE.
Natiirlich unter der Voraussetzung, dall die spezifische Wirme des
Wassers gleich 1 ist. Um das Wasser in Dampf von #,° C zu ver-
wandeln, mufl eine Warmemenge zugefithrt werden, die sowohl eine
Anderung des Aggregatzustandes bewirkt (innere Verdampfungs-
wirme), als auch den Widerstand iiberwindet, den der schon vor-
handene Dampf der notwendig erfolgenden -Volumenvergroferung
entgegensetzt, d. h. &uBere Arbeit leistet (duBere Verdampfungs-
wirme). Die hierzu nétige Wiarmemenge, bekannt als latente Wirme
oder Verdampfungswérme, ist entsprechend &lteren Dampftabellen
nahezu:
r==606,5 — 0,695 tp.
Die Gesamtwirme (Warmeinhalt) iiber der des Wassers von 0°C
betrigt:
A=606,56 4 0,305+1p.

Das ganze besteht jedoch nicht als innere Wérmeenergie; ein Teil
davon wurde, wie frither erklart, zur Leistung &ullerer Arbeit ver-
braucht, oder mit anderen Worten, dieser Teil ist die bereits er-
wihnte auf statischen Druck zuriickzufiihrende Energie (vgl. Ab-
schnitt 6 [2]).

Nun wird klar sein, daB die Gesamtwirme eines in Ruhe be-
findlichen Kilogramm Dampfes ebendasselbe ist, was wir spéterhin
als seine Gesamtenergie bezeichnen werden, vorausgesetzt, daB wir
beides stets auf Wasser von 0° C beziehen. Die innere Energie von
1 kg trocken gesittigten Dampfes kann man nahezu finden, wenn
man von dem obigen Ausdruck der Gesamtwidrme den #quivalenten
Wirmewert von p-v abzieht.

13. Eingehendere Betrachtung der Gesamtwirme des Dampfes.

Im letzten Abschnitt haben wir die Fliissigkeitswirme unter
der Voraussetzung berechnet, daf3 die spezifische Warme des Wassers
fir jede Temperatur =1 ist. Fiir die Gesamtwidrme haben wir

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

Verschiedene empirische Formeln sind aufgestellt worden, die
die spezifische Wirme des Wassers als Funktion seiner Temperatur
angeben. Wir brauchen diese hier nicht anzufiihren, da die gewdhn-
lich gebrauchten Dampftabellen dieser Verénderlichkeit der spezi-
fischen Warme bereits Rechnung tragen. Die Untersuchungen von
Regnault sind zum Teil von mehreren namhaften Forschern bestétigt
worden, und ihre Resultate wurden von Zeuner tabellarisch zu-
sammengestellt.

Auf Grund der neueren Versuche von Knoblauch, Linde
und Klebel) hat Mollier neue Tabellen?®) fiir gesittigten Wasser-
dampf aufgestellt, die heute allgemein Verwendung finden. Der Eng-
lainder Davis® hat auf Grund der neusten zuverldssigen Versuche
folgende Formel fiir die Gesamtwirme aufgestellt:

i = 640,7 -+ 0,3754 (£t — 100) — 0,000993 (t— 1002,
worin ¢ die Temperatur des Dampfes in Grad C bedeutet.

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

Tabelle I.
Werte fiir ¢ in WE.
Grad Druck :

Isi Atm. Nach Nach | Nach Nach
Celsius o Mollier Schiile Davis Zeuner
40 0,0747 613,5 613,9 614,6 618,70

[~ 70,5 cm Q.-S.]

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
2113 20,000 673,4 672,8 670,2 670,96

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

Je nachdem i#ltere oder neuere Dampftabellen zugrunde gelegt
wurden, werden natiirlich die ermittelten Werte fiir den thermo-

1) Knoblauch, Linde, Klebe, ,Die thermischen Eigenschaften des ge-
séttigten und iiberhitzten Wasserdampfes zwischen 100° und 180°. Teil I und II.
Mitteilungen iiber Forschungsarbeiten. Heft 21.

2) Mollier, Neue Tabellen und Diagramme fiir Wasserdampf. Berlin 1906.

%) H. N. Davis, Engineering 1909. 8. 52. .

4) Die Eigenschaften des Wasserdampfes nach den neuesten Versuchen.
Zeitschr. d. Ver. deutsch. Ingenieure 1911. S. 1506 und 1561.
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dynamischen Wirkungsgrad') bis zu gewissem Grade verschiedene
sein. Da fiir niedere Spannungen die Abweichungen der Dampf-
tabellen am groBten sind, soll hier die Abweichung des thermo-
dynamischen Wirkungsgrades fiir eine Abdampfturbine beispielsweise
angefiithrt werden.

Der Abdampfturbine werde der Dampf bei Atmosphéirendruck
zugefiihrt und expandiere bis auf einen Unterdruck von 71 cm Q.-S.
Betriigt ihr thermodynamischer Wirkungsgrad 68 v. H. auf Grund der
alten Dampftabellen, so ist er nach den neueren etwa 67,6 v. H.
Dieser Unterschied ist nur unbedeutend und wird fiir héhere Ein-

trittsdriicke noch geringer.

14. Nasser und iiberhitzter Dampf.

Sind in 1kg NaBdampf, d. h. in Dampf, der eine groBe Menge
kleiner Wasserbldschen mit sich fiihrt, x kg trockener Dampf und
der Rest (1 — x) kg Wasser enthalten, so bezeichnet man mit x die
spezifische Dampfmenge. Solcher Dampf wird die Fliissigkeitswirme
der ganzen Menge enthalten, aber nur x Anteile werden Verdampfungs-
wirme besitzen. Seine Gesamtwidrme ist deshalb:

q-+r-x WE,
worin ¢ die Fliissigkeitswirme iiber der des Wassers bei 0°C und
r die Verdampfungswirme (latente Wirme), wie sie in den Dampf-
tabellen oder nach der Formel in Abschnitt 12 zu finden ist, be-
deutet. Das Dampfvolumen ist, bei Vernachlissigung desjenigen des
Wassers augenscheinlich x-v, worin v das Volumen pro Kilogramm
(spezifisches Volumen) trocken gesittigten Dampfes bedeutet.

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

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

Wird trocken gesittigter Dampf von t5°C bei konstantem Druck
auf t;°C iiberhitzt, so nennen wir t;— tp den Grad der Uberhitzung,
wihrend die Uberhitzungswirme selbst 0,48 (t; — tp) WE betrégt.
Um die Gesamtwiarme des Dampfes zu erhalten, miissen wir zu
dieser Wirmemenge den Wirmeinhalt (Gesamtwéirme) von 1 kg trocken
gesittigten Dampfes addieren. Die Gesamtwirme pro 1 kg iiber-
hitzten Dampfes betrdgt dann, wenn wir uns wiederum auf Wasser
von 0°C beziehen:

iy = 606,56 — 0,695 tp |+ tp -+ 0,48 (t; — tp)
oder = r -+ q-+ 0,48 (t; —tp) WE.
Obgleich diese Berechnungsmethode fiir reine Lehrzwecke hin-

reichen wiirde, geniigt sie nicht fiir praktische Zwecke. Die spezi-
fische Wiarme iiberhitzten Dampfes bei konstantem Druck ist eine

1) Siehe S. 61 dieses Buches.
gk
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verinderliche GroBe und mufl so gewahlt werden, dafl die Ergeb-
nisse der Turbinenversuche sich als richtig ergeben. Ihr Wert be-
trigt bei gewdhnlichen Uberhitzungen etwa 0,48 fiir Driicke von nur
1 oder 2 at?').

Wir werden spéterhin sehen, dal wir iiber diese Schwierigkeiten
hinwegkommen durch den Gebrauch von Diagrammen, welche die
Gesamtwiarme des Dampfes fiir irgend einen Druck und einen be-
liebigen Grad der Uberhitzung angeben und in denen der Veriinder-
lichkeit der spezifischen Wéarme bereits Rechnung getragen ist.

Um das Volumen eines Kilogramm iiberhitzten Dampfes zu
finden, ist die Methode gebrduchlich geworden, dafl man zuerst das
Volumen des trocken gesiittigten Dampfes fiir dieselbe Spannung
berechnet und dann dieses Volumen im Verhéltnis der absoluten
Temperaturen am Anfang und am Ende der Uberhitzung vergréfert.
Mit anderen Worten: der iiberhitzte Dampf wird als vollkommenes
Gas behandelt. . ‘

Dies hingegen ist ungenau, und wir wenden fiir praktische
Zwecke deshalb eine gleich schnell zum Ziele fiihrende Methode an,
um die Gesamtwidrme zu finden. Wir entnehmen das Volumen einem
‘Diagramm oder einer Tabelle, die auf Grund der besten zu Gebote
stehenden experimentellen Ermittelungen speziell fiir diesen Zweck
aufgestellt wurden.

15. Nutzbarkeit der Wirmeenergie.

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

Angenommen, die Kondensatortemperatur betrage 39°C 10 kg
trocken gesittigten Dampfes bei einem absoluten Druck von 0,8 at
(93° C) haben einen Gesamtwirmeinhalt von 6368 WE. Ungefihr
10,4 kg Dampf bei einem absoluten Druck von 0,07 at (etwa 39°C)
wiirden denselben Wirmeinhalt besitzen.

Hiernach ist einleuchtend, daB, obgleich die Wérmeinhalte in
beiden Fillen dieselben sind, die nutzbaren Wirmemengen sehr ver-
schieden grof sein konnen. In letzterem Falle ist die nutzbare
Wiarme tatsichlich gleich Null.

Dieses Beispiel zeigt, dafl die bloBe Kenntnis des Betrages an
Wirmeenergie noch nicht auf den Betrag an nutzbarer Arbeit
schlieBen 1aBt. Wenn wir dagegen sowohl die Temperatur als auch
den Wirmeinhalt kennen, so koénnen wir uns ein Urteil dariiber
bilden, wieviel von der Gesamtwirme in mechanische Arbeit um-

gesetzt werden kann.

1) Vergl. die neueren Untersuchungen iiber die spez. Wiarme cp des iiber-
hitzten Wasserdampfes fiir Driicke von 2 bis 8 kg/qem und Temperaturen von
350 bis 550° C von Knoblauch und Hilde Mollier. Zeitschr. d. Ver.
deutsch. Ingenieure 1911 oder Forschungshefte 108 und 109.
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*16, Die Differenz zwischen der zugefiihrten Wirmemenge und
ihrem nutzbaren Anteil.

Das Prinzip der Nutzbarkeit der Wirmeenergie zur Umsetzung
in mechanische Arbeit ist fiir die Dampfturbinentheorie von grofler
Bedeutung und mufl vollkommen Kklar werden.

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

Angenommen, die Temperatur unseres Kondensators sei 39° C,
und eine bestimmte Wirmemenge wiirde dem Dampf irgendwie zu-
gefiihrt, so daB sich seine Temperatur von 39° auf 93° C erhoht.
Bei 93° C haben wir einen gewissen Mehrbetrag an Wiarmeenergie
als der Dampf bei 0° haben wiirde. Es steht jedoch fest, dal wir
bei einer Temperatur von 39° keine Wiarmeenergie des Dampfes
mehr nutzbar machen konnen. Folglich ist die gesamte Wirme-
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 Wiarmemenge, die zwecks
Temperaturerhthung von 39° auf 93° zugefithrt wurde, zur Um-
wandlung in mechanische Arbeit nutzbar gemacht werden kann. Die
Antwort hierauf ist, daf sie nicht vollstindig nutzbar gemacht
werden kann, wenn der Dampf einen geschlossenen Kreisprozel3
durchléuft.

*17. Man kann sich iiber die Identitit irgendwelcher Anteile der
Gesamtwirme keine Rechenschaft geben.

Obgleich in diesem Falle der Kreisprozel kein vollkommener,
so doch ein diesem gleichwertiger in bezug auf aufgenommene und
abgegebene Wirmemengen ist, so miissen wir, um genau zu ver-
fahren, zu dieser Antwort hinzufiigen, dafl hier ebenfalls nur ein
Teil der zugefithrten Wéarme zur Erzeugung mechanischer Arbeit
nutzbar gemacht werden kann. Dieser nutzbare Anteil ist ebenso
grof}, als wenn ein vollstindiger Kreisprozel durchlaufen wiirde.

Um die obenstehenden Erklirungen zu vereinfachen, haben wir
von der ,zugefilhrten Wirme“ und dem ,nutzbaren Anteil“ der-
selben gesprochen. Wir beabsichtigen hingegen nicht, diesen Energie-
mengen irgend eine besondere Identitit beizumessen, z. B. ist es
gleichgiiltig, ob die wiederabgegebene Wérme tatsdchlich als ein Teil
der vorher zugefithrten identifiziert werden kann oder nicht; im
groflen und ganzen soll hier nur ausgedriickt werden, dafBl fiir eine
bestimmte, dem arbeitenden Korper zugefithrte Warmemenge eine
gewisse Wiarmemenge zu irgend einer anderen Zeit wihrend des
Kreisprozesses notwendigerweise auch wieder abgegeben werden muf.

Die Differenz zwischen aufgenommener und abgegebener Warme
wird in der verlustlosen Wirmekraftmagchine zur Leistung mecha-
nischer Arbeit verbraucht; und wenn wir annehmen, da8 die abge-
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gebene Wirme auf den kleinstmdglichen Betrag gebracht wird, so
konnen wir die obige Differenz als die zur Umsetzung in mecha-
nische Arbeit verfiighare Wiarmemenge bezeichnen.

*18. Systeme, die vollkommenen Kreisprozessen gleichwertig sind.

In einer Dampfkraftanlage, in der das Kondensat wieder als
Speisewasser fir den Kessel verwendet wird, durchlduft der arbei-
tende Korper, der bisweilen Wasser und an anderen Stellen des
Systems Dampf ist, einen vollkommenen Kreisprozel3. Die abgefiihrte
Wiérme, die nicht in Arbeit verwandelt werden kann, geht hinweg
in die See oder anderweitig hin, z. B. in das Kondensatorkiihlwasser.

Wenn das Kondensat nicht wieder als Speisewasser verwendet
wird, so ist eine besondere Speisewasserzufuhr fiir die Kessel nétig,
und die Reihenfolge der einzelnen Prozesse bleibt tatséchlich einem
vollkommenen Kreisproze gleichwertig.

Wenn die Turbinen mit Gegendruck arbeiten, so geht der Aus-
puffidampf in die Atmosphire, indem er seine Abwirme mit sich
fithrt; frisches Wasser wird dann ebenfalls den Kesseln zugefiihrt.
Die abgefiihrte Warme ist in diesem Falle genau dieselbe, als wenn
der Auspuffdampf bei Atmosphérendruck und der zugehorigen Tempe-
ratur kondensiert und dann wieder als Speisewasser verwendet
worden wire.

Solche Einzelheiten wie etwaige Differenzen zwischen Auspuff-
dampf- und Speisewassertemperatur gehen uns hier nichts an; sie
haben keinen EinfluB auf den Hauptgedanken der Nutzbarkeit der
Wiarme zwecks Umsetzung in mechanische Arbeit oder auf die GréBe
dieses nutzbaren Anteils. Alle oben angefithrten Systeme sind des-
halb in wirmetechnischer Hinsicht durchaus einem vollkommenen
Kreisproze3 gleichwertig.

*19. Die ,,Wertigkeit‘* der Wirmeenergie.

Obgleich die Wéarmeenergie in Abschnitt 16 bei einer Temperatur
zwischen 39° und 93° C zugefithrt wurde, verteilt sich ihre Wertig-
keit iiber das ganze Bereich zwischen dem absoluten Nullpunkt und
diesen Temperaturen.

Um nun zu finden, wieviel hiervon nutzbar ist, miissen wir uns
vorstellen, daB die Warmeenergie in aufeinanderfolgenden sehr kleinen
Mengen zugefiihrt werde. Wir wollen eine solche kleine Wirmemenge
betrachten, aber anstatt die zugefiihrte Warmemenge unendlich klein
anzunehmen, werden wir der Anschaulichkeit halber voraussetzen,
daB sie zu einer Temperaturerhthung von 39° auf 41° C hinreicht.
Die Sache ist die, daBl diese Wirmeenergie nicht die durchschnitt-
liche Wertigkeit von 40° C besitzt. Im Gegenteil verteilt sich ihre
Wertigkeit iiber den ganzen Temperaturbereich vom absoluten Null-
punkt = — 273° C bis zu 40° C (3139 abs.). Thre mittlere Wertigkeit
ist 156,5°% abs., d. h. das Mittel aus beiden Temperaturen.
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Die in Frage kommenden absoluten Temperaturen sind 313°
und 0° und die absolute Kondensatortemperatur betrigt 312° Da
die betrachtete Warmemenge eine unendlich kleine ist, so konnen
wir annehmen, da ihre Energie hinsichtlich ihrer Wertigkeit gleich-
miBig zwischen 0° und 313° verteilt ist. Da bei einer Wertigkeit
unter 312° keine nutzbare Energie vorhanden ist, so betrdgt hier
der Warmeanteil, der in mechanische Arbeit umgesetzt werden kann,

1 .
nur oo der zugefithrten Warmemenge.

Zwecks eines anderen Beispiels wollen wir annehmen, da 220 WE
dem arbeitenden Korper bei einer Temperatur von 181°C (454° abs.)
zugefiihrt werden, und daB die Wérmezufuhr bei konstanter Tem-
peratur vor sich gehe. Die mittlere Wertigkeit dieser zugefiihrten
Energie ist nicht 454° sondern 2279 da die Wertigkeit sich gleich-
miBig auf den ganzen Bereich zwischen 0° und 454° abs. verteilt.
Ist die niedrigste nutzbare Temperatur wiederum 39° C (312° abs.),
so liegt die nutzbare Energie zwischen 312° und 4549 also innerhalb
eines Temperaturbereiches von 142° Demnach betrigt die zwecks
Umsetzung in mechanische Arbeit in einer verlustlosen Warmekraft-
maschine nutzbare Energie:

142
i5_4 . 220 = 68,8 WE.

*20. Beweggriinde fiir die Einfiihrung der ,,Wertigkeit‘ der Energie
des Dampfes.

Diejenigen Leser, die bereits einige Kenntnisse in der technischen
Wiarmelehre besitzen, werden in den obigen Darlegungen eine Be-
statigung des Carnotschen Prinzips in Verbindung mit dem zweiten
Hauptsatz der Thermodynamik erkennen. Hierauf werden wir spéter
zuriickkommen, nachdem der Gebrauch des Entropietemperaturdia-
gramms erldutert worden ist.

Inzwischen wollen wir die Beweggriinde fiir die Einfithrung der
» Wertigkeit“ in folgende Punkte kurz zusammenfassen:

1. Der Grund, warum wir der Wirmeenergie eine , Wertigkeit*
beimaflen, ist der, weil diese auf den ersten Blick ersehen laf3t, wie-
viel hiervon ,nutzbar“ ist.

2. Der Grund, warum bei allen Wirmemengen unverfiigbare
Energie vorhanden ist, liegt darin, weil es noch keine Maschine oder
Anlage zur Umwandlung der Wirme in mechanische Arbeit gibt, die
ohne Abfithrung von Wirme und ohne Wirmeverluste arbeitet.

3. Der Grund, warum die Wertigkeit in der besonders beschrie-
benen Weise eingefilhrt wurde, liegt darin, weil bewiesen werden
kann (der Beweis ist in elementaren Biichern {iber Warmelehre zu
finden), daB in einem idealen vollkommenen Kreisprozel fiir jedes
zugefithrte Wirmeteilchen der Betrag an nutzbarer Arbeit L—=5
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Teile dieses Warmeteilchens betrigt, worin T, die absolute Tem-
peratur, bei welcher die Warme zugefithrt wurde, und 7, die nie-
drigste nutzbare Temperatur bedeutet.

21. Relativgeschwindigkeit.

Wir wollen jetzt wieder zum Dampfdurchflufl durch die Turbine
zuriickkehren. Wenn zwei Korper X und Y sich in irgendwelchen
Richtungen mit den Geschwindigkeiten a und b bewegen, so kénnen
wir die Geschwindigkeit des Korpers Y relativ zu X finden, indem
wir die Geschwindigkeit von Y mit der gleichen, aber entgegengesetzt
gerichteten Geschwindigkeit von X zusammensetzen. Kurzum: wir
finden die Relativgeschwindigkeit eines Korpers, indem wir seine
Absolutgeschwindigkeit mit der entgegengesetzt gerichteten Geschwin-
digkeit des Korpers zusammensetzen, gegen welchen seine Relativ-
geschwindigkeit gesucht werden soll

w
—————

AN vy
w AN 2] ﬂ
e \ P 7

Fig. 15. Relative und absolute Dampf-  Fig. 16. Relative und absolute Dampf-
geschwindigkeiten. geschwindigkeiten.

In Fig. 15 sei AB eine Turbinenschaufel, die sich nach rechts mit
der Geschwindigkeit » bewege. Der Dampf habe bei A die Eintritts-
geschwindigkeit ¢, und bilde mit der Richtung von » den Winkel ¢,.
Relativ zur Schaufelbewegung ist natiirlich die Geschwindigkeit der
Schaufel gleich Null, wdhrend die relative Dampfgeschwindigkeit
w, betrigt. Das Parallelogramm in Fig. 15 zeigt, wie w,, als Resul-
tierende aus ¢, und dem entgegengesetzt gerichteten u, erhalten wird.
Es ist jedoch nicht notwendig, den gestrichelten Teil der Figur zu
zeichnen. In der folgenden Fig. 16 sehen wir ¢, als Resultierende aus
» und w,. Der Dampf hat beim Eintritt in das Laufrad die Geschwindig-
keit w, relativ zur Schaufelbewegung und wird gleichzeitig durch die
Schaufel mit der Geschwindigkeit » fortbewegt. Die absolute Geschwin-
digkeit ist demnach die Resultierende dieser beiden Bewegungen.

w, ergibt die Dampfgeschwindigkeit nach Grofe und Richtung
vom Laufrad aus betrachtet. Tritt der Dampf parallel zur Schaufel-
oberfliche in das Laufrad ein, so wird er auf den Schaufelflichen
entlanggleiten und jedenfalls keinen StoB verursachen. Beim Austritt
aus dem Laufrade hat der Dampf die Geschwindigkeit w, relativ
zum Laufrade (Fig. 16). Setzen wir diese Relativgeschwindigkeit mit
der Geschwindigkeit « des Laufrades zusammen, so erhalten wir die
absolute Austrittsgeschwindigkeit c,.
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22. Bestimmung der Zunahme der Relativgeschwindigkeit aus dem
Wirmegefille.

Im Abschnitt 11 wurde eine Gleichung fiir die Beziehung zwischen
Geschwindigkeitszunahme und Wérmegefille aufgestellt. Hierbei wur-
den die absoluten Geschwindigkeiten verwendet, weshalb diese Glei-
chung nur fiir die Leitschaufeln der Turbine gilt.

Handelt es sich dagegen um den Dampfdurchfluf 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 grof3.

Beim Durchflul durch das Laufrad wird ein Teil der kine-
tischen Energie des Dampfes verwendet, um Arbeit an das Laufrad
abzugeben, wie im Abschnitt 5 dargetan wurde. Die absolute Dampf-
geschwindigkeit beim Austritt aus dem Laufrade wird deshalb ge-
ringer sein als vorher. Im allgemeinen ist sie betridchtlich kleiner
als die Eintrittsgeschwindigkeit. Andererseits ist relativ zur Lauf-
schaufel die Zunahme an kinetischer Energie des Dampfes dem
Wiérmegefalle gleich.

Betrigt dieses Wirmegefille ¢, —i, WE, so erhalten wir nach
Einsetzung der Relativgeschwindigkeiten (Fig. 15 und 16):

w,? —w,? ..
A(—lg—g—1>=zl—zg.

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 willkiirlich als ,Gleichdruck-“ und , Uber-
druckturbinen“ bezeichnet hat, unterscheiden zu konnen.

In einer Gleichdruckturbine bekommt der Dampf kinetische
Energie auf Kosten seiner Wérmeenergie beim Durchgang durch fest-
stehende Diisen. Beim Durchgang durch das Laufrad wird diese kine-
tische Energie ganz oder teilweise in mechanische Arbeit umgesetzt.

In der Uberdruckturbine wird ebenfalls in den Leitschaufeln
die Wéarmeenergie des Dampfes in kinetische Energie umgesetzt.
Aber auch beim Durchgang durch das Laufrad setzt sich diese Um-
wandlung von Wirmeenergie 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, dal beim Durchgang
durch die Laufschaufeln )

1. in einer Gleichdruckturbine Druck und Wéarmeinhalt konstant

bleiben,

2. in einer Uberdruckturbine Druck und Wirmeinhalt abnehmen.

In ersterem Falle betrigt das Warmegefille und somit die ge-
leistete Arbeit zwischen Eintritt in einen Leitschaufelkranz und Ein-
tritt in den néchsten (gem&aB Abschnitt 11):

¢,

4.5 "% wE
29

Fiir die Uberdruckturbine miissen wir gemi3 Abschnitt 11 und 22
hierfiir setzen: —w
A ( Sl —{— 1 > WE.

24, Definition einer Stufe.

Es bestehen gewisse Meinungsverschiedenheiten dariiber, wieviel
man mit dem Ausdruck ,Stufe“ bezeichnen soll. Wir werden diesen
Ausdruck in der Weise gebrauchen, wie er bei Uberdruckturbinen
fast allgemein gebréulich ist.

Angenommen, die Berechnung einer Uberdruck- oder Gleich-
druckturbine mit einem zu jedem Laufrad gehérigen Diisen- oder
Leitschaufelkranz sei derart, daBl die Dampfgeschwindigkeiten beim
Eintritt in alle Leitrdder gleich grol seien, und ebenso die Ge-
schwindigkeiten beim Austritt aus den Leitridern und diejenigen
beim Eintritt und Austritt aus den Laufschaufeln sowie die Ge-
schwindigkeit des Laufrades selbst fiir alle verschiedenen Stufen
dieselben blieben. Es wiirde dann jedes einzelne zusammengehorige
Paar von Leit- und Laufrad genau wie alle iibrigen innerhalb der
Turbine ausgebildet sein. Da die Geschwindigkeiten immer wieder-
kehrend. gleich groB8 sind, so wiirden sowohl die geleistete Arbeit
als auch das Temperaturgefille zwischen dem Eintritt des Dampfes
in ein Leitrad und demjenigen in das nédchstfolgende Leitrad fiir
alle Reihenpaare der 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 der ganzen Turbine in dieser einen Stufe vereinigt.

Praktisch kommt jedoch diese genaue Ubereinstimmung aller
Stufen gar nicht in Frage, sondern es ist meist zweckentsprechend
und hinreichend genau genug, eine grofe 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 Expansionsstufe als Typ fir alle iibrigen anzusehen.
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3. Kapitel.
PV- und TS-Diagramme.

1. Expansionskurven. PV-Kurve fiir trocken gesittigten Dampf.

Wenn Dampf auf irgendeine Weise expandiert, so kann man
das Verhiltnis zwischen Druck p und dem spezifischen Volumen v
(Volumen pro kg) fiir den ganzen Verlauf der Expansion durch die
Gleichung N

pvi=c

ausdriicken, worin ¢ eine Konstante bedeutet, die bestimmt werden
kann, wenn die Werte p und v zu Anfang oder an irgendeinem
Punkte der Expansion bekannt sind.
Der Exponent n héngt von der Tem-
peraturverinderung- ab, und deshalb
von dem Umstande,ob dem arbeitenden

v

%,
Korper Warme zugefiihrt oder entzogen P % e,
wird; auBerdem hingt n auch von der 8y \%&
. . . &/,
anfanglichen Dampftrockenheit ab. Trocken gesirt Dimp o
Wire der Dampf zu Beginn trok- Adiabare pv < ¢

ken gesdttigt, und wiirde wihrend
der Expansion so viel Warme zuge- -
fiihrt werden, da.,.B .der ]?ampf ge- Fig. 17. PV-Kurven fiir Wasser-
rade trocken gesittigt bliebe, dann dampf.

besteht die Beziehung zwischen p

und v, wie sie in den Dampftabellen zu finden ist. Die in Fig. 17
aufgezeichnete Kurve wurde in einfacher Weise durch Auftragen der
zueinandergehdrigen Tabellenwerte von p und v erhalten. Es sei
bemerkt, da@, obgleich in einer Turbine der arbeitende Dampf wihrend
der Expansion niemals trocken geséttigt bleiben wird, diese Kurve
dennoch von Nutzen ist, da wir die wirklichen Expansionskurven
mit ihr vergleichen und so die Trockenheit des Dampfes im Ver-
laufe der Expansion beurteilen kénnen. Die Expansionskurve fir

trocken gesdttigten Dampf ist nahezu durch die Gleichung va
= const. bestimmdt.

2. Kurve fiir adiabatische Expansion.

Die Kurve p-v=—=const. wird mehr fir die Berechnung von
Kolbenmaschinen gebraucht. Fir Dampfturbinen findet sie wenig
oder gar keine Anwendung. Sie liegt iiber der Kurve fiir trocken
gesittigten Dampf, wie Fig. 17 zeigt, und stellt die Expansion des
Dampfes dar, wenn eine geniigende Wéirmemenge zugefithrt wird,
die nicht nur den Dampf trocken geséttigt erhélt, sondern sein
Volumen noch auf einen gewissen Grad der Uberhitzung vergrdBert.

c
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Fiir unsere Zwecke ist die adiabatische Expansion von groBer
Bedeutung.

Driicken wir sie durch die Gleichung:

p-v"==const.

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

(leichung n=1,035 0,100 x
gefunden. Auf Grund dieser Gleichung entsteht die folgende Tabelle:
x=1,00 095 09 085 080 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 Verhiltnis 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:ig
Die wirkliche Expansionskurve fiir Dampfturbinen liegt zwischen
der adiabatischen und trockengesittigten Kurve.

3. Berechnung einer Expansionskurve.

Um eine Kurve von der Form p-v" = ¢ aufzuzeichnen, logarith-

miert man am besten und -erhédlt dann:
logp +n-logv=loge . . . . . . . (1)

Sind » und die Anfangswerte von p und v gegeben, so kénnen
wir log ¢ ausrechnen; setzen wir dann einen beliebigen anderen Wert
fiir p ein, so finden wir leicht den zugehdrigen Wert v.

Beispiel: Wir wollen die Volumenverinderung von 1 kg Dampf,
der zu Anfang trocken gesdttigt ist und eine Spannung von 12 at abs.
besitzt, wihrend der Expansion in einer Dampfturbine ermitteln.
Wir wenden die Gleichung der wirklichen Expansionskurve (nicht
der adiabatischen) an. Diese moge sein:

povtil=c
logarithmiert ergibt:
logp 4+ 1,11-logv=1loge . . . . . . (2)

Fiir p=12 at (kg pro qem) finden wir in den Dampftabellen
v==0,1678 cbm pro kg. Dann kénnen wir ¢ berechnen.

Fir p=12 at und v=0,1678 ergibt Gleichung 2:

1,0792 1,11 (0,2248 — 1) =1log ¢
und log ¢ ==0,2187

1) Zeuner, Technische Thermodynamik. Band II. S. 81 (1906).
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Gleichung 1 ergibt:
log p=0,2187—1,11 log v
oder log v =10,1970 —0,9009 log p .
Expandiert der Dampf auf p=9 at, so erhalten wir fiir diesen

Punkt:
log v=0,1970 — 0,9009 -log 9

=0,1970 — 0,9009-0,9542 = — 0,6632
=0,3368 — 1
und v=0,2172 cbm.

Wiirde der Dampf wihrend der Expansion trocken geblieben
sein, so wire sein Volumen bei 9 at (nach den Dampftabellen)
0,2200 cbm. Seine spezifische Dampfmenge ist deshalb

0,2172
70,2200

Wir konnten so fiir mehrere Werte von p die zugehorigen v
ausrechnen und so eine Expansionslinie des Dampfes aufzeichnen,
die fiir die Berechnung einer Turbine von groBem Nutzen ist.

—0,988.

4. Graphische Konstruktion der Expansionskurven.

Diese kann anstatt der logarithmischen Berechnungsweise im
vorigen Abschnitt angewendet werden.

Kennen wir Druck und Volumen zu Beginn der Expansion
(oder an irgendeinem anderen Punkte), so konnen wir die Achsen
Op und Ov ziehen (Fig. 18) und den 7
bekannten Punkt (p,v,) einzeichnen. R

Sodann ziehen wir unter einem o v
beliebigen Winkel f§, der so gewshlt £ 7 N
sei, da tgf=0,2 ist, einen gegen die \

Achse Ov geneigten Strahl derart, daB
wir z. B. 10 cm auf dieser Achse und

\

im Endpunkte senkrecht dazu 2 cm z
abtragen.
Nun berechnen wir tge aus der #l le
Gleichung: ¢ 45° v
(1+tga)=>1+tgp" . (3)

. Fig.18. Graphische Konstrukti
worin n der Exponent der gesuchten '8 der%‘;}::,cls;nsiﬁ‘fg ron

Expansionskurve p-v"=c¢ ist.

Ebenso wie f kénnen wir jetzt « vermittels seines Tangens im
Punkte O an die Achse OP nach links antragen.

Bezeichnen wir den bekannten Punkt mit 4, ziehen 4B und
AE und dann BC und EF unter 45° zu beiden Achsen, so ergibt
der Schnittpunkt der parallel zu den Achsen gezogenen Linien CD
und FD den zweiten Punkt D der zu konstruierenden Expansions-

kurve.
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Diese Konstruktion muf} fiir mehrere Punkte wiederholt werden,
worauf man durch Verbindung aller aufeinanderfolgender Punkte die

gesuchte Expansionskurve erhilt.
den Winkel f und somit seinen Tangens wihlt,

Es ist klar, daf3, je kleiner man
um so niaher die

einzelnen Punkte der gesuchten Kurve aneinanderriicken.

*5. Beweis der vorhergehenden Konstruktion.

Die Gleichung 3 wird wie folgt gefunden:
Hat Punkt D die Koordinaten p,v,, so ist:

Pi— Dy EG FG
S _*4:———:t
po GO Go B¢
mithin =1-tga
pz
. v,—v, HC BH
o B =t
ebenso ist o =0H —0H gp,
mithin —f: 1-+tgp,
1
da aber P1'01n=pg~v2"
!)_1=(&>"
Do v/’
ist somit (1 +tga)=(14tgp)".

6. Angeniherter Ausdruck fiir die geleistete Arbeit.
Dadurch, da wir die Expansion eines Gases durch die Gleichung

p-v" = const. ausdriicken kénnen,
gendherten Ausdruck fiir

7

Fig.19. Wahrend der Ex-
pansion geleistete Arbeit.

sind wir in der Lage, einen an-
die wiahrend der

Expansion geleistete Arbeit zu erhalten.

Wenn sich wie in Fig. 19 die Expansion

von p,v, nach p,v, vollzieht, so ist die ge-
leistete Arbeit durch die unter der Expansions-
linie gelegene schraffierte Fldche gegeben.

Wenn bei konstantem Druck p das Vo-

lumen sich von v auf v-} Av vergrofert, so
betragt die geleistete Arbeit p -4 v und somit
die von v, bis v, geleistete Gesamtarbeit:

Sp-dv

1

Zwecks Integration gebrauchen wir die Gleichung pv"=p,v,"

und erhalten:

geleistete Arbeit = p, vl"f}w dv=
v

Vg
n 1—n __, 1—n
Py, (v v, ")
1—n

V1
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" ist, wird die

und da p,v," =p,v,
D1V =PV
n—1
Wird p in kg/qm (= 10000 at) und v in cbm/kg eingesetzt, so
erhalten wir diese Arbeit in mkg pro 1 kg arbeitenden Korpers.

geleistete Arbeit =

*7. Die Energie des Dampfes auf Grund obigen Ausdruckes.

Wird das fiir adiabatische Expansion gliltige n eingesetzt, so
stellt obiger Ausdruck die Abnahme an innerer Energie dar.

. . v Vo o e .
Wir kénnen hingegen nicht Pi%ynd P2% it innerer Energie

n—1 n—

am Anfang beziehungsweise am Ende bezeichnen, da wir nicht wissen,

ob n fiir eine unendlich lang fortgesetzte Expansion des Dampfes

konstant bleibt. Ferner unterscheiden sich diese Ausdriicke von der

auf Seite 33 berechneten inneren Arbeit durch eine Konstante, da

fiir letztere die Energie des Wassers bei 0° C als Nullpunkt gilt.
Bei praktischen Berechnungen entsteht kein wesentlicher Fehler,

wenn man -2~ als innere Arbeit behandelt, weil die Grofe der
n—_

Expansion sich praktisch in ganz bestimmten Grenzen hélt, und bei

der Differenz zweier Energiemengen die willkiirliche Konstante ver-

schwindet.

Wird einer Turbine Dampf von der Spannung p, und einem
spezifischen Volumen v, zugefiihrt, und dann bei einer Spannung p,
und einem spez. Volumen v, wieder abgefiihrt, so betrégt die wihrend
der Expansion vom Dampf abgegebene Arbeit:

PV — PV
(030, — pav,) + = ,;_1
worin der Ausdruck in der Klammer die Abnahme der in Kapitel IT
Abschnitt 6 (2) angefiihrten Druckenergie ist.
Dieser Ausdruck wird zu:
o

’

n—1 (p1 Uy "_'pfz'u‘:)

und ist bei der Berechnung gelegentlich von Wert; jedoch schrinkt
die Tatsache, daf v, besonders bestimmt werden mufl, die Anwen-
dung dieser Formel bedeutend ein.

Dieser Sonderfall der adiabatischen Expansion ist von dem im
vorhergehenden Abschnitte betrachteten Fall wohl zu unterscheiden,
da dort der Dampf als abgeschlossen von seiner Zufiihrungsquelle
angenommen wurde.

8. Temperatur-Entropiediagramm.

Dieses eignet sich ganz besonders zur Berechnung der Dampf-
turbine und kann sdmtliche PV-Kurven ersetzen. Ich glaube hin-
gegen, dall es besser ist, beide Diagramme gemeinsam zu verwenden.
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Bis vor kurzem wurde das Entropiediagramm beim Entwerfen
und Berechnen nicht viel gebraucht, aber mit dem Aufkommen der
Dampfturbine ist hierin eine Anderung eingetreten, so dafl das Entropie-
diagramm heutzutage fast unentbehrlich geworden ist. Kein Turbinen-
konstrukteur kann ohne dasselbe auskommen, und deshalb sollen
alle seine Einzelheiten hier vollstindig besprochen werden. Anféinger
bemiihen sich gewohnlich, dem Ausdruck Entropie eine physikalische
Bedeutung beizulegen und stoBen damit auf grofie Schwierigkeiten.
Dies ist ganz und gar unndtig. Der praktische Ingenieur sollte
diesen Ausdruck lediglich als ein Hilfsmittel zur Berechnung ansehen.
Einige besondere Vorteile des Temperatur-Entropiediagrammes mogen
hier aufgezihlt werden. Vor allem haben wir hier die grofle 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 vollstdndigen Kreis-
prozesses ergibt eine in sich geschlossene Figur, deren eingeschlossene
Fliche die in Arbeit verwandelte Warme darstellt. Die dem arbei-
tenden Korper zugefithrten oder entzogenen Wirmemengen ergeben
sich im Diagramm ebenfalls als ganz bestimmte Flichen. Die Dampf-
feuchtigkeit kann ebensogut, wenn nicht besser als im PV-Diagramm,
abgegriffen werden. Annéherungsmethoden zur Konstruktion der
Adiabate wie im PV-Diagramm sind hier nicht notwendig. Das Dia-
gramm ist in jeder Beziehung geeigneter. Die Fliachen konnen
schneller berechnet werden, und Anniherungsmethoden hierfiir sind
leicht durchzufiihren. Das Diagramm zeigt auf den ersten Blick,
in welchem MaBe Wirmeenergie zur Umwandlung in mechanische
Arbeit vorhanden ist, gemaB der friiheren Erklirung im Kap. II,
Abschnitt 16, 19 und 20.

9. Entropie.

Wird dem Dampf, dem Wasser oder irgend einem anderen
Kérper bei einer absoluten Temperatur T eine Wirmemenge 4Q
zugefiihrt, die die Temperatur nicht merklich erhoht, dann erhélt
man die Entropiezunahme durch Division der zugefiihrten Wirme-
menge durch die absolute Temperatur. Bleibt die Temperatur nicht
ganz konstant, so setzen wir fiir sie einen Mittelwert, der fiir die
ganze Zeit der Wirmezufuhr gilt. Nimmt hingegen die Temperatur
stark zu, so bietet dieser Mittelwert keine hinreichend genaue An-
niherung mehr, und wir miissen den Vorgang in eine Anzahl kleiner
Stufen zerlegen und den Entropiezuwachs fiir jede einzelne Stufe
getrennt berechnen.

Dieses Verfahren dient zur Erklirung des Ausdruckes ,Entropie-
zunahme“. Somit ist:
zugefithrte Wirmemenge

absolute Temperatur

Entropiezunahme —
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oder besser als Formel ausgedriickt, wenn wir die Entropiezunahme
mit A8, die zugefiihrte Warmemenge mit 4 und die absolute
Temperatur mit 7' bezeichnen:

4Q

A8 =7~

werden 4Q WE dem arbeitenden Korper entzogen, dann bedeutet
A8 natiirlich die Entropieabnahme.

Das oben Gesagte gilt fiir eine ,Anderung® der Entropie. Ehe
wir den wirklichen Betrag der Entropie eines Gases bestimmen
kénnen, miissen wir einen Nullpunkt festlegen, von dem aus wir
die Entropie rechnen wollen. Gewdhnlich nimmt man die Entropie
des Wassers bei 0° C als Nullpunkt und Normalzustand an.

Wenn wir deshalb von der Entropie eines Gases sprechen, so
meinen wir den Mehrbetrag an Entropie {iber diejenige des Wassers von
0°C. In bezug auf diesen Nullpunkt ist also die Entropie ge-
frierenden Wassers =0. Wir sprechen stets von der Entropie eines
Kilogramm des arbeitenden Korpers.

10. Die Entropie des Wassers.

Angenommen 1 kg Wasser wiirde von 0° auf 10°C erwirmt.
Da die spezifische Warme des Wassers=1 ist, so betrigt die zu-
gefiihrte Warmemenge 10 WE; die mittlere abs. Temperatur wahrend
dieses Vorganges ist 278° (5° C). Die Entropiezunahme betrigt
mithin: 4Q 10

T = 55— 0:0360 EE.

In Tabelle II, wo wir dieses Resultat in der 1. Reihe finden,
wurden weitere Entropiezunahmen fiir steigende Temperaturen von
10 zu 10° berechnet.

Mit Hilfe eines Rechenschiebers kann Tabelle II sehr schnell
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 der Zufiihrung dieser
Wirmemenge allméhlich auf 40°C. Die mittlere abs. Temperatur
10 .
308 — 0,0325;
addiert man diesen Wert zur vorhergehenden Fliissigkeitsentropie
von 0,1044 EE, so erhilt man 0,1369 EE.

Die Tabelle reicht bis 100° C. Der Leser sollte sie bis 200° C
fortfithren in Abstdnden von 20°C. Er wird somit eine ganz voll-
standige Tabelle haben und kann sich eine Kurve auftragen, die
die Werte der Entropie S fiir alle praktisch vorkommenden Wasser-
temperaturen angibt. '

Diese Kurve zeigt die in Fig. 20 mit Flissigkeitskurve bezeich-
nete Linie. Spéterhin (Abschnitt 12) wird gezeigt werden, daB ihre

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 4

betragt hierbei 308° und die Entropiezunahme
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Tabelle II.
Temp. | Mittlere abs. gef%il}llrte Entropie- Entropie der
oc 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 anndhernd §==1In

T .
—— ist, so daB man die Kurve auch

273

nach dieser Gleichung auftragen koénnte.

11. Entropie des Dampfes.

Wenn Wasser wie in einem Kessel verdampft wird, ist die Be-
rechnung der Entropiezunahme sehr einfach, da die Temperatur
wihrend der Zufithrung der Verdampfungswirme (latente Wirme)

°c
2
00,

™

c

8§

\

45

0

3

S a0

Fig. 20. Entropiekurven fiir Wasser und
trockengeséttigten Dampf.

konstant bleibt. Wenn 1 kg
Wasser von T° abs. Tempe-
ratur bei dieser Temperatur
vollkommen verdampft wird
infolge der Zufuhr der Ver-
dampfungswiarme 7, so hat
seine Entropie wahrend der

Verdampfung um —;EE zu-

genommen.

Beispiel: In einem Dampf-
kessel werde Wasser in Dampf
von 11 at Uberdruck, d.h.
etwa 12 at abs. verwandelt.
Die zugehorige Sattigungs-
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temperatur betrigt 186,9° C oder 459,9° abs.; und die Verdamp-
fungswérme » pro Kilogramm ist gleich 478,2 WE. Aus der Fliissig-
keitskurve (Fig. 20) sehen wir, dal zu 'Beginn der Verdampfung die
Entropie bei Punkt B 0,528 betrigt. Wéahrend der Verdampfung
zugefithrte Wirme 478,2___: 1,040 EE zu

abs. Temperatur ~ 459,9
und betrigt nach vollstindiger Verdampfung: 1,040 - 0,528
= 1,568 EE. Das ist dann die Entropie trocken gesittigten
Dampfes bei 12 at abs.

Die Art und Weise, wie die Grenzkurve fiir trocken gesittig-
ten Dampf in Fig. 20 gefunden wurde, ist hiernach klar. Man divi-
diert fiir jede einzelne Temperatur die Verdampfungswirme durch
die abs. Temperatur und trigt dieses Resultat (z. B. BC) von der
Flissigkeitskurve ab nach rechts auf. Die Gleichung der rechtén
Grenzkurve ist dann: Entropie des trockenen Dampfes =— Entropie
der Flissigkeit - Verdampfungsentropie

g g T
oder §"'=38 +T—ln 273+T'

nimmt die Entropie um

*12. Der Nullpunkt der Entropie.
Ausgehend von der Gleichung 4.8 =%§—2 fiir die Entropiednde-

rung koénnen wir in dieser fiir 4Q, wenn es sich um Wasser handelt
und wir dessen spezifische Warme als konstant annehmen, AT ein-
setzen. Beim Ubergang zu Differentialen, d. h. fiir unendlich kleine

Anderungen 48 und AT wird die Gleichung zu %’ = —11—, Integrieren

wir nach T, so wird:
S=InT-+} 4 (4),
worin A4 die Integrationskonstante ist. Fir S=o0, d. h. wenn
T=273° (0° C), wird:
0o=1In273-4+4
und daraus 4==—1In 273; und aus Gleichung 4 wird:

T
S=InT—In273=1In 573

Das ist die gebrduchlichste Methode. Wir wollen dagegen sehen,
was geschieht, wenn wir einen anderen Nullpunkt fiir die Entropie
annehmen. Wir kénnen z. B. den Nullpunkt der Entropie dorthin
legen, wo die abs. Temperatur gleich O ist; oder, da uns die Wahl
freisteht, wollen wir S=0 setzen, wenn T=1 ist. Nehmen wir
dann fiir unsern gegenwirtigen Zweck an, daB keine Anderung des
Aggregatzustandes eintritt, d.h., daB das Wasser nicht friert und
somit dasselbe Gesetz unterhalb 0° C noch Giiltigkeit behélt, so er-
halten wir gemafl Gleichung 4:

O=Inl1-+}+4
. "
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und daraus 4 =0, in welchem Falle S=1InT die in Fig. 21 ersicht-
liche Flissigkeitskurve darstellt. Diese Kurve schneidet die Achse OT
im Punkt 7= 1, und nach links verlingert
verlduft sie augenscheinlich asymptotisch
zur negativen Richtung der S-Achse.
Nehmen wir bei 273° abs. den Null-
sy B punkt der Entropie an, so brauchen
wir nur die 7-Achse in die Lage O'T’
zu bringen, so dal die Kurve jetzt
diese Achse im Punkte B bei T=273"
schneidet.
Hétten wir unseren Entropie-Null-
s punkt bei =0 angenommen, so wiirde
die Entropie fiir alle andern Werte von
T unendlich groB werden, da der Loga-
rithmus von Null=-— o0 ist. Daher
entsteht fiir die Anwendung dieser Methode eine uniiberwindliche
analytische Schwierigkeit, ganz abgesehen von Einwendungen in
physikalischer Beziehung.

7%cel
Absolut

4004

2 -7
7 23544477
Fig. 21. Einwirkung der Null
punktverlegung der Entropie.

13. Die Entropie iiberhitzten Wasserdampfes.

Die Entropiezunahme wihrend der Uberhitzung des Dampfes
bei konstantem Druck wird hdufig unter Annahme konstanter spezi-
fischer Wiarme berechnet. Die Berechnung ist deshalb &hnlich der
fiir Wasser durchgefiihrten, nur mit dem Unterschied, da8 die spezi-
fische Warme iiberhitzten Dampfes nicht gleich 1 ist. Da wir hier-
zu die wahre spezifische Wirme und auch ihre Anderung mit zu-
nehmender Temperatur kennen miissen, so kénnen wir die Ergeb-
nisse der folgenden Rechnung nicht fiir vollkommen richtig ansehen;
jedoch glaube ich, dal die durchgefiihrte Berechnung trotzdem ge-
naue Beachtung verdient. Zuerst wird im Dampfkessel trocken
gesittigter Dampf bei dem bestimmten Arbeitsdruck gebildet. Dieser
geht sodann durch den Uberhitzer, wo ihm weitere Wirme bei kon-
stantem Drucke zugefiihrt wird; dabei erhoht sich seine Temperatur,
und sein spezifisches Volumen wird ein groferes.

Ist T” die Sattigungstemperatur des Dampfes in einem Kessel
und T}; diejenige nach geringer Uberhitzung, so betrigt die zugefiihrte
Wirmemenge:

0,48 (T; — T") WE.

. . o Ty 1"
Dividiert man diese durch die mittlere abs. Temperatur —
wihrend des Uberhitzungsvorganges, so erhiilt man die entsprechende
Entropiezunahme. Indem man so stufenweise fortfihrt, kann man
die Entropiezunahme fiir irgend einen beliebigen Grad der Uber-
hitzung berechnen.
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Beispiel: In cinem Kessel betrage der Druck 11 at abs. und
die zugehorige Sittigungstemperatur 183,1° C oder 456,1° abs.

Wie aus der Kurve in Fig. 20 oder der vervollstindigten Tabelle IT
ersichtlich, betragt die Entropie des Wassers bei dieser Temperatur
0,5194 und diejenige trocken gesittigten Dampfes 1,5748.

Wir setzen dieses in die pog gzs.
erste Reihe einer neuen Tabelle 697
und berechnen wiederum fort-
laufend die einzelnen Entropie-
zunahmen fiir die Uberhitzungs-
kurve.

Steigt die Temperatur von
183,1°% auf 190°C, so betragt “0—
die mittlere Temperatur fiir
diese Uberhitzung 186,5° C oder
278 -+ 186,5 = 459,5° abs. Die 990
zugefiihrte Wirme ist 0,48 (190,0
bis 183,1) = 3,31 WE und folg-

500

lich die Entropiezunahme 260
3,31
——— =0,0072 EE.
459,5 ;00

Die totale Entropie bei 190° C "o
betragt dann:

1,5748 40,0072 = 1,5820 EE. ¢ MY S
. . 95 10 75 20
Dle Tabelle mag.fortschrel- Fig. 22. Die Entropie iiberhitzten
tend in Temperaturintervallen Dampfes.

von je 20 C aufgestellt und

ihre Resultate, wie Kurve CG in Fig. 22 zeigt, aufgetragen werden.
Bedenken wir, daB wihrend der Uberhitzung der Dampfdruck kon-
stant bleibt, so stellt die Kurve BCG in der Figur eine Linie kon-
stanten Druckes dar.

Die Gleichung der Uberhitzungskurve ist:

T "’ r ng
S=ln273—{—»T—,,—]—-cp~1nF;,
worin T” die Sattigungstemperatur, ¢, die spezifische Wirme des iiber-
hitzten Dampfes bei konstantem Druck und T}; die Uberhitzungstempe-
ratur bedeutet.

Wiirden wir den wirklichen Wert der spezifischen Wirme fiir
die einzelnen Temperaturen und Driicke kennen, so kénnten wir
naturgemiB ihre Veriinderlichkeit bei Berechnung der einzelnen Uber-
hitzungsstufen mit in Betracht ziehen. Jedoch fiir unsere praktischen
Zwecke werden wir die Werte fiir die Entropie solchen Tabellen
oder Kurven entnehmen, in denen diese Verinderlichkeit der spe-
zifischen Warme bereits beriicksichtigt worden ist.
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*14. Die Formel fiir die Entropie iiberhitzten Wasserdampfes.

Der Ausdruck fiir die Entropiezunahme wihrend der Uber-
hitzung kann direkt aus der Grundgleichung

A
48= —TQ gefunden werden.

Bezeichnet ¢, die spezifische Wirme des iiberhitzten Dampfes
bei konstantem Druck, so ist die zur Temperaturerhohung AT nétige
Wérmemenge:

AQ:cp-AT
A
und dann A S=c, 7;1

Wird ¢,==const., also unabhingig von 7 angenommen, so ist

S—_—j‘_;&AT—f— const.
= cp-ln T -} const.

Bezeichnet S; die Entropiezunahme vom trocken gesittigten
Zustand des Dampfes bis zum iiberhitzten Zustand, so ist fiir §; — 0,
T gleich der Sittigungstemperatur 7.

Setzen wir dieses in obige Gleichung ein,.so erhalten wir:

O=c,-InT" - const.
und fiir die Integrationskonstante den Wert:
— ¢, InT".
Obige Gleichung erhilt dann die Form:
Si=c, InT—¢c, -InT"
und die Gesamtentropie wird dann:
/il r T
S=In é*’%—g +7T”+Cplnf,—,.
Kann ¢, nicht konstant angenommen werden, und kennen wir
seinen wahren Wert fiir alle Uberhitzungstemperaturen, so kann man

die Entropie am einfachsten auf die im vorhergehenden Abschnitt
angefiihrte Berechnungsweise ermitteln.

15. Wirmemengen im Entropiediagramm.

Ist irgendein Vorgang im Entropiediagramm durch eine gerade
Linie oder irgendwelche Kurve dargestellt worden, so ist die unter
dieser Kurve liegende Fliche (gemessen bis zur Abszissenachse bei
0% abs.) gleich der wihrend dieses Vorganges zu- oder abgefiihrten
Wirmemenge. Das folgt unmittelbar aus der Berechnung der Entro-
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piezunahme. Betrachten wir z. B. die Linie BC in Fig. 22. TIhre
Folglich stellt die Fliche KBCM

r
i

nédmlich die wihrend der durch Linie BC veranschaulichten Ver-

dampfung zugefiihrte Wirmemenge (— Verdampfungswirme) dar.

Die Fliche O EBK ist in Fig. 23 getrennt dar- 8
gestellt worden. Sie wurde in senkrechte Streifen /1
zerlegt, wodurch die stufenweise Wirme- und
Entropiezufuhr an das Wasser versinnbildlicht
werden soll.

Betrachten wir den schraffierten Streifen der
Figur.

Die Linie PQ stellt den Vorgang der Wirme-

zufuhr an das Wasser dar, durch den die Tempe-
ratur von T, auf 7, steigt. Unsere Anndherungs- ¢ S
rechnung ist die, daB wenn 7', — T, hinreichend Fig.23. Wirmemenge
klein gewdhlt wird, P@ jedenfalls als gerade Linie img- Témperatur-E%l—
angesehen werden kann. Zwecks Konstruktion der tropie-Diagramm.
Kurve wurde die Breite eines solchen Streifens,
d. h. die Entropiezunahme gleich 7', — 7', dividiert durch die mittlere
Temperatur zwischen 7', und 7', gewéhlt. Diese mittlere Temperatur
T, ist aber die mittlere Hohe des Streifens.

Folglich ist:

Flache des Streifens =1-,L7;~
=77,
und das ist die wihrend des Vorganges zugefiihrte Wiarmemenge.
Da dies fiir jeden Flidchenstreifen gilt, so folgt daraus, daB die

Gesamtfliche unter der Kurve EB die wih- % g
rend des Vorganges EB zugefiihrte Wirme-
:jc'

Lange war gleich ;7,

71" =r WE;

n SN N

menge darstellt. Dieselbe Beweisfithrung kann A 7
in &dhnlicher Weise bei der Fliche MCGN 7, Zﬁ&
(Fig. 22) angestellt werden.

*16. Abmessungen im Entropiediagramm.

In diesem Abschnitte wollen wir die
wichtigsten linearen Abmessungen und Fli-
chen zusammenstellen, die i Entropiedia-
gramm vorkommen.

Die Kenntnis derselben vereinfacht viele
Aufgaben der technischen Wirmelehre. Bei
Ausrechnung derselben werden wir uns stets
auf das in Fig. 24 gegebene Normaldiagramm 7, ¢ M N
beziehen. Fig. 24. Normal-Diagramm.

N
|
S\' n
St
RN
&
LE\J
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Wir haben hier zwei absolute Temperaturen 7', 7, und eine
Uberhitzungstemperatur 7';, die derart gewihlt ist, daB “die ihrem
zugehorigen Druck entsprechende qattlgungstemperatur T, ist.

Die linearen Abmessungen wurden in die Figur eingeschrieben.
Die Werte der einzelnen Flichen sind die folgenden:

Fliche KBCM = r,
w OEBK =T, —273
w OEAJ =T,—273
y JABK =T, —T,
3 MCGN-—O48(TH—T)

17. Entropie des NaBdampfes.

Hat NaBlidampf bei der Temperatur 7' eine spezifische Dampf-
menge x, so besitzt das ganze Kilogramm Mischung die Temperatur 7.
aber nur z kg sind darin in Dampfform vorhanden. Wurde, wie wir

8 f¥ 0 vorher sahen, die Entropie durch Er-
T N ‘ = wirmung des Wassers vermehrt, so
\‘Q’ \+ sind wiihrend der Verdampfung nur
- Q° %F x-r WE zugefithrt worden, und die
4 / / / “{ \ \f \ \| entsprechende Entropiezunahme be-
’”/” g A el B [0]‘}“”‘9 tragt x% EE. Mit Bezug auf Fig. 20
L
r BD
i ——— ——; e ——— i h
ist BC T Bo % und folglic
BD—ac —. Der Punkt D stellt des-
g halb den Zustand von 1 kg NaB-
- dampf mit der spezifischen Dampf-
Fig. 25. Linien gleicher Dampf- D
menge. menge B0 dar.

Es ist gebriuchlich, in die Fliche zwischen den beiden Grenz-
kurven Kurven gleicher Dampfmenge einzuzeichnen. Zieht man, wie
in Fig. 25, eine Menge horizontaler Linien (BC, 4 F usw.) zwischen
den beiden Grenzkurven und teilt dieselben in zehn gleiche Teile
ein, so ergeben die Verbindungslinien zusammengehoriger Punkte
jeder horizontalen Linie die Kurven gleicher spezifischer Dampf-
menge. Die spezifische Dampfmenge ist auf jeder Kurve angegeben.
Durch weitere Unterteilung konnen wir hundert solche Kurven ziehen
und somit die spezifische Dampfmenge bis auf drei Dezimalen ablesen.

18. Adiabatische Expansion.

Das Kennzeichen adiabatischer Expansion besteht darin, daf
wihrend dieses Vorganges keine Wirme weder zu- noch abgefiihrt
wird. Die Wérme wird in mechanische Arbeit umgesetzt, aber der
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Dampf muB diese Arbeit ohne Hilfe von auflen her verrichten. Da
aber keine Wirme zu- noch abgefithrt wird, so findet (gemifl der
Erklirung der Entropie) keine Entropieinderung statt; d. h. die
Entropie bleibt konstant. In Fig. 25 wird ein solcher Vorgang durch
eine senkrechte gerade Linie (z. B. CD) dargestellt. Ist der Dampf
zu Beginn der Expansion trocken gesittigt, so wird er im Wérme-
diagramm durch den Punkt C (Fig. 25) dargestellt, der auf der
rechten Grenzkurve liegt. Da sich die Expansion lings der Linie CD
vollzieht, so wird der Dampf nal werden. Seine spezifische Dampf-
menge ist im Diagramm direkt abzulesen. Sie betrigt bei der Tempe-

ratur 7T, % ~ 0,84. Das spezifische Volumen der Mischung von

;—1—? mal so grof} wie das in den Dampf-
tabellen angegebene spezifische Volumen des trocken gesittigten
Dampfes bei derselben Temperatur.

Wiirden wir auf diese Weise die spezifischen Volumina wahrend
der Expansion bestimmen, so kénnten 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 KL (Fig. 25) stellt die adiabische Expansion nassen

Dampf und Wasser ist somit

Dampfes mit einer anfénglichen spezifischen Dampfmenge g—é—{ dar.

Die Betrachtung der Figur lehrt, daBl bei adiabatischer Expansion
der Dampf nasser wird, wenn er anfangs nur gering feucht war;
hingegen daB er trockener wird, falls er anfangs stark nafl war.

*19. Die Gleichung der Adiabate.

Ist zu Beginn adiabatischer Expansion die Temperatur des
Dampfes T, und seine Verdampfungswérme r,, so ergibt sich seine
Entropie (ml‘o Bezug auf Fig. 24) zu:

né‘73+

oder, wenn seine spezifische Dampfmenge anfangs x, betrigt:
*

27%+“l

Expandiert jetzt der Dampf adlabatisch bis zu einer Tempera-
tur T, bei der seine spezifische Dampfmenge x und seine Ver-
dampfungswérme r ist, so wird seine Entropie:

In ——— X
n273+w
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Da aber die Entropie konstant geblieben ist, haben wir:

r T r
- gt —n L T
e R T ikl T,
und somit x%za’l%—-f—ln%,

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

Beispiel: Trocken geséttigter 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 @, —1 T, —169,5 273 -=442,5

T—108,7+273=381,7 r,=—491,8  r=5337

folglich P (xlq;:l +1n %)

r
3817 <491,8 , 442,5)
~ 533,7\a42,5 " 3817
— 0,90
d. h. '/, pro kg Dampf wurde im Verlaufe der Expansion konden-
siert. Um das Volumen der iibrigen °/,, zu finden, haben wir:
das Volumen von 1 kg Dampf bei 1,4 at betrdgt 1,2571 cbm
fOIgliCh ” ” ” 0’9 ” ” ” 174 ” ” 17130 ”
Vernachlissigen wir das Volumen von ?*/,, kg Wasser, so ist
1,130 cbm das spezifische Volumen der Mischung.

4. Kapitel.

Gebrauch des Enfropiediagramms fiir die Berechnung
von Dampfturbinen.

1. Der KreisprozeB8 von Clausius-Rankine.

In einer Turbinenanlage, deren Auspuffdampf nach seiner Kon-
densierung wiederum dem Dampfkessel als Speisewasser zugefiihrt
wird, durchliuft das arbeitende Mittel einen vollkommenen Kreis-
prozeB. Ist der Dampf trocken gesittigt (d. h. nicht iiberhitzt), so
nihert sich der Kreisproze dem bekannten Kreisprozel von Clausius-
Rankine. Dieser Kreisprozel wiirde in der Tat genau die einzelnen
Vorginge in einer Turbinenanlage wiedergeben, wiirden in dieser
keine Verluste infolge Reibung, Strahlung usw. auftreten.
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Der KreisprozeB von Clausius-Rankine besteht aus folgenden
Einzelvorgéngen:

1. Das Speisewasser wird bei der niederen Temperatur 7, dem
Kessel zugefiihrt. Seine Spannung steigt unterdessen auf die Kessel-
spannung, und wihrend das Wasser Wirme aufnimmt, steigt seine
Temperatur auf die zur Kesselspannung gehérige Temperatur 7.

2. Das Wasser wird bei konstantem Druck und konstanter
Temperatur verdampft. Der arbeitende Koérper geht hier von dem
fliissigen in den dampfférmigen Zustand iiber. Hierbei nimmt der
arbeitende Korper eine Warmemenge auf, die gleich der Verdampfungs-
wirme (latente Wirme) ist.

3. Der jetzt trocken gesittigte Dampf expandiert adiabatisch
auf die Auspufftemperatur 7,. Es sei angenommen, daB} diese Tem-
peratur gleich der Kondensator- und Speisewassertemperatur sei.

Der Druck fillt und der Dampf wird teilweise schon wéhrend
der Expansion kondensiert.

4. Der nasse Auspuffdampf tritt in den Kondensator ein und
wird hier bei konstanter Temperatur 7, vollstindig verdichtet. Der
arbeitende Korper ist nun auf seinen anfinglichen Zustand als Speise-
wasser zuriickgekehrt und hat somit einen in sich geschlossenen
KreisprozeB durchlaufen.

Der erste dieser einzelnen Vorgiinge findet bei nahezu kon-
stantem Volumen statt, der zweite bei konstanter Temperatur 7,
d. h. er ist ein isothermischer Vorgang. Der dritte ist ein adiaba-
tischer oder isentropischer Vorgang, d. h. die Entropie bleibt wihrend
desselben konstant, und der vierte ist ein isothermischer Vorgang
bei der Temperatur 7,. Der erste findet in den Speisewasserpumpen
und im Kessel, der zweite im Kessel, der dritte in der Turbine und
der vierte im Kondensator statt.

2. Das Entropiediagramm des Kreisprozesses von Clausius.

Dieser Kreisproze3 ist in Fig. 26a im PV-Diagramm dargestellt.
A B bedeutet die Druck- und Temperatursteigerung des Speisewassers
bei Zufiihrung in den Kessel. BC ist die Verdampfung oder die
Volumenzunahme bei konstantem Druck, CD die adiabatische Ex-
pansion und DA die Kondensierung bei konstantem Druck.

Die Linie 4B verlduft ganz dicht an der Achse OP. Ihre Ent-
fernung von derselben ist gleich dem spezifischen Volumen des
Wassers, und dieses ist im Vergleich zum spezifischen Volumen des
Dampfes so gering, daBl es hier vernachldssigt werden kann. Die
Linie AB fallt dann mit der Achse OP zusammen.

Im Entropiediagramm wird dieser Kreisprozel3 durch die Fldche
ABCD (Fig. 26b) dargestellt. Die einzelnen Vorgéinge wurden mit
denselben Buchstaben wie im PV-Diagramm bezeichnet. AB stellt
den Vorgang der Wirmeaufnahme des Speisewassers und der da-
durch bedingten Temperatur- und Entropiezunahme dar, BC den
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vollstindigen isothermischen Verdampfungsvorgang, CD die adiaba-
tische Expansion und D4 die Kondensierung bei konstanter Tem-
peratur. Es ist ganz zweifel-
los, welches von beiden
Diagrammen leichter auf-
zuzeichnen ist. Man be-
niitzt Entropietafeln, auf
denen die Grenzkurven fiir
Wasser und trocken ge-
sittigten Dampf bereits
vorgedruckt sind. In diese
hat man dann nur zwei
horizontale Linien B(C und
BD fiir die Kessel- bezie-
hungsweise die Konden-
%) satortemperatur und eine
Fig. 26. KreisprozeB von Clausius-Rankine im senkrechte Linie CD ein-
PV- und TS-Diagramm. zuzeichnen. Im PV-Dia-
gramm haben wir dagegen
mittels langwieriger Konstruktionen oder mit Hilfe einer langen
Rechnung die Adiabate CD einzuzeichnen.

Um die spezifische Dampfmenge an verschiedenen Punkten der
Expansion zu berechnen, miissen wir die Grenzkurve fiir trocken
gesittigten Dampf haben. Diese ist bereits im Entropiediagramm
in der Linie CF vorhanden. Im PV-Diagramm ist diese durch die
gestrichelte Linie CF angedeutet worden.

<4

™ o

(a)

B I

1
1
|
|
|
|
|
1
|
|
|
|
|

J

3. Wirkungsgrad.

In beiden Diagrammen stellt die Fliche 4 BCD die geleistete
Arbeit dar; wiahrend aber im PV-Diagramm die Arbeit maBstéblich
in Meterkilogramm erscheint, kommt sie im Entropiediagramm in
Wirmeeinheiten zum Ausdruck.

In Fig. 26b ist JABK die dem Wasser zugefiihrte Fliissigkeits-
warme und KBCM die Verdampfungswidrme. Die Summe dieser
beiden JA BCM ist die zugefiihrte Gesamtwérme. MD AJ stellt die an
den Kondensator abgegebene Wirmemenge dar. Die Differenz zwi-
schen der zu- und abgefithrten Wérme ist die in mechanische Arbeit
umgesetzte Wiarmemenge 4 BCD.

Mit Bezug auf eine wirkliche Turbinenanlage, in welcher der Kreis-
prozel3 sich nur wenig von dem hier behandelten unterscheidet,
koénnen wir sagen, dafl diese Fliche ABCD die zur Umwandlung
in mechanische Arbeit nutzbare Wiarmemenge darstellt. Das Ver-

ABCD

JABCM
Prozesses bezeichnet.

hiltnis

wird als ,thermischer Wirkungsgrad“ des ganzen
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Bei einer ausgefiihrten Turbine nennt man das Verhéltnis:

Mechanische Arbeit in WE pro 1 kg Dampf
ABCD '

den ,thermodynamischen Wirkungsgrad“ der Turbine bezogen auf
die Effektivleistung oder kurzweg den ,effektiven Wirkungsgrad®.

Man vergegenwértige sich hier wiederum, wie leicht der Inhalt
derartiger Fliachen im Entropiediagramm, wie z. B. die Flache ABCD,
ermittelt werden kann. Dabei ist es nicht notwendig, ein Plani-
meter zu gebrauchen. Die mittlere Breite kann mit grofier Genauig-
keit ermittelt werden, und diese multipliziert mit der Hohe (T, — T}),
ergibt den gesuchten Fldcheninhalt.

4. Der KreisprozeB bei Anwendung iiberhitzten Dampfes.

Der einzige Unterschied im Kreisproze bei Anwendung iiber-
hitzten Dampfes besteht darin, dafl hier die Fliche MCG N (Fig. 27)
hinzukommt. Die Vorginge 4B, BC sind %
dieselben wie vorher, doch geht jetzt der
Dampf in den Uberhitzer.

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

Seine Entropie nimmt zu, wie man am
Verlauf der Linie CG sehen kann, und die
zugefiithrte Warmemenge wird durch die Fliche
MCGN dargestellt.

G H stellt die adiabatische Expansion
in der Turbine und HA4 die Kondensierung

des Dampfes dar.
Wie aus der Figur ersichtlich, bleibt der

Dampf von G bis F im iiberhitzten Gebiet, ,
obgleich seine Temperatur bestéindig abnimmt.
Im Punkte F ist er wieder trocken gesattigt
und wird bei weiterer Expansion (FH) feucht.
ABCGH
JABCGN "’
mische Wirkungsgrad der Turbine bezogen auf die indizierte Leistung
(wie sie das Diagramm ergibt) betrigt:
Indizierte Arbeit pro 1 kg Dampf in WE
ABCGH ) o
Im allgemeinen ist es nicht ratsam, noch {iiberhitzten Dampf

in den Kondensator zu bringen, und deshalb wird die Adiabate G H
die obere Grenzkurve gewohnlich wie hier bei Punkt F schneiden.

7

N

J

Fig. 27. TS-Diagramm fiir
iberhitzten Wasserdampf.

Der thermische Wirkungsgrad — der thermodyna-
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5. Beispiel.

Um den Gebrauch des Entropiediagramms praktisch zu erliutern,
wollen wir auf einem Bogen weilen Zeichenpapiers das Entropie-
diagramm einer Turbine aufzeichnen, der trocken gesittigter Dampf
bei einer Spannung von 12 at abs. zugefithrt wird und sodann adiaba-
tisch auf einen Kondensatordruck von 0,08 at abs. expandiert.

Die aufgezeichnete Fliche 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 betrigt die zur Verfiigung
stehende Arbeit pro Turbine */,-178 WE. Wir miissen also die
Flache unseres Diagramms durch eine Horizontale in zwei flichen-
gleiche Teile zerlegen. Dieses geschieht am besten (siehe Fig. 26b),
indem wir die obere Fliche zu 89 WE wihlen. Schiitzen wir den
Temperaturabfall in der Hochdruckstufe zu etwa 79° C und die
mittlere Breite der Hochdruck-Diagrammfliche zu 1,13 EE, so be-
tragt die Hochdruckfliche

1,13-79 — 89 WE.

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

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

Die hierzu gehérige Spannung betrdgt rund 1,4 at abs.
Besitzt nun die Hochdruckturbine sieben Expansionstufen, so
betrigt die nutzbare Arbeit oder das Warmegefille in jeder Stufe

1
—+89=127 WE

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

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

Praktisch wird noch eine Kkleine Abdnderung durch Beriick-
sichtigung der Dampfreibung und anderer Verluste notwendig.

*6. Berechnung des thermischen Wirkungsgrades des Prozesses.

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

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

JABOM KBCM -+ JABEK
r T,
_i(T1“T2)+(T1__T2)jT21n]_1:
= r T, — 1,
L T,
— ) _pip-t
=(T1 T‘J) (1_'—111) T‘l nT2
n+1I,—1,

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

ABCGH _ DLBC+LAB+ DCGH
JABCGN KBCM-+JABK-} MCGN
T\ T ’
%1 (T, —T,) -+ (Tl——T,Z—T? In f) + | 048 (1" —1,) — 048 T, In ;p—,]
1 2 1

"1 + (T1 _Tf:) + 0,48 (T’ - T1)
_ n) _p b ( o ,Tj>
(T, —1T,) <1—{—T1> T,In 7 4048 (1" —T,—T,In T
"1 —f_ T1 — T2 + 0,48 (T’ - T1> .

In obigen Formeln wurden die spezifischen Wirmen 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 der Umwandlung der
Wirmeenergie aufgeworfenen Frage zuriick, nimlich zu der Umsetz-
barkeit der Wéarme in mechanische Arbeit.

Soll ein Gas isothermisch expandieren, so muB8 ihm eine gewisse
Wirmemenge zugefiihrt werden und, da die innere Energie des Gases
konstant bleibt, wird die geleistete Arbeit gleich der zugefiihrten
Wirme sein. Dann wird in diesem Falle die ganze Wirme in mecha-
nische Arbeit umgesetzt werden. Fiir dhnliche Vorgiinge kénnten
noch eine Menge erklirender Beispiele gegeben werden.

Durchlduft aber das arbeitende Mittel einen vollkommenen Kreis-
proze8 und kehrt an den gleichen Ausgangspunkt in bezug auf
Druck, Volumen, Temperatur und innere Energie zuriick, dann ist
der Nettobetrag an abgegebener Arbeit nur einem Teil der wihrend
des Kreisprozesses zugefiihrten Wérmemenge gleich.

Zum Beispiel ist in Fig. 27 die dem Wasser zugefiihrte Wirme,
die seine Temperatur von 7}, auf 7, erhoht, durch die Fliche JABK
dargestellt. Von dieser kann nur der Teil LAB in mechanische
Arbeit umgesetzt werden, da der andere Teil J4 LK unterhalb des
unteren Temperaturniveaus T, liegt und deshalb dem 2. Hauptsatze



04 Gebrauch des Entropiediagramms.

der Thermodynamik zufolge in einer Kraftmaschine nicht ausgenutzt
werden kann. Bei der Darstellung im Entropiediagramm wird klar,
was unter der ,Wertigkeit“ der Wirmeenergie in bezug auf ihre
Umsetzung in mechanische Arbeit zu verstehen ist.

Obgleich die ganze Wérmeenergie JABK bei einer hoheren
Temperatur als T, zugefiihrt wurde, so gehort sie hinsichtlich ihrer
Nutzbarkeit doch nicht vollstindig zu dem {iiber T, liegenden Tem-
peraturbereich.

Betrachten wir andrerseits die Verdampfungswirme KBCM, die
insgesamt bei der Temperatur T, zugefiihrt wurde, so liegt von ihr
nur ein Teil DLBC iiber dem Temperaturmveau T

Der Rest muB als nicht umsetzbar in mechanische Arbeit an-
gesehen werden. Ahnlich ist es bei der Uberhitzungsfliche MCGN.

*8, Ausdruck fiir den ausnutzbaren Teil der Wéirme.

Wiederum mit Bezug auf die Verdampfungswirme betrigt der

Al

LI —1T, . .
ausnutzbare Teil —1# der gesamten zugefiilhrten Warme. Der nutz-

bare Anteil der Wéirlmemenge JABK ist kleiner als diese selbst.
Driicken wir wiederum einen kleinen Teil der Wéarme durch die
schraffierten Streifen wie in Fig. 23 aus, bezeichnen mit T die Tem-
peratur, bei der diese kleine Wérmemenge zugefithrt wurde, und
wieder mit 7, die niedrigste nutzbare Temperatur, dann betrigt der

2

nutzbare Anteil der Wirme Wie immer wird der Anteil

an nutzbarer Wirme, d. h. derjenige Teil, der iiber dem Temperatur-
niveau T, liegt, durch folgenden Bruch dargestellt:

Temperatur bei Zufiihrung der Wérme — niedrigste nutzbare Temperatur
Temperatur bei Zufithrung der Wirme
Bemerkt sei, daBl dieses z. B. ebenso fiir einen schmalen Streifen
im Uberhitzungsgebiet der Fig. 27 gilt.

9. Der Einfluf der inneren Reibung.

Wir wollen jetzt auf einen der Verluste eingehen, die den Unter-
schied zwischen der 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 zdhe angenommen. In Wirklichkeit haben wir es dagegen
mit Dampf und gewshnlich mit feuchtem Dampfe zu tun. Ein
Reibungswiderstand tritt nicht nur zwischen dem Dampf und den
Wandungen auf, sondern auch zwischen den einzelnen Dampfteilchen
selbst. Bei den in Turbinen gebrduchlichen hohen Dampfgeschwin-
digkeiten wird eine betréchtliche Energiemenge aufgewandt, um diese
Reibungswiderstinde zu iiberwinden.
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Im Folgenden mogen die verschiedenen Umsetzungsarten der
Dampfenergie besprochen werden. Ein Teil der Wiarmeenergie wird
in eine Art von Druckenergie umgesetzt; diese Druckenergie ent-
steht gleichzeitig bei Uberwindung des Reibungswiderstandes und ist
natiirlich urspriinglich in der Gesamtenergie in Form von Wirme
enthalten. Finden dabei keine Verluste infolge Leitung oder Strah-
lung statt, so sehen wir, da die gesamte, durch Reibung erzeugte
Energie dem Dampf in Form von Wéirme wieder zugefiihrt wird.
Es besteht also kein Verlust an Energie.

Dieses ist ein bemerkenswertes Ergebnis. Im ersten Augenblick
mochte man glauben, daB die innere Reibung den Wirkungsgrad
nicht nachteilig beeinflussen wiirde. Bei eingehender Betrachtung
wird es jedoch klar werden, 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-
klirt, wenn man sagt, daB die in Form von Wéirme hinzukommende
Reibungsarbeit des Dampfes den Dampf trocknet. Dies findet un-
unterbrochen in der Turbine statt. Das Endergebnis ist, daBl der
Dampf trockener in den Kondensator gelangt, als nach rein adia-
batischer Expansion der Fall sein wiirde. Wir fiihren also eine
groBere Wiarmemenge in den Kondensator ab, oder mit anderen
Worten, wir setzen weniger Wirme in mechanische Arbeit um.

10. EinfluB der Dampfreibung auf das Entropiediagramm.

Da die Reibung bewirkt, dal der Dampf am Ende der Ex-
pansion trockner wird, so muB die wirkliche Expansionslinie CD’
in Fig. 28 von der Adiabate CD nach rechts abweichen. Bei An-
wendung trocken gesittigten Dampfes in der Turbine wird der
Dampf stets feucht im Verlaufe der Expansion. Daher wissen wir,
daB der Punkt D' zwischen D und F liegt. Sehr hdufig wird bei
der Berechnung die Lage von D’ irgend-

wie angenommen; z. B. wird DD'="*/, DF d
gesetzt. Auch wird die Linie CD’ oft als
Gerade angenommen, obgleich es genauer T
sein wiirde, irgendeinen Zwischenpunkt so :
zu wihlen, daB sich verhilt: T 1 F
2 'I, 1 N
id DD / I
Sl = |
df  DF i
In Wirklichkeit hingt die Form und i
Lage der Linie CD’ von dem Wirkungs- i
grade der Energieumsetzung ab, d. h. von .
dem Verhédltnis: n E
1
erzeugte Geschwindigkeitsenergie 0 péé g
nutzbare Wirmeenergie ) Fig. 28. EinfluB der Reibung.

Morrow-Kisker, Dampiturbinen. 5
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Dies ist der wahre Wirkungsgrad der Umsetzung in mecha-
nische Arbeit, den wir mit 5 bezeichnen wollen.

Wihrend der Expansion Cd’ wird die erzeugte Reibungswirme
dem Dampf wieder zugefiihrt; diese Warme wird durch die Fliche
PCd’'Q dargestellt. Die Energie, die zur Leistung mechanischer
Arbeit und zur Uberwindung der Reibung aufgewendet wurde, ist
BCd'a, und nach Subtraktion der Reibungsarbeit von dieser letzteren
erhalten wir:

geleistete Nutzarbeit =— BCd'a — PCd’ Q
= BCda—Pdd Q.
Ahnlich ist bei vollstindiger Expansion:
Reibungsarbeit — PCD'R
Nutzarbeit =BCDA—PDD'R.

11. Einfluf der Reibung auf den Wirkungsgrad.

Nach den Eroérterungen des vorigen Abschnittes wird klar sein,
dafl der wahre Wirkungsgrad fiir die Umsetzung von Wirme in
mechanische Arbeit fiir den gesamten Kreisprozel ist:

Nutzarbeit ABCD—PDD'R

1= gesamte verfiighare Wirmemenge ABCD

Wir wollen annehmen, dal} dieser Wirkungsgrad wenigstens an-
nahernd konstant durch die ganze Turbine hindurch sei.

Der thermodynamische Wirkungsgrad wird durch Vergleich mit
der (verlustlosen) idealen, reibungslosen Maschine erhalten. Er wurde
im Abschnitt 3 erkldrt als:

mechanische Arbeit in WE pro 1 kg Dampf
ABCD
woraus mit Riicksicht auf Fig. 28 entsteht:
ABCD—PDD'R

ABCD
unter Vernachlidssigung der Wellen- und Lagerreibung. Kennen wir
den Wirkungsgrad #, so kénnen wir den wahren Verlauf der Kurve
CD' konstruieren. Wiirde z. B. 5 =0,8 angenommen, so miite d"

thermodynamischer Wirkungsgrad =

so liegen, dafl _ '
BOda—Pazq_
oder daB BCd'a
"’
POZQ_
BCd a

wird. Das kann man leicht durch Ausprobieren erreichen, da dCd’
angendhert ein Dreieck ist.

In dhnlicher Weise mul D' so gelegt werden, dafl
PCD'R
T —02=1—7
ist. BCD'A
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Wird als Anniherung angenommen, daf CD’ eine Gerade sei,
so ist leicht zu sehen, daB

2.(1—n)BCDA
DD =

0 1)—(1—1) 6,—1)
Diese Anndherung ist weit genauer, als es fiir praktische Zwecke

notwendig ist.

ist.

*12. Anniherungsgleichung der Expansionslinie.

In Fig. 29 ist eine kleine Entropiezunahme AS und das zu ihr
gehorende Temperaturgefille 47 dargestellt. Wir wollen im Folgen-
den die Entropie des Was-
sers mit S/, die des troken o
gesittigten Dampfes mit ;\3{

8" und die Entropie der 7| ____ i4r
Mischung im Verlaufe der 747 /-——- T
Expansion mit S bezeich- ‘
nen. Sodann wollen wir
durch angefiigte Indices 1
oder 2 den Zustand an
einem bestimmten Punkte
1 oder 2 bezeichnen, wo

Lo

aA-”’M’S

die Temperatur T, resp. T,
herrscht.

Somit ist S die Entro-
pie des Wassers bei einer
zugehorigen Temperatur T,
aber S, seine Entropie bei
der Temperatur T,.

Gemdfl dem im vo-
rigen Abschnitt Gesagten
kann die zur Uberwindung s
der Dampfreibung aufge- 0
wendete Arbeit wihrend Fig. 29. Geringe Anderung im TS-Diagramm.
der Expansion 4T'in Fig.29
entweder durch 748 oder — (1 — 7) (S — 8') AT ausgedriickt werden.

Da S in dem MaBe zunimmt, wie 7' abnimmt, ist:

T-48=—1—n)(§—8)-AT
oder durch Differentiation nach T:

as a a
@ _ 4 g——".8
ar T § , T’
worin 1—n==aqa gesetzt ist.
Diese Gleichung hat die Form

dy
%’—i'Py“‘Q’

wo P und @ Funktionen von z sind.
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a

Nach Multiplikation beider Seiten mit e_f_TdT ergibt sich:

d(S-e_J—;dT> a-8 ——f—‘T‘-dT
R
a8
= .T

und nach Integration:

SI
S'T—a:C——afT—a_F'i'dT,
worin ¢ die Integrationskonstante ist.
Multiplizieren wir beide Seiten der Gleichung mit 7' und setzen

T . .
§'=In 573 sowie a=1y —1, so erhalten wir

¢ 1—m| 273
Ti—n ' Pl1—2 T7
und nach Auflésung des Integrals:
e 1—77{'_1‘1—77 T Ti—’l}
S=rpim Trima 1= 7278 (1—p)
c T 1
=+ In———.
i T RT3 T 1y,
Ist T=T,, so ist auch §=25," und wir erhalten zur Bestim-
mung der Konstanten c:

" ____
Sl

S =

c , n—Tl— 1
T T 213 1 —g

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

d s=(3) " (s s )Y —
S”S’=<%>l_n-(sl" )+1_nz<€,>1_"—1] 1)

oder anders geschrieben:

“f_"_<§>1—"21 _1__[@1_)‘“” 1}
T \T T, "1—19 ’

Diese Gleichung ist leicht anzuwenden, wie folgendes Beispiel
zeigen wird:

Beispiel: Ist T, =450° C abs.
T=311°C , und =0,7,
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so haben wir:

T, T,\08
p=1448 (71) —1,118.

Aus dem Entropiediagramm oder aus den Dampftabellen ent-

nehmen wir:
8”—1,585  8’=0501  §—0,128.
Dann ist nach Gleichung (1):
§—0,128 =1,118-1,084 - 0,393
§=1,733.

Bei adiabatischer Expansion wiirde S=15,” =1,585 sein.

Durch Gebrauch der Anndheruugsformel 'am Ende des Ab-
schnittes 11 ergibt sich:

S=1,731.

13. Andere Verlustquellen. Stofverlust.
Fig. 30 veranschaulicht zwei Arten des Dampfeintritts in die

Laufschaufeln. Die Pfeile geben die Bewegungsrichtung des Dampfes
relativ zu den Schaufeln an. Bei (a) ist diese Richtung parallel zum

\\\ AN
\ \\ :
\l
\'H

// P

Fig. 30. Dampfeintritt mit und ohne StoS.

Eintritt in die Schaufeln gerichtet, und der Dampf wird deshalb
stoffrei zwischen die Schaufeln einstromen kénnen. Bei (b) steht
die Einstromrichtung unter einem gewissen Winkel zur Schaufel-
oberfliche; in diesem Falle prallt der Dampf auf die Schaufel auf,
und es entsteht ein sogenannter StoB. Ganz Ahnliches tritt in den
Leitschaufeln auf. Der StoB ist mit Wirbelungen verbunden, wie
sie in Fig. 30b zu sehen sind. Letztere sind stets mit Verlusten
verbunden.

Liuft die Turbine mit einer solchen Umdrehungszahl, daB die
bei (a) dargestellten Bedingungen erfiillt sind, so sagen wir, wir haben
»Synchronismus®. Wiéren die Schaufeln unendlich diinn, so wiirde
der Eintritt absolut stoffrei erfolgen. Tatséchlich haben die Schau-
feln natiirlich eine bestimmte Dicke, und so verursacht der Umstand,
daB der Dampf gegen die Schaufelspitze anprallt, unvermeidliche
Verluste.
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Eine andere Schwierigkeit besteht darin, daB die Winkel auf
der Vorder- und Riickseite der Schaufel (cbd und abe in Fig. 30c¢)
verschieden grofl sind. Tritt der Dampf in Richtung ab ein, so
prallt er auf die Riickseite der Schaufel bd auf und versucht so den
Rotor zuriickzuhalten. Tritt er in Richtung ¢b ein, so trifft er die
Vorderfliche b¢ der Schaufel unter einem gewissen Winkel. Letztere
Anordnung wird vorgezogen, und deshalb wollen wir kiinftighin den
Ausdruck ,Synchronismus® fiir diesen Zustand gebrauchen. Da die
durch den Stof verbrauchte Energie dem Dampf als Warme wieder
vollstéindig zugefiihrt wird, so konnen wir die StoBverluste gemein-
sam mit den Reibungsverlusten betrachten und brauchen ihren Ein-
fluB auf das Entropiediagramm weiterhin im einzelnen nicht zu ver-
folgen.

14. Spaltverluste iiber die freien Schaufelenden hin.

Obgleich der grofte Teil des Dampfes durch die Schaufeln hin-
durchgeht, entweicht in einer Uberdruckturbine immer eine gewisse
Menge durch den Spalt zwischen Schaufelenden und Gehdusewandung
oder Trommel. Dieser Spaltdampf leistet keine Arbeit auf die Schau-
feln, aber seine Spannung fillt in gleicher Weise wie die des arbeiten-
den Dampfes. Die Energie des Spaltdampfes wird in Geschwindig-
keitsenergie umgesetzt, so dafl dem Spaltdampf eine hohe Geschwin-
digkeit erteilt wird. Diese kinetische Energie wird wiederum beim
Zusammenstofl mit dem langsamer stromenden Arbeitsdampf in Wirme
umgesetzt. Wir kénnen sagen, daBl beim Durchgang durch die Spalt-
rdume der Dampf gedrosselt wird oder ohne Arbeit zu leisten ex-
pandiert. In gewissen Fillen wird dieser Spaltdampf bewirken, daB
dem Arbeitsdampf wieder Wirme zugefiihrt und er somit in den
folgenden Stufen trockener wird. Hierdurch werden dagegen die
Punkte d' und D' in Fig. 28 néher an die Grenzkurve CF geriickt.

Kennen wir die Spaltgeschwindigkeit des Dampfes und auch
die GroBe des Spaltes im Betriebszustande, d. h. bei arbeitender
Turbine, so kénnen wir den Einflul auf die Expansionskurve be-
stimmen. Ein Beispiel fiir die Bestimmung des Spaltverlustes wird
spiater gegeben werden. Gegenwirtig geniigt es, diesen Verlust mit
den Reibungs- und Stolverlusten zusammenzufassen.

*16. Dampfverluste durch den Spalt iiber den freien Enden der
Leitschaufeln.

In Fig. 31 sind zwei Reihen Laufschaufeln und eine Reihe
Leitschaufeln dargestellt und Pfeile fiir den Weg des Dampfes ein-
gezeichnet, wihrend er die erste Laufschaufelreihe verlaBt, durch
den Spalt iiber der folgenden Leitschaufelreihe hindurchstromt und
in die néchste Laufschaafelreihe eintritt. Diese Darstellungsweise
des Dampfweges mag nicht ganz korrekt sein, aber sie geniigt, um
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zu zeigen, daBl der Dampf, der durch den Spalt tiber den Leit-
schaufelenden hindurchstromt, auf das nédchste Laufrad keine Arbeit
abgeben kann. Zu dieser Dampfmenge miissen wir noch diejenige
hinzurechnen, die durch den Spalt iiber den Laufschaufelenden geht,
um den Gesamtbetrag des fiir die Turbine un-
wirksamen Dampfes zu erhalten.

Ist ¢, die Geschwindigkeit des Dampfes beim
Austritt aus den Leitschaufeln und ¢, ihre axiale
Komponente, so kénnen wir schreiben

€L =T"Cg,

worin 7 den Ringflachenfaktor oder die Ver-
engungszahl bedeutet. Da die Dampfgeschwin- Fig. 31. Spalt-Dampf-
digkeit im Spalt denselben Spannungsabfall wie E‘;ﬁgib gé’fii;g;;ﬁ:ﬁ
beim Arbeitsdampf zur Folge hat, so wollen wir feln hin.
annehmen, daB sie auf die gleiche Hoéhe wie

die des Arbeitsdampfes anwachsen mége. D. h., die Geschwindigkeit
des Spaltdampfes sei gleich ¢, und sei nahezu parallel zur Turbinen-
achee gerichtet.

Bezeichnen wir mit ! die Schaufelhéhe und s das Spiel (Spalt-
hohe), so ist der durch die Schaufeln hindurchgehende Dampf pro-
portional I-¢, und der nebenher (durch den Spalt) gehende pro-
portional s-¢, oder s-7-c,.

Der Teil des Dampfes, der Arbeit leistet, ist proportional

(I—7-5)-¢c,s

und der, der keine Arbeit leistet, proportional 2t-s-c,; folglich der
gesamte durch die Turbine hindurchgehende Dampf proportional

(1479,
Also pro 1 kg Dampf leisten:
l—
l+

kg Arbeit und T—F—* keine Arbeit.

*16. Berechnung der Entropiezunahme infolge der Spaltverluste.

Ist 47 die vom Dampf innerhalb einer Stufe abgegebene ge-
samte Warmeenergie, das auf ein Laufrad arbeitende Dampfgewicht

l— . .
s kg, so ist die dabei in Arbeit umgesetzte Wérmeenergie

=l+rs

= l—_;z—s'Ai WE, _2Ts -Ai WE werden der n#chsten Stufe zu-
l+7s l4ts
gefithrt und machen den Dampf trockner. Somit nimmt die Entropie

2.t.s At
L ?@EE zu, wenn T

des Dampfes in der néchsten Stufe um ITes

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

o _2__1_9_4_3
N+ vs T )T

Die wirkliche GroBe der Entropie s, in der n-ten Stufe wiirde
hiernach sein:

Q.17 . 1
3n=3+z*';u%f9‘""”‘21(f>’

wobei angenommen wurde, dafl 4+ fiir alle Stufen gleich sei, oder
hierfiir ein durchgehender Mittelwert gewonnen wurde.

Da fernerhin T, —T,, T, —T, usw. sehr klein im Vergleich zu
T sind, konnen wir angendhert schreiben:

af 1 n
(-1

n
wo T, die absolute mittlere Temperatur fiir alle n Stufen bedeutet.
Setzen wir endlich die gesamte vom Dampfe in allen n Stufen ab-
gegebene Wiarmeenergie — 1, so erhalten wir:

27.8 4

s”:S+l+-g_.;”T"’

*19Y. Zusammenfassung aller Verluste.

Die drei hauptsichlichsten Verluste, die warmetechnisch in Be-
tracht kommen und bereits besprochen wurden, sind:

— g ¢ Dampfreibung,
StoBverlust beim Eintritt in die Schau-
feln,
IT = 2 Spaltverlust {iber die freien Schaufel-
% enden hin.
4 00,050,

Da jeder dieser Verluste unabhéngig von
den beiden anderen ist, so kann man alle
sowohl getrennt, als auch insgesamt bei der
Berechnung beriicksichtigen. Der Einflul
jedes einzelnen Verlustes auf die Expansions-
linie ist in Fig. 32 veranschaulicht worden.
CD ist die Adiabate; CD, zeigt den Einflul
0 der Reibung, CD, die weitere Abéinderung in-
Fig. 32. Einfluf der Rei- folge hinzutretenden StoBverlustes, und CD,
bung, der Stof- und Spalt- ;o4 qer Verlauf der wirklichen Expansions-
verluste auf die Expan- . . .

sionskurve. linie, wenn allen drei Verlusten Rechnung
getragen wurde.

Betrachten wir eine Expansionsstufe mit dem kleinen Tempe-
raturgefalle AT fir sich, und ist innerhalb dieser:
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__ad, _Sdl—S'
U T8, =8

_ady, 8, —F8
Y2 *;d‘l—s—d“l:—sn

_ﬁ% Sds_s,

Ys=4a, " S,,—8"

Y, = %:T‘ :Z = Teil des Dampfes, der Arbeit
auf das Laufrad leistet,
7, = wahrer Wirkungsgrad (konstant ange-

nommen) fiir die Umsetzung von Wérme in kinetische Energie.

Dann ist:
N=Y1 Yo Y3 Ys "
das Verhéltnis der in dieser kleinen Expansionsstufe von 1 kg Dampf
geleisteten Arbeit zu der Arbeit, die bei demselben Temperaturgefille
unter Annahme adiabatischer Expansion (ohne Verluste) abgegeben
werden wiirde.

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

18. Volumenkurve und Kurve des*Wirmegefilles im Entropie-
‘ diagramm.

Hat man einen Vorgang im Entropiediagramm eingezeichnet
wie abcd 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 ;f und demjenigen fiir trocken ge-
9

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

Um die Kurve des ,Wirmegefilles“ zu erhalten, wéhlen wir
einen passenden MaBstab fiir die Warmeeinheit und machen T'p
gleich der Fliche lbcf in WE, ebenso Mn gleich der Flache abcd.
Fiir irgendeine Temperatur kénnen wir dann die gesamte Wéarme-
menge (bezogen auf die wirkliche Expansionskurve), die vom Dampf
wihrend der Expansion seit der Anfangstemperatur K abgegeben
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Fig. 83. Konstruktion der Volumen- und Warmegefillkurve.

wurde, aus der Kurve abgreifen. Diese Kurven sind fiir die Berech-
nung und besonders fiir Auswertung von Turbinenversuchen sehr
wertvoll.
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19. Teilung in Expansionsstufen.

Es gibt zwei allgemein gebrauchliche Methoden, das gesamte
Wéarmegefélle 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 gleichen Wirmegefilles.

Bei der Annahme gleicher Geschwindigkeitszunahme gehen wir
von der gleichen Anfangsgeschwindigkeit ¢ (oder demselben Ver-

haltnis E) am Anfang jeder Expansionsstufe aus und erhalten dann
u

dieselben Endwerte fir ¢ <oder fiir das Verhiltnis E). Dazu ist
u

nur notig, dafl das Verhdltnis der Dampfvolumina am Anfang und
am Ende jeder Expansionsstufe dasselbe ist. Deshalb miissen wir
das Entropiediagramm in eine Anzahl Teile derart zerlegen, dall das
Expansionsverhéltnis fiir jeden Teil dasselbe ist.

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

i -, MN
héltnis ist: ®I

Haben wir » Expansionsstufen mit durchweg gleichbleibendem
Expansionsverhiltnis, so ist das Expansionsverhiltnis fiir die einzelne
" /MN
Stufe= |/ ==.
e KL
Hiernach finden wir die Linie @R aus der Beziehung

QV= KL‘/—AK{%T und bcRY ist dann das Diagramm der ersten

Expansionsstufe.

Auf &hnliche Weise wird dann die Fliche fiir die zweite Ex-
pansionsstufe gefunden, indem wie die Linie SU derart legen, daf}
n 327\ 2

Nach der zweiten Methode miissen alle Flichenteilchen, in die
das gesamte Entropiediagramm zerlegt wird, einander flichengleich
gein. Die Fliche des gesamten Diagramms bcda ist Mn WE. Wir
miissen nun Linie @ B so hindurchlegen, daf3

Qv— Mn
Y= Anzahl der Expansionsstufen

wird, und &hnlich Linie SU, daB
Sw=

wird usw.

2 Mn
Anzahl der Expansionsstufen

wird.
Natiirlich fithren die beiden Methoden zu Ergebnissen, die sich
nur wenig voneinander unterscheiden. Fiir 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 gewdhnlich 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 geséttigten Dampfes beim Ein-
tritt in die Turbine gemacht. Hiergegen ist oft der Einwand er-
hoben worden, dal der Dampf durch Drosseln iiberhitzt wird, und
fiir ihn infolgedessen ein um eine gewisse zuschligige Wirmemenge
groBerer Warmeinhalt als der dem trocken geséttigten Zustand ent-
sprechende in Rechnung gesetzt werden miisse. Auch hat man vor-
geschlagen, da infolge des Drosselvorganges kein Wirmeverlust ent-
steht, die Berechnungen auf den zur Kesselspannung gehorigen
Wirmeinhalt des Dampfes zu beziehen. Man nimmt dabei an, daB
die Wirkung des Drosselns im groflen und ganzen lediglich in einer
Verringerung der zugefithrten Dampfmenge besteht.

Die richtige Erklérung der Wirkung des Drosselventils ist die,
daB die Dampfspannung vermindert, der Dampf mehr oder weniger
iiberhitzt wird und daB, obgleich der gesamte Wirmeinhalt pro Kilo-
gramm Dampf unverdndert bleibt, dennoch ein groferer Teil dieser
Energie fiir die Umwandlung in mechanische Arbeit nicht nutzbar
gemacht wird. Kurzum die Wirkung des Drosselventils besteht
(hinsichtlich der Temperatur) in einer Herabsetzung der Wertigkeit
der Energie des Dampfes.

Dieser Verminderung der Nutzbarkeit sucht die Uberhitzungs-
wirme das Gleichgewicht zu halten, so daB selbst bei starkem
Drosseln die nutzbare Energie des Dampfes nur um wenige Prozente
héher ist, als wenn wir ohne zu drosseln trocken gesdttigten Dampf
bei demselben Eintrittsdruck verwenden wiirden.

Die in der Praxis gewohnlich gebrduchlichen Methoden er-
scheinen deshalb gerechtfertigt.

*21. Drosselvorgang im Entropiediagramm.

Um die Drosselwirkung an Hand des Entropiediagrammes zu
verfolgen, sei der Dampf bei einer abs. Eintrittstemperatur 7, ge-
rade trocken gesittigt. 7, sei die niedrigste nutzbare Temperatur
(Kondensatortemperatur). In Fig. 34 wird die gesamte Wirmeenergie
pro Kilogramm Dampf durch die Fliche O EBCM dargestellt, wovon
ABCD nutzbar ist. Wird der Dampf auf eine Spannung p, ge-
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drosselt, so ziehen wir die Linie ak bei der Temperatur 7,” (d. h. zu
p, gehorige Sattigungstemperatur aus den Dampftabellen) und die
Uberhitzungslinie hg derart, daB die Flichen
OEahgN und OEBCM inhaltsgleich werden.
T, ist dann die Temperatur des gedrosselten
Dampfes bei der Spannung p,. Dieser ist um
(T,—1T,”) °C uberhitzt worden.

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

Da jetzt OEAEKN die nicht nutzbare
Energie darstellt, so ist infolge des Drosselns
der Betrag an nicht nutzbarer Energie um

[NEN |

~1

N

Sty

TV

722722777774

N

die Fliche MDEN vergroBert, oder die nutz- §\\
bare Energie um dasselbe Fldchenstiick ver- ¢ M
kle:inert worden. Troe,}ien"gesétt.igter Dampf Fig. 34. Einflu des
bei der Temperatur 7,” wiirde eine nutzbare Drosselvorganges.

Energie von der Grofle Aahp besitzen. Die
nutzbare Energie des gedrosselten (iiberhitzten) Dampfes bei derselben
Spannung ist um den Betrag phgk groBer.

22. Beispiel.

Trocken gesittigter 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 Wirme 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° C=1456,1° abs., den zugehdrigen Wirmeinhalt zu
667,1 WE/kg und die verfiighare Wérme fiir eine Endspannung von
0,15 at zu 157 WE. Bei der Spannung von 2,1 at abs. betridgt der
gesamte Wiarmeinhalt noch 667,1 WE, wahrend der trocken gesttigte
Dampf nur 647,4 WE hat; folglich ist sein Uberhitzungsbetrag 667,1
— 647,4=19,7 WE.

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

Da nun die Sattigungstemperatur des Dampfes bei 2,1 at
121,0° C betrigt, ist mithin seine Uberhitzungstemperatur:

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

Durch Abmessen oder entsprechend der Formel

435
48.In—— 0
048-In o7 1310
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erhalten wir die der Uberhitzung entsprechende Entropiezunahme pk
in Flg 34 zu 0,0465 EE und damit Flache qpkN:

pq-pk = (273 4- 53,7)-0,0465
=—15,2 WE.

Die nutzbare Wirme im Endzustand betrigt:
Nutzarbeit des trocken geséittigten Dampfes bei 2,1 at -+ 19,7 — 15,2,
=95-+}4,56=199,6 WE,
was einen Zuwachs von 4,5 WE iiber die nutzbare Wirme des trocken
gesattigten Dampfes bei demselben Druck bedeutet.

*23. Kurven konstanten Wirmeinhalts.

Der Gedankengang im vorigen Abschnitte (néimlich die Be-
stimmung eines Punktes g im Entropiediagramm, dessen Koordi-
naten derartig sind, daB sein Wéarmeinhalt gleich dem eines anderen
Punktes C ist) setzt uns in die Lage, Kurven konstanten Wérme-
inhalts im Entropiediagramm zu konstruieren. Wiederholen wir
obige Konstruktion fiir eine Anzahl verschiedener Werte von T,”,
go erhalten wir die Kurve Cg der Figur, die natiirlich beliebig
ausgedehnt werden kann.

Geben wir ferner dem Punkt C verschiedene Lagen auf der
oberen Grenzkurve bei verschiedenen Werten von T,, so erhalten
wir eine Reihe Kurven konstanten Wirmeinhalts und koénnen nach
Bestimmung des Wirmeinhalts fiir jede einzelne Lage dieser Punkte C
(aus den Dampftabellen) den fiir den Verlauf jeder Kurve geltenden
Wert an dieser vermerken. Kurven honstanten Wiarmeinhalts sind
oft bei der Berechnung der Dampfturbinen von Nutzen, wie wir spiter
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,
80 liegen uns immer gewisse Ausgangswerte vor. Diese sollen hier
nur kurz besprochen werden, da wir uns spéter mit ihnen noch aus-
fiithrlicher beschiftigen werden. Mag eine Turbine zu irgendeinem
Verwendungszweck bestimmt sein, so ist in der Regel ihre Leistung
in Pferdestirken bekannt. Bei Turbinen fiir elektrischen Antrieb
héngt diese Leistung von der geforderten elektrischen Leistung der
Anlage ab. Bei Schiffsturbinen héngt sie von der GroBe, Bauart
und Fahrtgeschwindigkeit des anzutreibenden Schiffes ab und wird
vom Schiffbauingenieur in ,,Schiffspferdestéirken” angegeben.
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Die zunichst geforderte Angabe ist die Umdrehungszahl der
Maschine. Diese wird aber fast ausschlieBSlich durch die Verwen-
dungsart der Turbine bestimmt, je nachdem sie zum Antriebe eines
elektrischen Generators oder mehrerer Schraubenpropeller dient. Bei
Schiffsantrieb wird es gewoGhnlich dem Ingenieur iiberlassen, die
vorteilhafteste Umdrehungszahl fiir die Turbine zu wihlen. Die
Turbine selbst erfordert eine hohe Umdrehungszahl, der Propeller
hingegen eine niedere. Der Konstrukteur hat die minutliche Um-
drehungszahl so auszuwéhlen, daf die Turbine in Verbindung mit dem
Propeller die durchgingig beste Wirtschaftlichkeit ergibt. Da niedere
Drehzahlen groBe und schwere Turbinen erfordern, so wird die wirt-
schaftlichste Drehzahl in der Regel héher 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 Grofe der Turbine in Betracht ziehen,
was durch Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit der Schaufeln
geschieht. Die Schaufelgeschwindigkeit mufl fernerhin mit zulissigen
Dampfgeschwindigkeiten in Einklang stehen, welch letztere wiederum
von der Schaufelform abhéngen.

2. Drehzahlen.

In den folgenden Tabellen sind eine Anzahl fiir Uberdruckturbinen
gebriduchliche Drehzahlen zusammengestellt.

Tabelle III.

Drehzahlen fiir Schiffsturbinen,

Art des Schiffes Umdrehu.ngen
pro Min.
GroBe Uberseedampfer . . . . . . 180 bis 190
Mittlere Ozeandampfer . . . . . . 260
Kanaldampfer (Calais-Dover) . . . 450 bis 650
Linienschiffe . . . . . . . . . . 320 bis 330
Kleinere Kreuzer . . . . . . . . 500
Torpedobootzerstérer . . . . . . . 650 bis 750
Torpedoboote . . . . . . . . .. 1000 bis 1400
Tabelle IV.
Drehzahlen fiir Landturbinen zum Antrieb von Wechselstromgeneratoren.
Kilowatt . . . . . . . . 50 | 100 | 500 ’ 750 | 1000 | 2000 | 5000
Umdrehungen pro Min. . 5000 | 8500 | 3000 | 2000 | 1800 | 1200 | 750

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

So betrigt z. B. fiir 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.; wiahrend bei 2 Polen und 25 Perioden 1500 Umdrehungen
pro Min. notig werden. Eine zweipolige Brown-Boveri-Maschine der-
selben Leistung liuft in Frankfrant a. M. mit 1360 Umdrehungen
bei einer Frequenz von 21'/, Perioden.

3. Drehzahl und Frequenz von Turbowechselstromgeneratoren.

Die gegenseitige Abhingigkeit 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 Umdrehungen pro Minute )

KW 25 Perioden ‘ 50 Perioden \ 40 Perioden 60 Perioden
250 — 3000 2400 3600
500 1500 3000 2400 3600
750 1500 3000 2400 1800
1000 1500 3000 oder 1500 2400 1800
1500 1500 1500 1200 1200
2000 1500 § 1500 1200 ‘ 1200
3000 1500 ' 1500 1200 | 1200
4000 750 ‘ 1000 oder 750 1200 1200
5000 750 11000 oder 750 1200 1200
7500 750 [ 1000 oder 750 800 900
10000 750 ! 750 | 800 | 720

Die oben erwihnte Beziehung wird durch die folgende Gleichung
ausgedriickt:
60 -Frequenz (pro Sek.)
1/, -Polzahl

Bei Gleichstrommaschinen sind infolge der bei hohen Umfangs-
geschwindigkeiten auftretenden Schwierigkeiten in der Kommutierung
die Drehzahlen niedriger als

Umdrehungen pro Min. =

%mm bei Wechselstrommaschinen.
:\mo Die héchsten Drehzahlen aus-
$ \1. gefiihrter Maschinen betragen
S 2000 ungefihr 2500 Umdrehungen
:E 1000 pro Min. bei 375 KW Lei-

stung; 1800 Umdrehungen

700 200 300 400 500 600 700 800 800 7000 1 -
Lersting in HOW bei 750 KW und 1500 Um

Fig. 85. Normale Drehzahlen der A.E.G.- drehungenbei 1000 KW. Klei-
Gleichstrom-Turbodynamos. nere Drehzahlen sind dagegen

0
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in jedem Falle allgemein gebréuchlich. Die normalen Drehzahlen
der A.E.G.-Gleichstrom-Turbodynamos mit Kohlebiirsten sind in Fig. 35
im Diagramm aufgetragen. Tafel VI gibt die Normaldrehzahlen der-
jenigen der englischen Firma Willans und Robinson an.

Tabelle VI.

Gleichstrom-Turbodynamos.

Leistung , Umdrehungen pro Minute
KwW 120 Volt 240 Volt 550 Volt
100 3000 3200 3500
150 3000 ‘ 3000 3200
200 2700 ‘ 2800 3000
250 2400 — —
300 — 2600 2800
400 — 2300 2500
500 — 2100 2100
650 — — 1800
850 — — 1500
1100 — — 1250
1500 — — 1000
1750 — — 1000

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

4. Dampfverbrauch.

Ehe wir zur Berechnung der Schaufelhéhen kommen, miissen
wir den Wert @&, d. h. das sekundliche Dampfgewicht, das in die
Turbine eintritt, veranschlagen. Dieses erhdlt man aus dem Dampf-
verbrauch pro Pferdestdrke und Stunde und der Leistung der Turbine.

Der Dampfverbrauch pro Pferdestérke und Stunde kann gewdhn-
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. ebenfalls ziemlich genau, besonders bei Anlagen
bereits ausgefithrter Typen; jedoch kénnen die erforderlichen Wellen-
pferdestérken hier nicht so sicher angegeben werden. Wenn es von haupt-
séchlichster Bedeutung ist, da3 das Schiff eine gegebene Geschwindig-
keit erlangt, so sollten die Turbinen imstande sein, eine hieriiber
hinausgehende Leistung zu entwickeln. An dieser Stelle seien zwei
Methoden der Leistungs- und Geschwindigkeitsvergroflerung erwihnt,
die eine zusitzliche Leistung iiber die Konstruktionsleistung hinaus
bewirken. Die erstere beruht auf Erh6hung 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 der Dampf direkt in die
zweite oder dritte Expansionsstufe der H.-D.-Turbine gefiihrt wird.
Ubliche Dampfverbrauchszahlen sind in Tabelle VII aufgefiihrt.

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 6
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Tabelle VII
Effektiver Dampfverbrauch pro Wellenpferdestirke und Stunde.

Kilogramm pro
Art des Schiffes Wellenpferdestirke
und Stunde
Linienschiffe und Kreuzer . . . . . 5,9 bis 6,1
Torpedobootzerstérer . . . . . . . ,
Ubersee-Postdampfer . . . . . . . 5,7 bis 6,1

Obige Zahlen sollen als Anhalt fiir die Berechnung dienen und
verstehen sich ausschlieBlich jeglichen Dampfes fiir die Hilfsmaschinen.
Auf Probefahrten wurden erheblich niedrigere Werte erzielt. Kiirz-
lich betrug in einem solchen Falle der Dampfverbrauch der Haupt-
turbinen ohne Zufithrung von Hilfsmaschinenabdampf 5,2 kg und
noch weniger bei Zusatz von Hilfsmaschinenabdampf.

5. Dampfverbrauch von Turbogeneratoren.

Gewohnlich ist infolge der zuldssigen hoheren Drehzahlen der
Dampfverbrauch bei Landturbinen giinstiger als bei Schiffsturbinen.

Bei einem Kondensatorunterdruck von 71 cm Q.-S. und Uber-
hitzungen von ungefihr 35° bei kleineren, 80 bis 110° bei groBeren
Turbinen, ist der Dampfverbrauch gemaf den in den letzten Jahren
angestellten Messungen in folgender Tabelle angegeben.

Dampfverbrauch pro KW-Stunde.

Normalleistung in KW . . 100 200 500 1000 2000 4000
Kilogramm pro KW-Std.. . 11,1 98 8,8 8,2 7,5 7,0

Der garantiert erreichbare Dampfverbrauch ist heutzutage oft er-
heblich niedriger als obige Werte; man kann somit der Konstruktion
einer 1000 KW-Turbine fiir eine Uberhitzung von 110°, bei einem ab-
soluten Eintrittsdruck von 15 at und einem Kondensatorunterdruck
von 71 cm Q.-S. einen Dampfverbrauch von ungefihr 7,3 kg pro KW-
Stunde zugrunde legen.

Den kiirzlich von der Firma Brown-Boveri (1909) verdffentlichten
Dampfverbrauchskurven fiir groflere Aggregate sind im Durchschnitt
die Werte der folgenden Tabelle an die Seite zu stellen.

Dampfverbrauch pro KW-Stunde.
Kw., . ... .. .. . 1000 2000 3000 4000 5000
Kilogramm pro KW-Std. . 7,3 6,5 6,1 5,56 bis 5,9 5,4
Bei Annahme des Dampfverbrauches hat man die zu Gebote
stehende Uberhitzung und das Kondensatorvakuum zu beriicksich-
tigen. Die folgenden Ergebnisse an einer 1500 KW-Anlage veran-
schaulichen die Verbesserung des Dampfverbrauches infolge héherer
Unterdriicke :
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Bei VergroBerung des Unterdrucks von:
63,5 auf 66,0 cm Qu.-S. verringert sich der Dampfverbrauch um 4 v.H.

66,0 » 68,5 » ” ” ) ” n 4,5 »
68,56 » 71,0 » ” ” ) ” n 55 »
71,0 » 73,5 » ” ” nom ” » 6—T »

Fiir kleinere Aggregate von ungefihr 500 KW gelten die folgen-
den Werte:

Bei Vergroferung des Unterdrucks von:
63,5 auf 66,0 cm Qu.-S. verringert sich der Dampfverbrauch um 3,5 v. H.

66,0 » 685 » » ” o o» ” n 4,0 »
68,5 » 71,0 » » ” n oo» ” n 5,0 »
71,0 » 735 » » ” noo» » um 55—6,0 »

Der infolge zunehmender Uberhitzung abnehmende Dampfver-
brauch betrigt ungefihr 1v.H. fiir je 5,5°C Uberhitzung, wird aber
bei hoheren Uberhitzungen geringer. Dies gilt mit hinreichender
Genauigkeit fiir die bei Uberdruckturbinen gebrauchlichen Uber-
hitzungen von 80° bis 110°. Die Uberhitzung beeinfluBt den Dampf-
verbrauch in zweierlei Hinsicht: erstens infolge des groBeren Wirme-
inhalts pro Kilogramm Dampf und zweitens infolge der geringeren
Dampfreibung, als bei trocken gesiittigtem Dampf.

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

*6. Abschitzung des Dampfverbrauches aus dem
thermodynamischen Wirkungsgrad.

Die obigen Angaben sind geeignet, um schnell verschiedene
Ausfithrungen von Turbinen miteinander vergleichen zu kénnen, oder
um den Dampfverbrauch fiir eine neu zu entwerfende Turbine, deren
Type der Ausfiihrung nach bekannt ist, zu bestimmen.

Handelt es sich um Turbinen fiir elektrischen Antrieb, bei denen
der Grad der Uberhitzung und die Eintrittsspannungen sehr ver-
schiedenartige sein konnen, so ist es wahrscheinlich zuverlissiger,
den Dampfverbrauch aus einem angenommenen thermodynamischen
Wirkungsgrad zu errechnen. Gemif den friiheren Erklirungen ist
der thermodynamische Wirkungsgrad das Verhiltnis der aus dem
Dampf erhaltenen nutzbaren Arbeit zu der theoretisch erreichbaren
Arbeit des Kreisprozesses von Clausius-Rankine.

In Tafel VIII ist die aus 1 kg Dampf theoretisch erreichbare
Energie in Wirmeeinheiten bei verschiedenen Anfangsdriicken, Uber-
hitzungen und Kondensatordriicken angegeben.

Das Produkt aus dieser Warmeenergie und dem Dampfverbrauch
pro Pferdestirke 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 Eintritts- Kondensatorspannung in at abs.
; e spannung

beim Eintritt at abs. 0,10 0,08 0,06 0,04
Trocken gesdttigt . . 14,0 179 185 191 202
12,0 173 179 185 197

10,0 167 173 180 191

8,0 159 165 172 183

250 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

500 Uberhitzung . . . 14,0 189 205 212 224
12,0 181 199 206 218

10,0 175 191 199 211

8,0 166 182 189 201

759 Uberhitzung . . 14,0 192 199 206 218
12,0 186 192 200 211

10,0 180 187 194 206

8,0 170 177 184 196

100° Uberhitzung 14,0 199 205 213 224
12,0 192 198 206 218

10,0 185 192 199 | 211

8,0 174 182 189 | 201

Bezeichnet:
H= AL, das aus Tabelle VIIT gefundene adiabatische Wéarmegefille
(theoretische Leistung von 1 kg Dampf in Wirmeeinheiten),
@, = Dampfverbrauch fiir die effektive Pferdekraft und Stunde,

7, = thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die effektive
Leistung, oder kurz — effektiver Wirkungsgrad,

dann ist:
_632,3
=@ AL,
oder:
632,3
G =—"-.
¢ 5, 4L,

*7. Thermodynamischer Wirkungsgrad der Landturbinen.

Bei Turbinen fiir elektrischen Antrieb kénnen wir den thermo-
dynamischen Wirkungsgrad auch auf die elektrische Leistung des
Generators beziehen. Dieser wird niedriger sein, als der auf die
Effektivleistung der Turbine fiir sich bezogene, infolge der elek-
trischen und mechanischen Verluste im Generator.
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Bezeichnet:

G gw==Dampfverbrauch pro KW-Std.,
7 gw = thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die elektrische

Leistung,
H=AL, in Wirmeeinheiten wie frither (Tabelle VIII),

dann ist der thermodynamische Wirkungsgrad:
_1,36-632,3 860
T Qew- AL, Gew AL,
oder der Dampfverbrauch pro KW-Std.:
860
GKW*"?KW AL,
Die Werte fiir ygw, wie sie auf Grund einer groBlen Anzahl

von Versuchen an modernen Turbogeneratoren erhalten wurden, sind
aus folgender Tabelle ersichtlich:

Tabelle IX.

Thermodynamischer Wirkungsgrad, bezogen auf die elektrische Leistung.

. . theor. Wéarmeverbr. pro KW-Std.
Leistung in KW | 7,5, wirkl. Warmeverbr. pro KW-Std.
50 bis 100 0,39 bis 0,42
200 0,44 » 049
300 0,49 » 0,51
500 bis 750 0,50 » 0,55
1000 0,58 » 0,60
1500 0,55 » 0,60
2000 und mehr 0,51 » 0,56

Die obigen Zahlen beziehen sich auf die Dampfspannung am
Absperrventil, nicht auf die in der ersten Schaufelreihe. Bei h6heren
Belastnngen zeigen jedoch die Brown-Boveri-Kurven im Vergleich
zu obigen Zahlen, dafl diese Wirkungsgrade sich mit wachsender
Belastung noch weiter verbessern. Wir kénnen annehmen, dall bei
sorgfiltig konstruierten Turbinenanlagen mit hohen Uberhitzungen
(110°) der thermodynamische Wirkungsgrad von etwa 0,6 bei 1500 KW
bis auf ungeféhr 0,7 bei 6000 KW steigt.

8. Schaufelformen.

Die wichtigste Abmessung an der Schaufel ist ihr Austritts-
winkel o, bzw. §,. Durch Verkleinerung dieses Winkels ¢, der
Leitschaufeln wird die Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus den-
selben vergroBert, wihrend bei den Laufschaufeln mit zunehmender
Verkleinerung des Austrittswinkels §, die im Dampf verbleibende Energie
beim Austritt aus den Schaufelkanilen immer geringer wird.

Wir sehen also, daB je kleiner diese Austrittswinkel werden,
um so groBer die vom Dampf in irgendeiner Stufe abgegebene Arbeit,
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und somit um so geringer die erforderliche Stufenzahl wird. Wir
wollen hier annehmen, dall die Dampf- und Schaufelgeschwindig-
keiten gegeben sind und die Dampfreibung keine wesentliche Rolle bei
der Energieumsetzung spielt. Hingegen sei daran erinnert, dal sehr
kleine Winkel lange Schaufelkanile bedingen, und dadurch der Rei-
bungswiderstand vergrofert wird. Auch werden durch Verminderung
der lichten Weite e des Schaufelkanals (Fig. 37) die Schaufeldicken f
und f’ gréBer im Verhéltnis zu e, was Dampfwirbelungen verursacht
und einen Verlust an nutzbarer Energie zur Folge hat.

Bei Uberdruckturbinen ist es gebriuchlich, diesen Austritts-
winkel ungefihr 20° zu machen und ihn fiir Lauf- und Leitschaufeln
gleich zu halten. Der Eintrittswinkel g, (Fig. 30a) sollte nie kleiner
gehalten werden, als fiir stoBfreien Gang erforderlich ist, da sonst der
Dampf auf die Schaufelriicken aufprallen und betrdchtliche Verluste
infolge Wirbelung und Hemmung des Laufrades verursachen wiirde.
Wiederum bedeutet die Verkleinerung dieses Winkels eine grofere
Linge des Schaufelkanals und erhéhte Reibung, so daf es fraglich
wird, wie weit man den Eintrittswinkel demjenigen fiir stoBfreien
Gang néahern soll.

Ein gewisser Vorteil wird erreicht, indem man den Strémungs-
verlauf des Dampfes derart legt, dafl die Schaufel moglichst gerad-
gestreckt und parallel zum Austrittswinkel ausgebildet wird. Der
Winkel g, (Fig. 30a) ist somit hinreichend bestimmt.

Eine ideale Schaufel wiirde eine solche Form erhalten, dal die
Dampfgeschwindigkeit in fortlaufender GesetzméifBigkeit vom Eintritt
bis zum Austritt anwachsen muf.

9. Schaufelbreite, Schaufelteilung und Schaufelgewicht.

Die Beanspruchung der Schaufel ist hauptsichiich auf zwei
Ursachen zuriickzufiihren, némlich die Fliehkraft und den Dampf-
druck. Die zuldssigen Beanspruchungen sind sehr niedrige, und die
Schaufelabmessungen werden besser auf Grund praktischer Erfahrung
als theoretischer Berechnung gewahlt. Das Axialspiel muf} hinreichend
sein, um allen moglichen relativen Verschiebungen infolge Wirme-
ausdehnung der Trommel und des Gehduses Rechnung zu tragen.
Die Teilung am Umfang und somit die Stérke der Zwischenstiicke
soll so groB sein als durch die Bedingung, dall der gesamte Dampf
richtig durch die Schaufeln hindurchgeleitet wird, festgesetzt ist.
Tabelle X enthdlt einige Durchschnittswerte von Schiffsturbinen-
beschaufelungen.

Soll mit Hilfe nebenstehender Tabelle die Schaufelzahl geschitzt
werden, so ist der #ullere Trommeldurchmesser oder der innere Ge-
hausedurchmesser in Rechnung zu setzen.

Die angegebenen Schaufelzahlen gelten fiir normale Beschaufelung.
Fiir halb und ganz aufgedrehte Schaufeln vergréBert 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 Schaufelzahl Schanfel.
chaufel- . chaufelza o icht in
gewic
breite Schaufellinge pro Meter Umfang Axialteilung Kilogramm
pro Meter
mm mm Trommel ‘ Gehéuse mm Umfang
6,4 64 bis 222 | 230 | 230 | 22 bis 985 0,06
9.5 22,2 bis 1270 | 200 154 32 bis 38 0,13
12.7 63,5 bis 1905 | 131 118 41,5 bis 47,5 0,27
15,9 114,3 bis 279,5 102 90 44,5 bis 57 0,37
19,1 152,5 bis 330,0 93 75 54  bis 70 0,52
954 | 3050 bis 457,0 73 61 76  bis 85,5 0,97

Um eine feste mechanische Verbindung der Schaufeln unterein-
ander zu schaffen, miissen sie in der Niahe der Schaufelenden, oder
wenn notig noch an anderen Punkten ihrer Langserstreckung mittels
durchgezogener und verloteter Drihte fest verbunden werden. Diese
Versteifung hat natiirlich so zu geschehen, dafl sie dem Dampfstrom
den kleinstmoglichsten Widerstand bietet. '

Werden bei Schiffsturbinen die Schaufeln in einzelnen Segmenten
eingesetzt, so mull der Umfang in so viel Teile geteilt werden, als
die Lénge des einzelnen Segmentes von etwa 60 bis 90 cm erfordert.

10. Veriinderung des Austrittswinkels.

Bei sehr niedrigen Spannungen erreicht das sekundlich durch
die Schaufeln stromende Dampfvolumen einen sehr hohen Betrag.
Um nun die groBen Schaufel- DL 2N
lingen zu vermeiden, die notig s
sein wiirden, um ein proportio-
nales Anwachsen der Ringfliche
herbeizufiithren, hat man zu ,auf-
gedrehten Beschaufelungen® ge-
griffen. Durch Drehen der Schau-
fel wird hier der Schaufelaustritts- B
winkel vergroflert, wodurch der Fig. 36.
Austr.l‘ttsquerschmtt .des Dampfes 4 _ ,ormale B eschaufelung.
vergroBert und die Dampfge- B —halb aufgedrehte Beschaufelung.
schwindigkeit ohne VergréBerung C = ganz aufgedrehte Beschaufelung.

der Schaufelhohen niedrig gehalten — Die Schaufeln bei A und B besitzen

wird. Die Beschaufelung wird gewohnlich dasselbe Profil, werden nur
d h. b al le<. al lch unter verschiedenen Winkeln zur Senk-
eshalb als ,normale®“ als solche rechten gesetzt.

mit ,halb aufgedrehten“ und " ’

5 > > f,.
~ganz aufgedrehten“ Schaufeln b = 5= o
bezeichnet (Fig. 36). Eine Verdnderung der Schaufelwinkel wird auch
hiaufig 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°
gind, die Dampfgeschwindigkeit unter der Durchschnittsgeschwindig-
keit fiir die zugehorigen Schaufelreihen und iiber der in den spéteren
Stufen liegen. Dies hat seinen natiirlichen Grund in der fortwihren-
den VolumenvergroBerung des Dampfes.

Ohne Verdnderung der Schaufelhthen kann man eine gleich-
méBiger anwachsende Dampfgeschwindigkeit erhalten, indem man
den Austrittswinkel in den ersten Reihen verkleinert, und ihn ent-
weder in jeder folgenden Stufe oder gruppenweise bis zu einem
groBeren Betrage in den letzten Reihen anwachsen laBit. Spéaterhin
wird gezeigt werden, wie man den Auttrittswinkel fiir gleiche Arbeits-
leistung in jeder Stufe bestimmen kann. Betrdgt der Durchschnitts-
winkel 209 so iiberschreitet seine Verdnderung 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 Berechnungen der Schaufelhéhen und Stufenzahl kénnen 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 grofter Wichtigkeit. Wiare 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 groften Wirkungs-
grad liefert. In einer Dampfturbine wird dagegen die im Dampf
beim Verlassen einer Stufe enthaltene kinetische Energie in der
nichsten Stufe in mechanische Arbeit umgesetzt, anstatt unausgenutzt
wegzugehen wie in der einstufigen Wasserturbine.

Es bezeichne:

¢, = Austrittsgeschwindigkeit des Dampfes aus den Leit-
schaufeln in m/sk
u == Schaufelgeschwindigkeit in m/sk
¢, , = die parallel zur Turbinenachse gerichte Komponente
der Dampfgeschwindigkeit in m/sk
n = Umlaufzahl pro Min.
D = mittlerer Rotordurchmesser in m (d. h. der bis zu
halber Schaufelhthe gemessene Durchmesser).
a, = Austrittswinkel der Leitschaufel.

Es gibt verschiedene ohne weiteres verstindliche Beziehungen,
wie z. B.:
__@w-D-n

“="60 -
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woraus D berechnet werden kann, wenn n und » bekannt sind. Fiir
den Austritt aus dem Leitrade gilt:
€ ,==2¢ Sing,

und da ¢, sich ganz allméhlich beim Durchgang des Dampfes durch
eine Stufe #ndert, so folgt daraus, daB die Dampfgeschwindigkeit an
irgendeiner Stelle beim Durchgang durch die Leitschaufel sich an-
nihernd umgekehrt proportional dem Kosinus des Neigungswinkels
der Stromungsrichtung gegen die Achse verdndert.

12. Bestimmung von ¢; und w.

Die Wahl passender Werte fiir ¢, und « beruht hauptsichlich
auf Erfahrung, aber oft ist diesen Geschwindigkeiten durch den Um-
stand praktisch eine Grenze gesetzt, dafl die Schaufeln in der ersten
Expansionsstufe nicht zu kurz werden diirfen. Bei sehr kurzen
Schaufeln wird das radiale Spiel am Schaufelende zu gro8 im Ver-
hiltnis 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 spéter in diesem Abschnitt gegeben werden.

Am vorteilhaftesten wéhlt man zuerst die Schaufelgeschwindig-
keit « und bestimmt dann die Dampfgeschwindigkeit ¢, derart, daB
diese in einem geeigneten Verhiltnis zu u steht.

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

In ahnlicher Weise wird die Lédnge der Turbine durch das Ver-

hiltnis — beeinfluBt. Fiir eine gegebene Umfangsgeschwindigkeit
¢ ‘
wird die in jeder Stufe umgesetzte Arbeit um so groBer, je grofer c,

wird. Daher ergibt ein niedriger Wert von — eine kurze Turbine.
c
1

Obgleich man durch einen groBeren Wert von — zuweilen einen héheren

1
Wirkungsgrad erzielen kann, wird dennoch dieser Vorteil durch eine
groBere Stufenzahl und somit lingere Turbine wieder aufgehoben.
Deshalb finden wir gewo6hnlich bei Schiffsturbinen niedrigere Werte

% . .
von — als bei Landturbinen.
c
1

13. Wahl der Umfangsgeschwindigkeit 2.

Bei Landturbinen variiert » von etwa 30 m/sk bei kleinen
Turbinen und 38 m/sk bei Turbinen bis zu 2500 KW bis zu 42 m/sk
fiir solche von 5000 KW. Diese Werte gelten fiir den Hochdruckteil
der Turbine. Bei Schiffsturbinen ist die Art des Schiffes hierfiir der
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ausschlaggebende Faktor. Zum Anhalt diene Tabelle XI, die die
einschlagigen Werte fiir « in den ersten Expansionstufen von Hoch-
und Niederdruckturbinen angibt..

Tabelle XI.
Schaufelgeschwindigkeiten.

Art des Schiffes Wellenzahl Werte fmt % (m/sk)

H.-D. | N.-D.
Eilpostdampfer . . . . . . . . 4 23,0 bis 24,5 | 33,5 bis 38,0
Mittlere Postdampfer . . . . . 3 oder 4 24,5 bis 27,5 | 33,5 bis 39,5
Kanaldampfer . . . . . . .. 3 27,5 bis 32,0 | 36,5 bis 46,0
Linienschiffe und Kreuzer . . . 4 29,0 bis 30,5 | 38,0 bis 41,0
Kleine Kreuzer . . . . . . . . 4 32,0 bis 35,0 | 41,0 bis 49,0
Torpedobootzerstorer . . . . . 3 33,5 bis 35,0 | 42,5 bis 47,0
Torpedoboote . . . . . . . . . 3 33,5 bis 36,5 | 49,0 bis 64,0

14. Mittelwerte fiir 2“
1

Wie schon erwahnt, wichst ¢, von einem Minimalwert in der
ersten Schaufelreihe zu einem Maximalwert in der letzten Schaufel-
reihe jeder Expansionsstufe an, was durch die Volumenzunahme des

Dampfes bei abnehmender Spannung bedingt ist. Das Verhéltnis a

P
wird infolgedessen von Stufe zu Stufe innerhalb jeder Expansionsl-
stufe abnehmen.

Der Mittelwert fiir cﬁ liegt fur Landturbinen zwischen 0,5 und

1
0,6; bei Schiffsturbinen variiert er von etwa 0,30 bis 0,43 je nach
Art des Schiffes. Wie bereits erortert, gestattet ein niedriger Wert

fiir ¥ eine geringe Stufenzahl und dadurch eine Ersparnis an Lingen-
21
ausdehnung der Turbine. Der Wert l:O,3O wird deshalb bei
c

1
Kriegsschiffturbinen verwendet, wihrend der andere Grenzwert v
¢
— 0,43 bei Uberseepostdampfern gebriuchlich ist. !
Obige Zahlen konnen als Mittelwerte fiir jede Expanstionsstufe

gebraucht werden. Fiir die erste Stufe der ersten Expansionsstufe
von H.-D.-Schiffsturbinen variiert der Wert von — zwischen 0,35
und 0,51. “

15. Schaufellinge in der ersten Expansionsstufe.

Unter Vernachlissigung der Materialdicke der Schaufel betrigt
der Ringquerschnitt, durch den der Dampf stromt, senkrecht zur
Richtung der Geschwindigkeit c,, gemessen:

n-D-l in Quadratmetern,
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wenn D = mittlerer Rotordurchmesser in Metern,
! = Schaufelhohe in Metern
bedeutet.

Das sekundlich hindurchgehende Dampfvolumen betrigt:

w-D-l-¢,, cbm.

Die Ringfliche beim Austritt des Dampfes aus den Schaufeln
ist kleiner und gleich der Summe einer Anzahl Flichen von der
Hoéhe | und der Breite ad in Fig. 3 Wiederum unter Vernach-
lassigung der Materialstirke der Schaufeln erhalten wir:

ad=db-sin g,
und da B, =¢,, mithin die Ringfliche beim Austritt des Dampfes
aus den Schaufeln: .
. w-Del-sing, . . . .. . ... (1)

und das sekundlich ausstromende Dampfvolumen:
n-D-l-¢c -sing,,

worin natiirlich ¢,, =¢, sin ¢, ist.

Bedeutet:

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:
a-D-l-¢ -sing,=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. Ist der Dampf beim
Eintritt in die Turbine trocken geséttigt und nicht iiberhitzt, so ist
das fiir die: erste Stufe giiltige den Dampftabellen zu entnehmen.
In diesem Falle ist in obiger Gleichung nur )\unbekannt, das also
unmittelbar gefunden werden kann.

= —inm . . .... . (8)

In dieser Gleichung muBl fiir ¢, der fir die erste Stufe der
ersten Expansionsstufe geltende Wert eingesetzt werden und nicht
der etwas hohere Mittelwert.

16. Verengungszahl.

Im vorigen Abschnitte haben wir die Materialdicke der Schaufeln
und das durch den radialen Spalt hindurchgehende Dampfvolumen
vernachlissigt. Die Materialdicke der Schaufel verringert den Durch-
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gangsquerschnitt und somit das sekundlich hindurchgehende Dampf-
volumen, wihrend der radiale Spalt diese Dampfmenge vergroBert.
Beide Vernachlissigungen heben einander bis zu gewissem Grade auf.

Betrachten wir beide einzeln fiir sich, so konnen wir statt
Gleichung (1) des vorigen Abschnittes schreiben:

n-D-l-xef-sinal,

worin ¢ und f die in Fig. 37 angegebenen Abmessungen bedeuten.
Hiermit wire der Materialstirke der Schaufeln Rechnung getragen,
aber die Beriicksichtigung der Spaltdampfmenge

bietet groBere Schwierigkeit.
, e Selbst wenn wir mit hinreichender Genauig-
3 keit die GroBe des Spaltes im Betriebszustande
3 a der Turbine kennen, so konnen wir auf die
Fig. 37. Dampfaus- Dampfgeschwindigkeit im Spalt nur angenihert
trittsquerschnitt.  schlieBen. Infolgedessen ist es fiir praktische
Zwecke gebriuchlich, sich dem wahren Zustande
durch Einfiihrung einer Konstanten zu ndhern, die als ,Verengungs-
zahl® oder , Ringflichenfaktor“ bekannt ist. Diese Zahl stellt das Ver-
hiltnis des wirklichen Dampfstrémungsquerschnittes beim Austritt
aus den Schaufeln zur Ringfliche zwischen Trommel und Gehidusewan-
dung dar. Sie enthilt sowohl den Faktor sin¢, als auch den Einflull
des Spaltdampfes und der Materialdicke der Schaufel. Der Wert der

1
Verengungszahl betragt fiir normale Beschaufelungen 3 und weicht

nur wenig von dem Werte des sing, bei ¢, =20° ab. Gleichung 3
erhilt dann die Form:

3.-G-v
= . . ... ... .4
l n-D-c, 4)
oder wenn [ in mm und D in m eingesetzt wird:
G-v
p— . 5
l 955D-c (5)

1

17. Beispiele.

1. Fiir die ~Mauretania® und ,Lusitania“ betrigt 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
Schaufelhéhe in der 1. H.-D.-Expansionsstufe . . = 70 mm
Dampfdruck beim Eintritt in die H.-D.-Turbine = 11,6 at abs.
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Man bestimme das Verhéltnis } unter Zugrundelegung einer
Verengungszahl v=1],. 1

Ausrechnung:
n-D-n 7w 2,51-190 .
u = 60 = ? 60 :25,0111/81(.
Ringfliche der 1. Expansionsstufe —=z-D.l=n-2,51-0,07=0,553 qm,
Auttrittsfliche der 1. Expansionsstufe =1/,-D-1 =0,184 »

Das sekundliche Dampfvolumen fiir die erste Schaufelreihe be-
bragt: 5,6-68000-0,173
2-3600

Dieses Volumen tritt sekundlich in jede der beiden H.-D.-
Turbinen ein.

Gv=V=

=9,15 cbm.

9,15
“=0.184 9,7 m/sk
und somit 95.0
w )
—=——=0,505.
¢ 49,7 ’

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 betrigt 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:

w=35m/sk und cﬁ=o,37.
1
Der Durchmesser der H.-D.-Trommel und die Schaufelhéhe in
der ersten Expansionsstufe sind zu berechnen.
Aus w und » finden wir den mittleren Durchmesser der ersten
Expansionsstufe zu:

60u  60-35
D= =g ™
Aus % und dem Verhiltnis 01:
1
¢, =95 m/sk.
Das erforderliche Dampfvolumen in der ersten Schaufelreihe be-
tragt:
6,4-1500-0,138
=0 3,68 cbhm/sk
3,68
d f . . . . — b e
und folglich die entsprechende Ringfliache 95-sing 0,114 qm,

. ) 0,114 ,
was einer Schaufelhéhe von »,E—ﬂ— ~ 0,040 m = 40 mm entspricht.
T
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3. Angenommen fiir die erste Expansionsstufe der 2. Aufgabe
stehe ein Warmegefille von 17,0 WE/kg zur Verfiigung. Man er-

mittle den Wert von cﬁ fiir die letzte Reihe dieser Expansionsstufe.

1
[Losung: Spezifisches Volumen des Dampfes etwa 0,195 cbm; Ly 0,264.]
21
4. Es ist die angendherte Leistung der Turbinen eines Linien-
Schiffes 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 5at Uberdruck,
Umdrehungen pro Min. . . . ., . . . . . . =330.

w =30 m/sk; %:0,36 in der ersten Reihe;
1
Schaufelhohe in der ersten Expansionsstufe = 25 mm.

18. Aufteilung der Leistung auf die einzelnen Teile der Turbine.

Ehe wir Gleichung 5 zwecks Bestimmung der Schaufelliingen
in den verschiedenen Expansionsstufen der Turbine gebrauchen
koénnen, miissen wir das gesamte Wirmegefille in die einzelnen
Expansionsstufen einteilen und das in jedem Falle nétige 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 fiir eine gleichmiBige
Leistungsverteilung auf die einzelnen Turbinenteile. Ohne den
Wirkungsgrad in thermischer Hinsicht nachteilig zu beeinflussen,
kann das Diagramm fast willkiirlich geteilt werden. Der alleinige
Grund fiir eine solche Teilung in einzelne Abstufungen mit wachsen-
den Durchmessern liegt darin, daf wir unter Vermeidung zu groBer
Schaufellingen ¢, vergroBern und deshalb hinsichtlich des Wirkungs-
grades auch w proportional zunehmen lassen miissen, was wir durch
entsprechende VergroBerung des Durchmessers erreichen. Mit wachsen-
dem Durchmesser entsteht bei ein und derselben Schaufelhche eine
groBere Ringfliche, was natiirlich nur vorteilhaft ist. Der Durch-
messer der Trommel mufl also in den einzelnen Turbinenteilen ver-
grofert werden, da bei gleichbleibendem Durchmesser die Schaufeln
zu lang werden miillten.

Bei den Turbinen der Firma C. A. Parsons and Co. wird die
Leistung gewdhnlich derart verteilt, daB je */, auf H.-D.- und M.-D.-
Teil und die restlichen ?/, auf den N.-D.-Teil kommen. Eine andere
fiir Landturbinen iibliche Methode besteht in einer gleichmiBigen
Verteilung der Leistung auf alle drei Turbinenteile.

Damit die Turbinen bei gewisser Uberlastung wirtschaftlich
arbeiten, muBl die Stufenzahl in der ersten oder zweiten Expansions-
stufe oder im gesamten H.-D.-Teil derart gewihlt werden, daB die
Turbine der geforderten Uberlastung angepaBt ist.
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Die Frage, ob drei oder vier Hauptdurchmesser oder Tur-
binenteile am Platze sind, bedarf gewisser Erwidgungen. Wir
wollen diese hier hinsichtlich des Verhéltnisses von Schaufelhdhe
zu Trommeldurchmesser kurz behandeln. Es hat sich heraus-
gestellt, dall die Entfernung der Schaufelenden voneinander grofer
wird, als einem zufriedenstellenden Arbeiten der Turbine dienlich
ist, wenn die Schaufellinge grofer als etwa '/, des Trommeldurch-
messers wird.

Bei allen Turbinen mit hohen Umdrehungszahlen und kleinen
Rotordurchmessern erreicht die Schaufellinge sehr bald diese Grenze.
In dieser Hinsicht wirken ebenfalls hohe Kondensatorunterdriicke.
Um die Anwendung vergréBerter Schaufelaustrittswinkel (aufgedrehte
Beschaufelung) nicht zu weit zu treiben, miissen die Durchmesser
vergroflert werden; und deshalb erscheint es in gewissen Féllen rat-
samer, dies durch Hinzufiigen eines vierten Turbinenteiles zu be-
wirken, als den Durchmesser des dritten weiter zu vergréBern.

19. Zweizylinder-Landturbinen.

In grofien Elektrizitdtswerken haben getrennte Hoch- und Nieder-
druckturbinen Eingang gefunden. Der Vorteil dieser Teilung der
Turbinen besteht in zweifacher Hinsicht: Erstens wird infolge der
verkleinerten Turbinenlénge der Léufer steifer und zweitens werden
die hohen Temperaturen auf den H.-D.-Zylinder beschrinkt.

Die durch die hohen Temperaturen verursachten Materialaus-
dehnungen und Spannungen sind somit auf einen Teil der Turbine
beschrinkt worden. Selbstversténdlich 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 erwéhnt, dafl die Anwendung von Zweizylinderturbinen
bis zu hohem Grade von der Hohe der Eintrittstemperatur des
Dampfes abhidngt. Fir die Herstellungskosten dagegen wird der
grofere Materialaufwand zu einem bedeutenden Faktor. Die Mehr-
kosten der Zweizylinderturbine erscheinen nicht mehr gerechtfertigt
fir Anlagen unter 2000 KW. Andererseits haben Turbinen von 4000
bis 5000 KW und dariiber selten ungeteilte Gehdusehélften aus Trans-
portriicksichten. Zweizylinderturbinen zeigen eine bemerkenswerte
Verbesserung des Dampfverbrauches gegeniiber Einzylinderturbinen
derselben Leistung. Dies ist mehr auf die hoheren Driicke und
Uberhitzungen, als auf irgendeine bemerkenswerte Verbesserung des
thermodynamischen Wirkungsgrades zuriickzufiihren.

Die Teilung geschieht mitunter derart, daB man beiden Turbinen
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die gleiche oder nahezu dieselbe Leistung zuteilt. Der leitende Ge-
danke dabei ist, die hohen Temperaturen auf eine Turbine zu be-
schrinken, und dies wird in ausreichender Weise dadurch bewerk-
stelligt, daf man ein Drittel des Warmegefilles 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 hauptséchlichster Bedeutung. Zum Antrieb
eines Vierwellenschiffes finden gewGhnlich zwei H.-D.- und zwei N.-D.-
Turbinen Verwendung. Bei symmetrischer Anordnung zur Lings-
achse des Schiffes werden jede der beiden H.-D.- und N.-D.-Turbinen
moglichst gleich stark ausgefiihrt, so daf wir gleiche und symme-
trische Antriebskrifte auf beiden Seiten des Schiffes erhalten. Die
groBte Schwierigkeit bereitet die Anordnung der Antriebsturbinen
bei Torpedobooten und anderen kleinen Fahrzeugen.

Bei der hier iiblichen Dreiwellenanordnung treibt die N.-D.-
Turbine gewohnlich die mittlere Welle, eine M.-D.- und H.-D.-Tur-
bine je eine der dufleren Wellen an. In diesem Falle miissen die
Antriebskrifte der beiden &dulleren Wellen sehr sorgfiltig gegenein-
ander ausgeglichen werden, da sonst das Schiff nur durch Drehen
des Ruders geradeaus fahren wiirde, was unter anderem eine erheb-
liche Geschwindigkeitsverminderung des Schiffes zur Folge hitte. In
diesem Falle gibt es auBler der Anwendung verschiedener Beschau-
felungen der Turbinen oder der direkten Zufiihrung von Frischdampf
in die M.-D.-Turbine kein Mittel, durch das man gleiche Antriebs-
krafte auf beiden Seiten des Schiffes erreichen konnte. Ist der
Unterschied ein geringerer, so kann in der Regel dadurch Abhilfe
geschaffen werden, daBl man eine der beiden Turbinengehiuse 6ffnet
und durch geringes Verdrehen der Schaufeln mit Hilfe einer Zange
die Schaufelwinkel entsprechend verindert. Am besten tut man
dies bei der M.-D.-Turbine. Verkleinert man den Austrittswinkel
(o, B,) der Schaufel, so wird die M.-D.-Turbine mehr Arbeit und die
H.-D.-Turbine weniger Arbeit leisten; vergrofert man dagegen diesen
Winkel, so wird das Entgegengesetzte erreicht werden. In jedem
Falle wird dazu nur notwendig sein, die Schaufelwinkel lediglich
der letzten oder der beiden letzten Stufen der Turbine abzuéndern.

Es sei hier erwdhnt, da man bei Schiffen mit getrennten Back-
bord- und Steuerbordkondensatoren diesen Ausgleich der Antriebs-
leistungen auch durch entsprechend verschiedene Unterdriicke im
Kondensator erreichen kann. Bei Schiffsturbinen, die mit Zufiihrung
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 bewerkstelligt werden kann. Fiir ein Dreiwellenschiff mit
H.-D.-, M-D.- und N.-D.-Turbinen mag die Leistung auf alle drei
Wellen gleich verteilt werden oder, was Ofters gemacht wird, die
mittlere Welle grofere Leistung als die beiden anderen Wellen er-
halten. Fiir ein Dreiwellenschiff mit einer H.-D.-Turbine wird die
Gesamtleistung gewohnlich gleichmiBig auf alle drei Wellen verteilt.

*21. EinfluB der verschiedenen Wirkungsgrade bei zwei Turbinen.

Bei Hoch- und Niederdruckturbinen gleicher Leistung und glei-
chem thermodynamischen Wirkungsgrad wiirde das Entropiediagramm
in zwei flichengleiche Teile geteilt werden. In . \
der Regel besitzt die H.-D.-Turbine einen niedri- / c
geren thermodynamischen Wirkungsgrad als die Z
N.-D.-Turbine, was bei der Teilung des Warme- g rm
gefilles Beriicksichtigung finden mub. Z

Mit Bezug auf Fig. 38 ist der thermodyna- [7 3
mische Wirkungsgrad fir die H.-D.-Turbine:

Effektive Leistung der H.-D.-Turbine in WE
= Fliche abcf
und derjenige der N.-D.-Turbine:

Effektive Leistung der N.-D.-Turbine in WE
= Fliche gafe 0 ) s

Bei gleicher Leistung beider Turbinen er- deF;l%(’gfr‘n;,;ﬁg?lgl;guf
halten wir: zwei Turbinen.

7, -abef=1,-gafe . (1)

abef+gafe ist aber gleich der Gesamtfliche des Entropiedia-

gramms, die wir mit F bezeichnen wollen.

abef+gafe=F
Setzen wir hierin fiir gafe den Wert aus Gleichung 1 ein, so
erhalten wir:

abecf=—"7F—--F . e e e . (2
l—i-n) @
und entsprechend:
/0
gafe=_—"_.F,
L,

d. h. wir mﬁssen das der groBeren Fliache entsprechende groBere

Wirmegefille — _l— -F der H.-D.-Turbine zuteilen.
L

*22. Lelstungsauftellung unter drei Turbinen.

Zwecks Berechnung von Hoch-, Mittel- und Niederdruckturbinen
mit den entsprechenden Wirkungsgraden 7#,, #, und 7, und der Ge-

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 7
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samtdiagrammfliche F wird gemafl der Rechnungsweise im letzten
Abschnitt:

Fliche des H.-D.-Diagramms=— 215 .
Ny Mo+ N M3~ Mg 7y
a UESR/
Flache des M.-D.- ” [EEN— S L —
N1 72 + N2 Mg + UEYR
M1 e

Flache des N.-D.- ) = --F
Myt T U7l = s

Gewohnlich wird das H.-D.-Diagramm am groften 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 der H.-D.-Turbine je ein '/, kg Dampfgewicht in den
beiden anderen Turbinen. Wiirden die thermodynamischen Wirkungs-
grade aller drei Turbinen einander gleich sein und die Dampfver-
luste vernachlissigt werden, so wire das Diagramm derart aufzuteilen,
daBl auf die H.-D.-Turbine ein Drittel der Gesamtfliche entfiele.
Dann wiirde sich das doppelte Warmegefille pro Kilogramm Dampf
ergeben, aber nur dasselbe Dampfgewicht der H.-D.-Turbine durch
jede N.-D.-Turbine hindurchgehen. Die Antriebsleistungen jeder der
drei Wellen wiirden somit einander gleich sein.

Wiren die Wirkungsgrade in diesem Falle 5, und #,, so hitte
die Teilung des Diagramms so zu geschehen, dafl die H.-D.-Fliche

e der Gesamtfliche betragen wiirde
Mo —+ 27, 8

23. Anzahl der Expansionsstufen.

Ist das Warmegefille auf die einzelnen Turbinen verteilt worden,
so haben wir jetzt zu ermitteln, in wieviel Expansionsstufen mit
konstanter Schaufelhéhe wir jede Turbine einteilen.

Da der Dampf sein Volumen fortwéhrend ganz allméhlich ver-
groBert und die theoretisch beste Schaufelanordnung durch ebenfalls
ganz allméhlich zunehmende Schaufelh6hen erreicht wird, so konnen
wir ohne weiteres behaupten, dafl je haufiger die SchaufelhShen ver-
groBert werden, eine um so bessere Ausnutzung in thermischer Hin-
sicht erreicht werden wird. Je grofler also die Zahl der Expansions-
stufen gewdhlt wird, um so hoher wird wahrscheinlich der thermo-
dynamische Wirkungsgrad werden.

Eine grofle Anzahl von Expansionsstufen bedeutet aber einen
erhohten Aufwand an Gestehungskosten und deshalb mufl zwischen
diesen beiden Faktoren ein Kompromifl geschlossen werden.

Bei Landturbinen besitzt gewohnlich jeder Turbinenteil wenig-
stens zwei Expansionsstufen. Die praktischen Ausfiihrungen unter-
scheiden sich in dieser Beziehung sehr voneinander; zuweilen finden
wir z. B. sieben verschiedene Schaufelh6hen auf dem H.-D.-Teil der
Trommel. Bei ganz einfacher Konstruktion mégen 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, finden 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-
héhen, 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 verdnderte Schaufelwinkel. Fiir irgend
einen dieser angefiihrten Fiélle kann keine Regel fiir die Anzahl der
Expansionsstufen aufgestellt werden, da diese fast willkiirlich ge-
troffen wird. Bei grofler Anzahl der Schaufelreihen, wie wir sie bei
niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten erhalten, konnen wir die Schaufel-
lingen mehrfach vergroBern. Die grote Expansionsstufenzahl, die
im Falle einer H.-D.- und einer N.-D.-Turbine von gleicher Leistung
ausgefithrt wurde, betriagt acht fiir 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 fiir die Festlegung der Grenzen jeder Expansions-
stufe verdienen zwei besondere Beachtung. Bei der. ersten wird
jeder Expansionsstufe die gleiche Leistung oder richtiger dasselbe
Wirmegefille zugewiesen. Dies ist die am meisten zu empfehlende
Methode, mit Hilfe derer wir das Entropiediagramm nur in die
nétige Anzahl flichengleicher Streifen zu zerlegen haben. Jeder
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.

Ist ¢, die Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus dem ersten
Leitrade in irgend einer Expansionsstufe und c,, diejenige beim Ver-
lassen der letzten Reihe der Expansionsstufe, so konnen wir schreiben
¢,=¢€-¢,, worin ¢ fiir alle Expansionsstufen denselben Wert be-
sitzen wiirde.

7*
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Ist in irgend einer Expansionsstufe die Schaufelhéhe konstant,
so wird die Dampfgeschwindigkeit proportional dem Dampfvolumen

und 2 das Expansionsverhdltnis des Dampfes sein. Hiernach muf3

das Elxpé,nsionsverh*dltnis (d. h. das Endvolumen dividiert durch das

Anfangsvolumen) fiir 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 ausfiibrlich beschrieben worden.

25. Schaufellingen.

Die Schaufelhohe oder Schaufellinge wird bestimmt auf Grund
des Umstandes, daB fiir konstante Geschwindigkeiten der Stromungs-
querschnitt des Dampfes proportional seinem Volumen sein muf,
d. h. natirlich proportional dem spezifischen Volumen des Dampfes
fiir den betreffenden mehr oder weniger nassen Zustand.

Innerhalb irgend einer Expansionsstufe ist ¢, veréinderlich; jedoch
wollen wir hier einen Mittelwert dafiir annehmen, der konstant fiir
alle Expansionsstufen innerhalb eines Turbinenteils sein moge. Haben
wir diesen Mittelwert zu c¢,,, m/sk ermittelt, so ergeben sich die
Schaufelhdhen ohne weiteres aus den Formeln 3 und 4 des Ab-
3-G-v
) w-D-c,
fir ¢, diesen Mittelwert ¢, ein, so miissen wir auch den fiir jede
Expansionsstufe giiltigen Mittelwert von v einsetzen. Dieser Mittel-
wert fiir das spez. Volumen kann beispielsweise einem Diagramm
wie Fig. 33 entnommen werden.

schnittes 15 und 16. Setzen wir z. B. in die Gleichung b=

26. Anzahl der Stufen.

Die Berechnung der Turbine ist in der Hauptsache erledigt,
sobald wir die fiir jede Expansionsstufe erforderliche Stufenzahl er-
mittelt haben. Diese ergibt sich aus der folgenden Gleichung:
Gesamtwirmegefille pro Expansionsstufe

Mittleres Warmegefille pro Stufe
und hier ist es hinreichend genau genug, die Geschwindigkeiten in
der mittelsten Stufe der betreffenden Expansionsstufe als Mittelwerte
einzusetzen. Bezeichnet:

¢, = Geschwindigkeit beim Austritt aus den Leitschaufeln

¢, = Geschwindigkeit beim Eintritt in die Leitschaufeln,

Stufenzahl —

2

2——
dann ist 01—2 % die Zunahme an kinetischer Energie des Dampfes

beim Durchgang durch die Leitschaufeln.
Sind die Lauf- und Leitschaufeln ganz gleich ausgebildet, und
haben beide die gleichen Schaufelwinkel, so werden ¢, und ¢, gleich
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den Relativgeschwindigkeiten beim Austritt bezw. Eintritt in das
Laufrad sein; also ¢, =w, und ¢, =w,.

In Wirklichkeit wird hier ein geringer Volumenzuwachs des
Dampfes stattfinden, und ¢, sowie ¢, werden eigentlich hohere Werte
als w, bzw. w, in den Leitridern annehmen. Da wir aber Mittel-
werte betrachten, kann dieser Unterschied vernachlissigt werden.
Die kinetische Energie wird somit im Laufrade wiederum vermehrt
um den Betrag:

w,” o

29 2y
Die innerhalb einer Stufe in kinetische Energie umgesetzte gesamte
Wirmeenergie ist folglich:

a2 2 2
w C” — W,

2 2
6 —w,

— in mkg

oder A9 " i WE
: g
In diese Gleichung ist noch ein Faktor fiir den Wirkungsgrad
der Energieumsetzung einzufilhren. Werden von jeder Wiarmeein-
heit nur # WE in kinetische Energie umgesetzt, so erhalten wir

die Gleichung:

6.2 — g2
n- Wirmegefalle pro Stufe = 4 *———1-
g
oder Wirmegefille pro Stufe = A G 17—7;]—1—‘

Ist 2 die Stufenzahl innerhalb einer Expansionsstufe, ¢, und w,
die mittleren Geschwindigkeiten und % das Warmegefille fiir diese
Expansionsstufe in WE (aus dem betreffenden Flichenstreifen des
Entropiediagramms ermittelt), so ist:

A-(e" —w?)

Natiirlich wahlen wir fiir z den néchstliegenden ganzzahligen
Wert; ist dieser Wert kleiner als der berechnete, so iibertragen wir
die iiberschiissige Energie auf die néchste Expansionsstufe; ist er
groBer, so miissen wir diesen iiberschiissigen Betrag von der folgen-
den Expansionsstufe abziehen. Man ziehe dann eine neue Linie im
Diagramm entsprechend dieser endgiiltig festgesetzten Grenze fiir
die betreffende Expansionsstufe.

Obiger Vorgang miiite fiir alle Expansionsstufen wiederholt
werden. Haben wir jedoch dieselben mittleren Geschwindigkeiten
fir eine Reihe von Expansionsstufen, so. wird einunddieselbe Rech-
nung fiir alle diese Stufen giiltig sein, und wir haben die Teilung
des Wiarmegefalles lediglich so vorzunehmen, da3 wir ganzzahlige
Werte fiir die Stufenzahlen erhalten.

2=
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27. Formeln fiir schnelle und angeniherte Berechnung.

Bei Schiffsturbinen wird oft eine angeniherte Berechnung im
voraus durchgefiihrt, ohne auf irgendwelche Einzelheiten einzugehen
und bevor die giinstigsten Bedingungen endgiiltig ermittelt wurden.
Zu diesem Zwecke ist es wichtig, daf man die Hauptabmessungen
der Turbine mit einiger Anndherung mdglichst schnell und ohne
groBe Miihe ermitteln kann. Um dies zu erreichen, geben wir fol-
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 oder rationellen Abmessungen, wie sie fiir die
Konstruktion vorliegen miissen, fithren. Sie sollen uns lediglich die
angeniherten Hauptabmessungen einer Schiffsturbinenanlage ver-
schaffen, damit wir in der Lage sind, den fiir innerhalb des Schiffes
erforderlichen Raum anndhernd anzugeben. Ferner wurden diese
Formeln fiir die Studierenden angegeben, damit diese sich hierdurch
Richtlinien fiir die Berechnung einprigen kénnen und somit in der
Lage sind, die verschiedenen fiir die Anlage in Betracht kommenden
Fragen in Kiirze eingehender zu erdrtern.

1. Die Drehzahl wird gewohnlich gegeben sein. Man erhilt
dann den Durchmesser der H.-D.-Trommel aus der Formel:

G,

n

worin D = Durchmesser in m
n==Umdrehungen pro Min.
C, =440 fiir uberseeische Schnellpostdampfer N
= 550 fiir Linienschiffe, Kreuzer und mittlere Uberseepost-
dampfer
=610 fiir Torpedoboote usw. entsprechend dem Werte fir w.

Sind die Drehzahlen nicht bekannt, so miissen sie gemeinsam
mit dem Durchmesser der H.-D.-Trommel aus dieser Formel be-
stimmt werden, indem man die bei einem leidlichen Propeller-
wirkungsgrad zulédssigen hochsten Drehzahlen einsetzt.

2. Die Trommeldurchmesser der N.-D.-Turbine oder beider N.-D.-
Turbinen mache man gleich dem 1,4 fachen des H.-D.-Trommel-
durchmessers.

3. Die Schaufelh6he in der ersten Expansionsstufe berechne man

aus der Formel:

worin fiir
! = Schaufelhdhe in cm.
N,= Effektive Gesamtleistung der Turbinenanlage in PS dividiert
durch die Anzahl der H.-D.-Turbinen.
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D und n wie unter 1.
C, =4,50 bis 4,65 fiir Ozeandampfer.
5,5 fiir Linienschiffe.
6,8 bis 8,0 fiir Torpedobootzerstorer
einzusetzen ist.
4. Die Gesamtstufenzahl Z finden wir aus der Formel:
G
~(D-np”
worin D und n wie unter 1.
C, =59000000
zu setzen ist.

Ist es besonders wichtig, den Raumbedarf der Turbinen zu be-
schranken (d. h. Turbinenlinge und Gewicht), wie bei Torpedoboot-
zerstorern, so kann C, auf etwa 50000000 verringert werden.

Bei einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen:

Stufenzahl der H.-D.-Turbine = —f
” jeder N.-D.-Turbine — g

Bei zwei H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen
Stufenzahl der H.-D.-Turbine :—?

<

” » N.-D.-Turbine = ;1Z—

Sind N.-D.- und Riickwértsturbine in einem Gehéduse angeordnet,
so kann man zur Beschrinkung der Turbinenlinge die Stufenzahl
der N.-D-Turbine auf etwa 2 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 wihle 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 wihlen 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 muf} in jedem Zylinder zu gleichen
oder nahezu gleichen Teilen (bei ungerader Stufenzahl) auf die ver-
schiedenen Expansionsstufen verteilt werden.

6. Die Schaufelhthe in der ersten Expansionsstufe der H.-D.-
Turbine wurde unter 3 gegeben. Man mache die Schaufelhohe in
jeder der iibrigen Expansionsstufen der H.-D.-Turbine gleich dem

V2 fachen der Schaufelhdhe in der vorhergehenden Expansionsstufe.
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Betrigt z. B. die Schaufelhéhe in der ersten Expansionsstufe 35 mm,
so sind die Schaufelhohen bei vier Expansionsstufen:

35; V2-35; 2.35; 2V2.35;
oder 35; ‘/5-35; 70; 1/5-70;
oder allgemein: [; \/g-l; 21, V2.20; 41; V2.41 usw.

7. Bei einer H.-D.-Turbine und zwei N.-D.-Turbinen mache man
die Schaufelhéhen in der ersten Stufe aller Turbinen einander gleich.
Bei zwei H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen mache man die Schaufel-
héhen in der ersten Stufe der N.-D.- und der sechsten Stufe der
H.-D.-Turbine einander gleich.

8. Man findet die folgenden Schaufelhéhen der N.-D.-Turbine

ebenfalls im Verhéltnis V2 wie fiir die H.-D.-Turbine. Ausgenommen
wenn:

9. Die letzten Expansionsstufen der N.-D.-Turbine gleiche Schau-
felhohe erhalten sollen.

10. Die axiale Schaufelteilung in der ersten Expansionsstufe
auf der H.-D.-Trommel mag einstweilig zu 25 mm plus */, Schaufel-
hohe angenommen werden. Dann ist die Gesamtlinge der H.-D.-
Trommel in mm = gesamte Stufenzahl >< (Axialteilung in der ersten
Expansionsstufe | a),

worin g == 6 mm bei 7 Expansionsstufen
= 3 mm bei 4 ”
zu setzen ist.

11. Linge der N.-D.-Trommel = b >< Lénge 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 Turbinenlinge zwischen beiden Stopfbiichsenendflichen
schwankt beim H.-D.-Zylinder zwischen 1,6 bis 1,7 facher Linge der
Trommel, braucht jedoch bei einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen
nicht groBer als 1,6 oder etwa 1,64 bei der Vierwellenanordnung
zu sein.

13. Die Gesamtlinge der H.-D.-Turbine einschlieBlich der Lager
und Drucklager hidngt von verschiedenartigen Umstdnden ab und
kann durch eine einfache Formel nicht genau bestimmt werden.
Als roher Anhalt diene die folgende Angabe:

Gesamtlinge = 2,7 bis 3,0 >< Trommellénge bei der Dreiwellenanord-
nung.

= 2,3 bis 2,5 >< Trommellinge bei der Vierwellenanord-
nung.

14. Die Lénge der Riickwértstrommel ist sehr verschieden; es
konnen zwei oder vier Riickwirtsturbinen angeordnet werden, und
in ersterem Falle kann man sie innerhalb der N.-D.-Zylinder an-
ordnen oder auch getrennt aufstellen. Die Bestimmung der Gesamt-
linge des N.-D.-Zylinders kann bis zu gewisser Genauigkeit auf die
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folgende Weise erfolgen. Bei der Dreiwellenanordnung mit einer

Riickwértsturbine innerhalb des N.-D.-Gehduses kénnen wir ange-

néhert setzen:

Lange zwischen beiden Stopfbiichsenendflichen = 1,2 bis 1,3 >< Summe
der Lange von N.-D.- und Riickwirtstrommel.

15. Sind N.-D.- und Riickwértsturbine in demselben Zylinder
angeordnet, so kann man die gesamte Turbinenléinge annéhernd dem
1,45 bis 1,55 fachen der Lange zwischen beiden Stopfbiichsenendflichen
bei der Dreiwellenanordnung setzen. Fir die Vierwellenanordnung
gilt etwa die 1,2 fache Lénge.

6. Kapitel.
Uberdruckturbinen.

1. Zweck des Kapitels.

Dieses Kapitel wird sich mit der Theorie der Parsons-Uberdruck-
turbinen befassen. Ein Teil derselben ist bereits im vorhergehenden
Kapitel beriihrt worden; dieser soll hier wiederholt und eingehender
besprochen werden. Die weiteren Entwicklungen befassen sich mit
einer vereinfachten neuartigen Berechnungsweise. Man wird finden,
dal durch ihre Anwendung das in fritheren Kapiteln Dargelegte
bedeutend vereinfacht wird.

Wiéhrend die meisten der folgenden Abschnitte fiir die prak-
tische Berechnung einer Turbine in Frage kommen, sind einige wenige
bloB aus dem Grunde angefiigt worden, damit der Leser sich ein
klares Bild iiber die verschiedenartigen Vorginge innerhalb der
Turbine machen kann.

2. Beziehung zwischen Schaufelhéhe und Rotordurchmesser.

Fir irgendeine beliebige Expansionsstufe der Turbine sei:

! = Schaufelh6he in m
D = mittlere Durchmesser in m
v ==nmittleres spezifisches Volumen des Dampfes in cbm kg
«, = Schaufelaustrittswinkel (= p,)
n = Umdrehungen pro Min.
G = Dampfgewicht in kg, das pro 1 sk durch die Turbine hin-

durchgeht.
Es gibt zwei Ausdriicke fiir den Ringquerschnitt. Der eine ist:
n-D-1qm,
der andere:
G-v Gv 60-G-v

¢, k-u-sing, n-Den-k-sing’
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wobei ¢, =Fk-u den Koeffizienten k erklirt. Nach Gleichsetzung
beider Ausdriicke folgt:

60-G-v
Dl—— 7
v w-D-n-k-sing,
oder pr—_ 806w N ¢ )

7 m-k-sin g,
Diese Gleichung muBl durch die ganze Turbine hindurch gelten.
Die rechte Seite der Gl. 1 kann gewohnlich ausgerechnet werden,
und dann werden D und ! in passendem Verhaltnis gewé&hlt.
Fiir den groBten Teil der Turbine sind & und ¢, konstant; und
Gl 1 erhilt dann die Form:

D?.]=const.-v

Mit Hilfe dieser Gleichung kann man besonders vorteilhaft die
mittleren Schaufelh6hen und Durchmesser sofort und genau bestimmen.

3. Geschwindigkeitsdiagramm fiir den Reaktionsgrad !/s.

Bei einer Stufe, die aus einem Leit- und einem Laufrad besteht,
spricht man von dem Reaktionsgrad =1*/,, wenn das Wéirmegefille
im Leit- und Laufrad dasselbe ist. Das Wirmegefédlle pro Reihe
betrigt in WE: '

9
Wy

worin ) 29

w, = Austrittsgeschwindigkeit relativ zur Schaufelbewegung

w, = Kintrittsgeschwindigkeit  » ) ”

Fir das Leitrad sind diese Geschwindigkeiten natiirlich gleich
den absoluten. Sind also ¢, =w, und ¢,=w,, so ist das Wirme-
gefille in Lauf- und  Leitrad gleich, und wir haben den gleichen
Reaktionsgrad = '/, pro Reihe. Das gesamte Wirmegefille pro Stufe
ist dann: ) 0

4.0 7% oo L
g !

Betrachten wir eine Stufe mit gleichen Schaufelprofilen und
iibereinstimmenden Ein- und Austrittswinkeln in jeder Reihe. Da
wir unsere Betrachtung auf eine einzige Stufe beschrinken, so werden
wir den innerhalb einer Stufe sehr geringen Volumenzuwachs des
Dampfes vernachldssigen konnen. Der Dampf wird demnach als
inkompressibler Korper behandelt.

In Fig. 39a stellt 4 eine Leitschaufel und B eine Laufschaufel
dar. Die Geschwindigkeitsdreiecke fiir den Eintritt in das Laufrad
und Austritt aus demselben wurden eingezeichnet. Da die Leit- und
Laufschaufeln gleich ausgebildet und hinsichtlich ihrer Winkel in
gleicher Weise angeordnet sind, so sind in beiden Geschwindigkeits-
dreiecken die Winkel ¢, und-f8, sowie die Geschwindigkeiten ¢, und w,
einander gleich. Da auch die Umfangsgeschwindigkeit » denselben

.
4.7

b
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Wert beibehilt, so sind die beiden Geschwindigkeitsdreiecke kongruent.
Folglich sind auch w, und ¢, sowie 8, und ¢, einander gleich. Das
heiBlt, die Relativgeschwindigkeit beim Eintritt in das Laufrad ist
gleich der absoluten Geschwindigkeit beim Austritt aus dem Lauf-
rade, und diese letztere ist natiirlich gleich der Eintrittsgeschwindig-
keit ¢, in das nédchste Leitrad. Dies ist die iibliche 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 fiir Ein- und Austritt aus dem Laufrade,
wie wir schon gesehen haben, einander gleich. Wir wollen jetzt ver-
schiedene Ausdriicke fiir
die GroBe der Arbeit be-
stimmen, die in jeder Stufe
durch 1 kg Dampf geleistet
wird. Alle diese Ausdriicke .
ergeben dasselbe nume-
rische Resultat fiir die
geleistete Arbeit, aber fiir
die weiteren Erorterungen
ist es vorteilhaft, dieselbe
in verschiedenen Formen
zu haben. So wird sich
fir den einen Verwen-
dungszweck die eine Form als am passendsten herausstellen; 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-
wegungsgrofle in dieser Richtung; und diese betrigt fiir G kg Dampf
in der Sekunde:

v (¢, -cos a; 1w, cos B,).
Die durch G kg Dampf in 1 sk geleistete Arbeit ist:
—(;— (¢, cos e, + w, -cos B,)- u mkg
und somit a) die Arbeit pro kg Dampf:
-;—(cl-cosal—{—wl-cosﬁl)w.

Hierdurch ist der erste Ausdruck gegeben.
b) Um die Umfangs- oder Schaufelgeschwindigkeit » zu elimi-
nieren, erhalten wir (aus dem Geschwindigkeitsdreieck):

w==c¢, -CO8 @, — W, - CO8 3,
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und mithin die Arbeit pro kg Dampf:
1 2 2
n (c,*-cos® @, — w,? cos® ).

¢) Um einen dritten Ausdruck zu erhalten, werden die Schaufel-
winkel ¢, und B, wie folgt eliminiert: Aus der Figur erhilt man:

. ¢, -8ing
sinf, = 104
wl
2. qin2
¢, ”-8In” ¢
: in2B — .1 " ™M
folglich sin*f, = 2
wl
9 : 2
¢, -sin’ ¢
und cos?f =1—21—— 12
w2

Setzen wir diese Werte in die Schlufligleichung unter b) ein, so
erhalten wir:

1
Arbeit pro kg Dampf = y (¢,*-cos® ¢, — w,* +¢,?-8in’ qt,)

welcher Ausdruck direkt fiir die in kinetische Energie umgesetzte
Arbeit gilt (vgl. Kap. V Abschnitt 27).
d) Fiithren wir das Verhiltnis von ¢, zu u ein, und bedeutet:
¢, =k u,
so konnen wir alle Geschwindigkeiten bis auf « wegbringen. Es ist
dann in dem rechtwinkligen Dreieck mit w, als Hypothenuse:
w,? = ¢,?-sin ¢, + (c, - cos ¢, — u)
=c,*—2¢, -u-cosa, + u
=c*—2Fk u® cosq, | u’
Setzt man diesen Ausdruck in die SchluBgleichung unter c) ein,
gso wird die von 1 kg Dampf pro Stufe geleistete Arbeit:
2k-cosq; — 1
9
5. Zusammenstellung aller vier Ausdriicke.
Der bequemen Ubersicht halber sind die erhaltenen Ausdriicke
hier zusammengestellt worden.
Die in jeder Stufe pro kg Dampf geleistete Arbeit ist:

2

-u? mkg.

Sleeose fucos ) L. (@)

: (clg -cos® o — w12 cos® /31) c e (b)

Q=
—
=

12—102 c
;—(c1 A I (4

,2,?&',‘%9?.1,95;?1_.“2 @
[/
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Samtliche obigen Ausdriicke gelten fiir den Reaktionsgrad */,
und werden in mkg erhalten, wenn man die Geschwindigkeiten in
m/sk einsetzt. Um Wérmeeinheiten zu erhalten, miissen diese Aus-
driicke mit A4==1/,. multipliziert werden.

6. Beziehung zwischen Stufenzahl und Umfangsgeschwindigkeit.

Die folgenden Ausdriicke dienen zur Bestimmung der fiir die
verschiedenen Expansionsstufen erforderlichen Stufenzahlen.

Es bedeute:

h = gesamtes Wirmegefille fiir die Expansionsstufe

7 = Wirkungsgrad der Energieumsetzung
und k= das mittlere Verhéltnis % fiir die betreffende Expansionsstufe.

Dann betrigt die pro Stufe geleistete Arbeit geméaf Gl. 3d:
2k-cosq,—1
——-*————v.zt“
9
und somit die erforderliche Stufenzahl

N-h-g
;_":L " A-(2k-cosa, —1)-u? cee e @)
Wird das Warmegefille und der mittlere Wert fiir & als gleich
fiir jede Expansionsstufe angenommen, so erhélt man bei konstantem
Wirkungsgrad 5 und gleichen Schaufelwinkeln die Stufenzahl z inner-
halb jeder Expansionsstufe gemiB der Gleichung:
z-w?==konst. . . . . . . ... (5

und, wenn alle Expansionsstufen dieselbe Drehzahl besitzen, verein-
facht sich diese Gleichung in:
z:D*=konst. . . . . . . .. . (6
Haben wir 2 fiir eine Expansionsstufe gefunden, so erhalten wir
die Werte fiir alle anderen direkt aus Gleichung 5 oder 6. Haben
wir zwei oder mehrere Turbinenteile, die mit verschiedenen Dreh-
zahlen laufen, so miissen wir Gleichung 5 gebrauchen.

7. Anwendung der Formel fiir die Stufenzahl.

Gleichung 4 wird haufiger gebraucht besonders zwecks angenédherter
Berechnung. Da fiir die simtlichen Expansionsstufen eines ganzen
Turbinenteiles (z. B. des H.-D.-Teiles) der Wert von % nahezu kon-
stant ist, konnen wir einen Mittelwert fiir » in Gleichung 4 einsetzen,
miissen dann fiir 7 das gesamte Wéirmegefille fiir diesen Turbinen-
teil einsetzen, und finden dann fiir 2 die gesamte Stufenzahl des
Turbinenteiles. ,

Fiir eine Schiffsturbine (eine H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen) sei
z. B. das Warmegefille fiir die H.-D.-Turbine 55 WE. Angenommen:

k=25, n=0,7 und cosq, = 0,94.
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Dann betragt die Stufenzahl auf der H.-D.-Trommel:
0,7-55-9,81-427
(2-2,5-0,94 — 1) u?
43500 -
Betriagt das mittlere % fiir den H.-D.-Teil 30 m/sk, so wiirde
sich die erforderliche Stufenzahl in diesem Falle zu 48,4, also 48
ergeben. Fiir die N.-D.-Turbine kann die Stufenzahl auf &#hnliche
Weise ermittelt werden. Fiir k, » und cos ¢, mégen hier dieselben
Werte gelten; H sei 110 WE und u=7V2 mal dem Wert fiir die
H.-D.-Turbine. In diesem Falle zeigt sich, daB wiederum dieselbe
Stufenzahl fiir jede N.-D.-Turbine benétigt wird.

8. Weitere Anwendung dieser Formel.

Oft ist es gebréuchlich, fiir 1 das gesamte Wirmegefille H vom
Eintritts- bis zum Kondensatordruck in diese Gleichung einzusetzen,
und dann wiederum die Gleichung 4 in die Form 7 iiberzufiihren.
Dann gilt fiir das halbe Wéarmegefille in jedem Zylinder der halbe
Wert der Konstanten oder fiir !/, des Warmegefilles entsprechend
der dritte Teil der Konstanten in Gleichung 7.

Betriigt das gesamte Warmegefille fiir die Turbine vom Kessel
bis zum Kondensator H ==165 WE und ist k=25, 5 =0,7,
cos ¢, = 0,94 wie vorher, so erhalten wir aus Gleichung 4

131000
Z=———1;2_.........(8)

Ist ein Drittel des Wiarmegefilles fiir die H.-D.-Turbine erforder-
lich und fiir diese =30 m/sk, dann gilt fiir den H.-D.-Zylinder:

1 131000
p= g ggr =486,
Fiir die N.-D.-Turbine mit 2/, des Wirmegefilles und
— ) 131000
=V 2-30 wird z= 2/3-"(‘75—-&))—2: 48,6.

Zwecks weiterer Beispiele mit anderen Werten sei:
H—165 WE; k—2,5 (d. h. %=0,4>,
1
7=0,63 und cosq, = 0,94 (d. h. ¢, =209).
Wir erhalten dann:
__ 118000

Z=" ... (9
oder fiir k=165 WE, k=20 (d h.~=0,5)5=0,7 und «, = 20°
G
17
z=17900 o)
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Die Verinderung der Gleichung durch verschiedene Werte von
k ist aus den Gleichungen 8 und 10 Kklar ersichtlich. Der Ein-
fluB des Wirkungsgrades auf die Stufenzahl ergibt sich beim Ver-
gleich der Gleichungen 8 und 9. So kann mit Hilfe dieser
Gleichungen der EinfluB einer Menge anderer Faktoren auf die GroSe
der Stufenzahl studiert werden.

9. Normale, halb aufgedrehte und ganz aufgedrehte Beschaufelungen.

Es ist bereits erwdhnt worden, daB in den letzten Stufen der
N.-D.-Turbinen besonders bei Schiffsturbinen der Schaufelaustritts-
winkel «, (B,) vergroBert wird. Die letzten drei Expansionsstufen
einer Schiffsturbine besitzen gewGhnlich dieselbe Schaufelhéhe. In der
ersten ist die Beschaufelung normal (¢==20%); in der zweiten sind
die Schaufeln halb aufgedreht, wodurch ¢, vergroBert wird und in
der letzten ganz aufgedreht, und dadurch ¢, noch mehr vergréBert
worden. Der Durchgangsquerschnitt beim Austritt aus den Schaufeln
wurde unter Vernachldssigung der Schaufeldicke erhalten zu:

n-D-l.sing, .

Wir sehen nun, da eine VergroBerung von a, bei konstantem
D und ! eine Vergrolerung des Durchgangsquerschnittes bedeutet.
So kénnen wir dem wachsenden Dampfvolumen am Ende der N.-D.-
Turbine einen gréBeren Durchgangsquerschnitt bieten, indem wir
anstatt ! die Winkel ¢, und g, vergrofern, wodurch zu groBe
Schaufelhéhen vermieden werden und der Zylinderdurchmesser gegen
Ende der N.-D.-Turbine kleiner gehalten wird. AuBler der VergroBe-
rung der Durchgangsfliche konnten wir noch ein etwas héheres c,
zulassen, miissen aber dann bedenken, daB hierdurch die kinetische
Energie des Dampfes beim Eintritt in den Kondensator vergroBert
und der Gesamtwirkungsgrad heruntergesetzt wiirde.

Bei Verwendung der fritheren Bezeichnungen ist das sekund-
liche Dampfvolumen=—(7z-D-l-singq,)-c, und somit besteht die
Gleichung ¢, -7-D-I%sinq, = G-v, worin G das sekundlich durch die
Turbine stromende Dampfgewicht bedeutet.

Fiir die letzten drei Expansionsstufen, in denen G, D und !
konstant sind, ergibt diese Gleichung:

¢sing =konst.v ., . . . . . . (11)

Wir konnen nun auf zweierlei Weise verfahren, von denen die
letztere empfehlenswert ist. Entweder wird ¢, und damit das Ver-

T 4 N
héltnis —* als konstant angenommen, in welchem Falle
w
sin ¢, = konst. v
ist; oder ¢, -cosq, wird als konstant angenommen, und dann wird:

tange, =konst.v . . . . . . . . (12)
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10. Austrittswinkel fiir halb und ganz aufgedrehte Beschaufelungen.

Werden die Austrittswinkel der Leitschaufeln verdndert, so

wird nichts Nutzbringendes erreicht, wenn man “ Konstant hilt.
u

Andererseits ist ¢, -cos ¢, die Geschwindigkeitskomponente des in das
Laufrad eintretenden Dampfes in Richtung der Umfangsgeschwin-
digkeit ». Deshalb ist es bei konstantem w vorzuziehen, c, -cos ¢,

konst. Lo .
konstant zu machen, d. h. c1=a)£——, und dies in Gleichung 11

a
eingesetzt ergibt Gleichung 12. !

¢,-cosq, wird mitunter die ,Wirbelgeschwindigkeit“ beim Ein-
tritt in die Laufschaufeln genannt.

Kennt man ¢, und den Mittelwert fiir v bei normaler Be-
schaufelung und v fiir halb und ganz aufgedrehte Beschaufelungen,
so ergibt Gleichung 12 sofort die Winkel ¢, fiir halb und ganz
aufgedrehte Beschaufelungen.

Gleichung 11 ermdglicht uns dann ¢, fiir die beiden letzten
Expansionsstufen zu berechnen, oder was auf dasselbe herauskommt,
die Mittelwerte fiir ¢, konnen aus ¢, - cos o, = konst. gefunden werden.

Da cosq, in dem Mafle kleiner wird wie ¢, zunimmt, so wird
¢, 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
14,6 cbm/kg. Es handelt sich um die sechste, siebente und achte
Expansionsstufe. Die sechste Expansionsstufe habe normale Be-
schaufelung mit 20° Schaufelwinkel; daraus tang e =0,364;

Gleichung 11 und 12 ergibt:
tang O Vg

tang oy, Vg

oder

9,0
tang ay ;== ﬁ -0,364 =0,585,
)
folglich
oge a1 = 30920’ ~ 300,
Ebenso ist 145

tang oy g = ?,E 0,364 =0,942,

folglich

a1 ==42040" ~ 43°,

Wir haben hiermit die genauen Austrittswinkel fiir die ganz und
halb aufgedrehte Beschaufelung erhalten. Es sei aber noch erwéhnt,
dafl durch geringe Abweichung von diesen Winkeln keine erheblichen
Verluste entstehen wiirden. Hinsichtlich der Geschwindigkeiten er-
halten wir:

Gm __ 908 t1e
C1e)  COSQ1my
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und daraus 0,940

“o=32366" ¢1y==1,09-¢1; (angendhert);

d eb
uné ebenso c1=1,3-c14 (angendhert) . ., . . . . (13)

11. Die in halb und ganz aufgedrehten Beschaufelungen
geleistete Arbeit.

Wird die empfohlene Methode eingeschlagen, und ¢, -cos ¢, fiir
die letzten drei Expansionsstufen als konstant angenommen, so er-
halten wir genau dieselbe Arbeit pro Stufe bei vergroferten Aus-
trittswinkeln als bei normaler Beschaufelung mit derselben Um-
fangsgeschwindigkeit w.

Aus Fig. 39 sehen wir, dal, wenn fiir zwei Stufen ¢, -cos ¢, und
u gleich bleiben, auch w, -cos 5, konstant bleibt. Der Ausdruck fiir
die geleistete Arbeit (3a) in Abschnitt 5 bleibt dann durch die Ver-
dnderung von ¢, unbeeinfluBt. Da die pro Stufe geleistete Arbeit
dieselbe bleibt, kann die Stufenzahl genau in derselben Weise wie
fir normale Beschaufelungen ermittelt werden. Die Gleichungen 5,
6, 7, 8 usw. konnen somit fiir die ganze Turbine Anwendung finden,
gleichgiiltig, ob die Schaufelwinkel der beiden letzten Expansions-
stufen verschieden oder dieselben sind.

*12. Beriicksichtigung der kinetischen Energie beim Austritt aus
der letzten Schaufelreihe.

Bei allen vorhergehenden Erorterungen wurde angenommen,
daBl die gesamte im Dampf enthaltene nutzbare Wirmemenge, vom
Eintritts- bis zum XKondensatordruck, uns zur Umwandlung in
mechanische Arbeit zur Verfiigung steht. Fir den Wirkungsgrad
dieser Umsetzung wurde eine besondere Bezeichnung -eingefiihrt.
Hier soll nun eine Berichtigung stattfinden, welche die im Dampf
beim Austritt aus dem Auspuffrohr notwendig verbleibende kinetische
Energie beriicksichtigt.

Ist ¢,’ die absolute Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus der
letzten Laufschaufelreihe, so ist die in Frage kommende kinetische
Energie: ' o
;—ﬁé mkg pro Kilogramm Dampf.

Dieser Wert représentiert einen unvermeidlichen Verlust. Er
konnte natiirlich mit anderen Verlusten zusammengefallt werden
und in dem fir den Wirkungsgrad angenommenen Wert Beriick-
sichtigung finden; jedoch soll er hier getrennt in Rechnung gesetzt
werden. Um dies zu tun, mull sein Wiarmewert

/2

c?
=42WE ... ... .. (14
AGEW (19)

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. . 8
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von dem gesamten verfiigharen Warmegefille in Abzug gebracht
werden. Der Rest wird dann in die einzelnen Turbinenteile und
Expansionsstufen, wie bereits beschrieben, aufgeteilt. Gewodhnlich
wird es geniigen, 5 v. H. fiir diesen Verlust in Abzug zu bringen.

Um seinen Wert genau zu berechnen, ist es nétig, das ¢, fiir
die letzte Reihe zu ermitteln. Bei Schiffsturbinen muBl z. B. das
fir die N.-D.-Turbine giiltige ¢, mit dem Faktor 1,3 (gemaf
Gleichung 13) multipliziert werden. Dann ergibt sich das mittlere
¢, fiir die letzte Expansionsstufe. Dieser Wert mufl noch im Ver-
hiltnis der spezifischen Dampfvolumina bei Auspuffspannung und
fiir die Mitte der letzten Expansionsstufe vergréBert werden, um das
¢, fiir die letzte Stufe zu finden. Setzen wir dieses ¢, mit dem zu-
gehorigen « entweder graphisch durch Aufzeichnen des Geschwindig-
keitsdreiecks oder algebraisch unter dem ganz aufgedrehten Austritts-
winkel zusammen, so erhalten wir den endgiiltigen Wert fiir ¢,’, den
wir dann in Gleichung 14 einsetzen konnen.

13. Dampfgeschwindigkeit.

Bei Berechnung einer Turbine nehmen wir die Dampfgeschwin-
digkeit gewohnlich etwas willkiirlich an. Der Anfinger wird mit-
unter fragen: ,Wie iiberzeugen wir uns, da diese angenommenen
Geschwindigkeiten tatsdchlich in unserer Turbine auftreten?“

Ich habe diese Frage oft gehort und will deshalb an dieser
Stelle etwas verweilen, um einen zusammenhingenden allgemeinen
Uberblick iiber die Berechnungsmethode und ihre Ergebnisse zu
geben. Wir wollen die Sache klar machen, indem wir die wahre
GroBe der in einer gegebenen Turbine auftretenden Dampfgeschwin-
digkeit berechnen werden.

Wir wollen dabei von der Energie ausgehen.

H sei das gesamte Wirmegefille; dies ist die anfingliche
Energie pro Kilogramm Dampf von einem gewissen Endzustand
ab gerechnet. Dieser Endzustand ist unzweifelhaft die Energie des
Dampfes bei Auspufftemperatur. Die Energie des Dampfes beim
Austritt aus der 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 der auf jedes Laufrad
der Turbine abgegebenen Arbeit. Hierbei miissen Verluste beriick-
sichtigt werden, was wir dadurch tun kénnen, daBl wir die anfing-
liche Energie mit einem Wirkungsgrade # multiplizieren.

Die Energiegleichung ist somit:

/2
17-H=A-c§3é—}—2(Arbeit pro Stufe) . . . . (15)

worin ¢, die Geschwindigkeit beim Austritt aus dem letzten Lauf-
rade bedeutet, und die Summe simtliche Turbinenstufen umfaft.
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14. Die Dampfgeschwindigkeit in Beziehung zur Energie-
gleichung.

Wir wollen zuerst annehmen, daB die Turbine auf ihrer ganzen
Linge gleiche Durchmesser besitze und fiir konstante Axialgeschwin-
digkeit ¢,, berechnet sei. Dann ist bei normaler Beschaufelung c,
konstant.  Ist Z die gesamte Stufenzahl, so wird die Energie-
gleichung 15 zu:

dy? | Z(2k-cosaq, —1) >
H——A(i—{— 1 cu? 16
! 2g g 16)

Das erste Glied der rechten Seite ist sehr klein, so daB wir es
entweder vernachlidssigen oder von #H in Abzug bringen konnen.

Setzen wir
cl
w == 75’
so erhalten wir: _—
g . 77 . . k
— N . . . . . 1
A-Z (2kcosq, —1) (17)

2

1

Die Gleichungen 15, 16 und 17 gelten fir die Umsetzung des
Wirmegefilles in jeder Turbine. Die Dampfgeschwindigkeit wird
sich selbst so einstellen, dafl 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 hitten wir einen gewissen Uberschuf3
an nicht mit in Rechnung gebrachter Energie. Dieser iiberfliissige
Betrag wiirde aber sogleich aufgewendet werden, um 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 Annahmegréfien vereinfacht
werden:

Fir H=1656 WE; k=26 #=0,7 und cosa, = 0,94

. 904
1 _‘/‘Z~‘
Fir H=145WE; k=2,0 #5=0,7 und cos ¢, = 0,94
786
01:—:.
VZz

15. Dieselbe Rechnung mit ‘verinderlichem .

In einer wirklichen Turbine ist u eine verdnderliche GroBe,
weshalb Gleichung 15 folgende Form erhilt:

! 2 . J—
rH—AZ +z(ﬁ£957°‘L-—1.A.u2).
8*
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Setzen wir den fiir jede Expansionsstufe geltenden Mittelwert
von k ein und setzen die Stufenzahl innerhalb einer Expansions-
stufe =2, so erhalten wir:

He 4 6’22+2<2k.008a1—1 Az n)
. _ o _ LAY s
K 2g g
worin durch das Summenzeichen sdmtliche Stufen der Turbine in-
begriffen sind.

Es ist gebrduchlich fiir angenéherte Berechnung, einen Mittel-
wert von «? fiir jedes Turbinenstiick mit nahezu gleichem Durch-
messer zu setzen und die kinetische Energie beim Austritt aus der
letzten Schaufelreihe von dem Gesamtwirmegefille in Abzug zu
bringen. Dann wird:

2k- —1
n-H=A. __c_osgal_“..z(z.m) ... (18
worin z die Stufenzahl innerhalb eines Turbinenstiickes mit kon-
stantem Durchmesser bedeutet und die Summation simtliche Turbinen-
teile, wie H.-D.-, M.-D.- und N.-D.-Teile in sich schlief3t.

Angenommen, in einer Schiffsturbine sei der mittlere Durch-
messer des N.-D.-Zylinders gleich V2 mal dem des H.-D.-Zylinders,
es sei z, die H.-D.-Stufenzahl und z, diejenige der N.-D.-Turbine.
Dann ist:
2kcosa, —1

__<z1+222)'“2 ¢ . (19)

worin « die Umfangsgeschwindigkeit in der H.-D.-Turbine bedeutet.

n.HzA.

Da k= % die Verinderungen beider Geschwindigkeiten beriicksichtigt,

so kann diese Formel zur Bestimmung des theoretischen Wirme-
verbrauches der Turbine bei verschiedenen Umdrehungszahlen ver-
wendet werden, unter Annahme konstanten Wirkungsgrades und
konstanten verfiigbaren Warmegefilles.

16. Konstante Eintrittsspannung und verédnderliche
Umdrehungszahl,

Als Erkldrung fiir den Gebrauch der Formeln 18 und 19 wollen
wir die Einwirkung verschiedener Drehzahlen auf eine gegebene
Turbine bei konstanter Eintrittsspannung betrachten. Wir koénnen
die Gleichungen 18 und 19 auf die folgende Form bringen:

2kcosa, — 1
1 Zeut .o, L L. (20)

g
worin 2’ eine Funktion der Stufenzahl und der Durchmesserverhilt-
nisse bedeutet.
Angenommen:

nH:A-

n=0,7; H=165 WE
cosg = 0,94 ; Z =100



Wirkung gréBerer Dampfgeschwindigkeiten. 117

und daB in vorldufiger Anndherung der Wirkungsgrad von den

Geschwindigkeiten unabhingig sei, dann ist, wenn wir fiir =5
w

setzen :
4840
1,8801=u—[—7 N (22 8]

In Tabelle XII Abschnitt 17 sind in der ersten und zweiten
Reihe zusammengehorige Werte fiir ¢, und w, wie sie aus dieser
Formel erhalten wurden, aufgefiihrt. Man ersieht hieraus, dafl in
dem MaBe, wie u wichst, ¢, abnimmt. Dampfverbrauch und Lei-
stung der Turbine wiirden ¢, proportional sein. Die Wirkung ist
die, die praktisch eintreten wiirde, wenn der Reibungswiderstand
bei der Drehung sich allméhlich 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 Falle beim Sinken der Umdrehungszahl
den Effektivwert von 2 durch Offnung des Uberlastungs- oder (Um-
gehungsventils) herabzusetzen.

Bei Schiffsturbinen kommt diese Anderung von ¢, und u vor,
wenn die Propeller ausgewechselt wurden.

17. Wirkung groBerer Dampfgeschwindigkeiten.

Zwecks genauerer Untersuchung miissen wir bei gréeren Dampf-
geschwindigkeiten einen kleineren Wirkungsgrad annehmen.

Gleichung 20 wird dann zu:

27 c,?

(26, -cony —u) - 4750,
worin das letzte Glied die Konstante [ enthilt, die den Energiever-
lust in der Turbine darstellt.

Nach ¢, aufgelost, ergibt die Gleichung:

__weosey \/ g-H M(E 1 2 )
6= C e AZ’C—{_ 4-2 2+ /(_,COS )

Setzen wir wiederum fiir H=165 WE, cosq, = 0,94, z/=100
2
und C=7=0,286, so ergibt sich:
¢, =— — 3,29.u - V24200 }-14274% . . . . (22)

Die Werte fiir ¢, aus dieser Gleichung sind in der dritten Reihe
der Tabelle XII zu finden.

Die Wirkung groferer Dampfgeschwindigkeiten koénnte noch
genauer erortert werden, wenn man auf die Verluste und die mecha-
nische Reibung niher eingehen wiirde. Der gegenwirtige Stand der
Erfahrungen im Dampfturbinenbau schlie3t jedoch weitere eingehende
Erérterungen hieriiber aus. Wir haben im Vorigen lediglich die all-
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gemeine Natur dieser Wirkung vor Augen fithren wollen. Eine zu
groBe Beachtung dieser gefundenen Zahlenwerte wiirde wahrschein-
lich irrefithren, da praktische Angaben hieriiber so gut wie ganz
fehlen.

Wir konnten natiirlich noch den Wirkungsgrad fiir verschiedene
Drehzahlen berechnen, da dieser (besonders fiir den Schiffsturbinen-
bau) von grofiter Bedeutung wire, falls man sich eben auf diese
Werte verlassen konnte.

Tabelle XII.

w ¢y ¢
aus Gleichung 21| aus Gleichung 22

30 102 94

35 92 89

50 86 85

Die Werte dieser Tabelle gelten nur angenéhert.

Die Wirkungsweise einer Turbine mag in dieser Hinsicht der-
jenigen einer Kolbenmaschine gegeniibergestellt werden. In einer
gewohnlichen direkt wirkenden Maschine, ohne Regler, fillt die Um-
drehungszahl bei steigender Last, und bei konstantem Dampfquer-
schnitt hat dieser Abfall der Drehzahl eine Verringerung des zuge-
fihrten Dampfvolumens zur Folge. Bei der Turbine tritt dagegen
mit abnehmender Drehzahl eine geringe Zunahme der Dampfgeschwin-
digkeit ¢, ein und deshalb auch eine VergroBerung des zugefiihrten
Dampfvolumens.

18. Marschturbinen.

Um ndher auf die Wirkungsweise von Marschturbinen einzu-
gehen, wollen wir die in den vorigen Abschnitten verwendete Energie-
gleichung weiterentwickeln.

Der Energieverlust in jeder Reihe wird wieder als proportional

2
der kinetischen Energie des Dampfes %1— angesehen. Bezeichnet (
2
den Energiekoeffizienten, so bedeutet { A den Energieverlust pro
g

Kilogramm Dampf in einer einzelnen Reihe. Fiir eine Expansions-
stufe mit 2z Stufen, das sind 2z Reihen, betragt dieser Verlust in
Wiérmeeinheiten:
A.i’?fﬁ
9

worin ¢, die mittlere Geschwindigkeit fiir die Expansionsstufe ist.
Ist nun 2, ¢,, u, bzw. die Stufenzahl mittlere Austrittsgeschwindig-
keit des Dampfes und die Umfangsgeschwindigkeit in der ersten
Expansionsstufe, und beziehen sich die Indices 2, 3 usw. auf die

)
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folgenden Expansionsstufen, so bekommt die Energiegleichung die

Form:
2k-cosq; — 1

g
—}—A%(zl-cl?—{—zg-c??—{—. )

in der Annahme, da8 % in der groBen Turbine konstant bleibt.
Setzt man ¢, =k-u, so erhdlt man:

‘%‘,.g.H=(2kCOSCX1 —1 +C-k2)~2(2'u2)

H=A4. (e ul® w4 )

= (2k-cosaq, — 1 4 (-k?) (%{) -2 (z-D?

worin D der mittlere Durchmesser der Expansionsstufe bedeutet. Fiir
eine gegebene Turbine mit bekanntem k&, ¢,, { und bei konstanter
Eintrittsspannung ergibt dies eine einfache Beziehung zwischen 2(z- D?)
und der Drehzahl, und wir kénnen ermitteln, um wieviel 2(z- D?)
vergroBBert werden mull, wenn n vermindert werden soll. Auf diese
Weise ist uns ein Mittel an die Hand gegeben, die VergréBerung
von 2(z-D?) fiir Marschturbinen zu bestimmen.

Ist coseq; =0,94, (==0,286, k=25 und H =165 WE, so
erhilt die Gleichung die Form:

S0 — 4602(2)000.

Wir konnen sagen, daB bei konstanter Eintrittsspannung und

konstantem k= 1: C
“ SED)=— oo (29)

worin C eine Konstante bedeutet, die von der Eintritts- und End-
spannung, dem Geschwindigkeitsverhédltnis und den Schaufelwinkeln
abhéngt.

Besonders erwéhnt sei, dal wenn C unabhingig von der Reihen-
zahl angenommen wird, stillschweigend angenommen wurde, daf} eine
Vermehrung oder Verminderung der Reihenzahl ohne Ab#nderung

des Wertes von % geschieht.

Wir werden spéiter im Abschnitt 22 den Fall behandeln, wo
dieses Verhiltnis abgeéndert wird. Bei Marschturbinenstufen fiir
Torpedobootszerstorer ist dies von besonderer Bedeutung.

19. Beispiele fiir die Anwendung obiger Gleichungen.

Als Beispiel fiir den Gebrauch der Formel:
Se =2
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zwecks angendherter Berechnung mdgen die Werte fir 2z und D
gleich fiir einen ganzen Turbinenteil als nur fiir eine einzelne Ex-
pansionsstufe gelten.

Beispiel: Fiir ein Linienschiff betrage die Stufenzahl 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:

z+D,®+-2,-D,* = 3—3%5
oder 82.1,88% 1+ 33.2,80° — _C
’ ’ 330?
folglich ist ¢ = 59500000
und somit erhélt obige Gleichung die Form:
5 oy P0P00000.

Arbeiten die Marschturbinen z. B. mit halber Leistung, so muf}
die zugehorige Propellerdrehzahl bekannt sein. Angenommen, wir
arbeiten in diesem Falle mit dem gesamten Wéirmegefille (d. h. von
derselben Eintrittsspannung bis auf dasselbe Vakuum) bei einer Dreh-
zahl von 260 Umdrehungen, so wird:

' 59500000
. 2 =
2 (D) 260°
Hiervon liefern die Hauptturbinen bereits:
. 24Dy 2, D) =547,

Der Rest von 333 kommt auf die Marschturbinen. Also:

zy-Dy? =333.

Wihlen 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 erhilt die Marschturbine:

= ﬁ = 83 Stufen.

2,0?

In diesem Beispiel verwenden wir fiir die Marschturbine die
volle Eintrittsspannung oder mit anderen Worten, wir gebrauchen
dieselbe Eintrittsspannung zum Betrieb der Marschturbinen wie zum
Betrieb der Hauptturbinen bei hdchster Leistung, Dies entspricht
natiirlich der bei Verbindung beider Turbinensysteme groBtmdéglichsten
Effektivleistung. Zur Erhaltung niederer Drehzahlen kann der Dampf
betrichtlich gedrosselt werden, ohne den Wirkungsgrad viel herab-
zusetzen.

In der englischen Kriegsmarine sind getrennte Marschturbinen
in Linienschiffe noch nicht eingebaut worden. In den dlteren ,Dread-

=880.
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noughts®“ oder ,Grofkampfschiffen® konnten Marschturbinen bis auf
etwa zwei Drittel Volleistung gebraucht werden und waren deshalb
bedeutend kleiner als die in obigem Beispiel. Diese Verhéltnisse
sind passender in folgendem Beispiel wiedergegeben:

Beispiel: Man ermittle die Abmessungen einer. Marschturbine
fiir obiges Linienschiff bei einer maximalen Drehzahl von 280 und
fiir gleichzeitiges Arbeiten mit den Hauptturbinen.

Hierfiir ist: '

59500000
2807

Die Hauptturbinen (H.-D.- und N.-D.-Turbine) gebrauchen hier-
von 547.

Folglich bleibt fiir die Marschturbinen z,-D,* = 213.

Nehmen wir Dy=1,75 m, so ist z,==70 Stufen.

3 (z-D¥) = —=760.

20. H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen.

In Kkleineren Schiffen, wie Aufklarungskreuzern und Torpedo-
bootszerstorern werden H.-D.- und M.-D.-Marschturbinen verwendet
anstatt zwei Turbinen von gleicher Grofle. Das heillt die Marsch-
turbinen werden hintereinander anstatt ,parallel“ geschaltet. Bei
mittlerer Geschwindigkeit geht der Dampf von den Kesseln in die
M.-D.-Turbine, wiahrend die H.-D.-Marschturbine im Vakuum lauft.

Bei niederer Leistung geht der Dampf zuerst in die H.-D.-M.-
Turbine und dann der Reihe nach in die M.-D.-M.-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: Fiir einen Aufklarungskreuzer 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 fiir die Hauptturbinen:

C
2 DY) =5
oder: C
2 . 2 Y.
701,122 281,807 =
folglich
C =55800000,
da

2 (2-D*)=1179.
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Fiir das gleichzeitige Arbeiten von M.-D.-M.-Turbine, H.-D.- und
N.-D.-Hauptturbinen gilt:
__ 55800000

D)=

Da die Hauptturbinen 179 erfordern, ist fiir die M.-D.-M.-Turbine:
Zy- D,2 =262 — 179 — 83.
Wihlen wir den mittleren Durchmesser zu 1,35 m, so ist die
erforderliche Stufenzahl der M.-D.-M.-Turbine:
y 83
©71,357
Fiir das gleichzeitige Arbeiten von beiden Marsch- und beiden
Hauptturbinen bei 400 Umdrehungen pro Min. gilt:
55 800 000
. 2 _——
2(z-D? 100° 349.
Hiervon benétigten die M.-D.-M.-Turbine und beide Hauptturbinen
zusammen 262; folglich gilt fiir die H.-D.-M.-Turbine:
2y-Dy? = 349 — 262 — 817.
Wéhlen wir ihren mittleren Durchmesser zu 1,55 m, so betragt
ihre Stufenzahl:

=262.

46.

87
0:@:

Beispiel. Fiir obige Angaben ist zu ermitteln, wieviel Stufen
die H.-D.-M.-Turbine bendtigen wiirden, falls sie erst bei einer Ge-

schwindigkeit von 18 Knoten und einer Drehzahl von 380 in Tatig-
keit kdme. [Antwort: 52.]

z 36.

21. Korrektion des Wirkungsgrades.

Wenn auch die Marschstufen entsprechend dem giinstigsten
Wirkungsgrad durch Wahl geeigneter Werte fiir ¢, und « berechnet
wurden, so entsteht doch notwendigerweise eine Abnahme des Wir-
kungsgrades, da der Dampf durch eine groBere Anzahl Reihen hin-
durchgehen muf}. Die Abnahme des Wirkungsgrades hat eine ent-
sprechende Abnahme des Wertes fiir die Konstante C zur Folge,
weshalb wir obige Beispiele von neuem mit Beriicksichtigung des
verdnderlichen 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: Fir die im letzten Beigpiele gegebene Turbinenanlage
eines Aufklirungskreuzers 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. Fiir die im letzten Beispiele gefundenen Stufenzahlen
und Durchmesser bestimme man die maximale Drehzahl fiir jede der
drei Fahrtkombinationen.

Die Werte fiir 3'(z- D?) wurden bereits zu 179 fiir den Betrieb
beider Hauptturbinen, 262 fir den mit M.-D.-M.-Turbine und 349
fir den mit beiden Marsch-Turbinen bestimmt.

Fir den Betrieb beider Hauptturbinen wurde C= 55800000
gefunden; nun ist bei Betrieb mit M.-D.-M.-Turbine C = 55 800000 -0,95
und fiir den Betrieb mit allen Turbinen €= 55800000.0,85. Es
wird mithin:

Fiir Betrieb beider Hauptturbinen:

__ 55800000
179
folglich n =558 Umdrehungen.

Fiir Betrieb beider Hauptturbinen und der M.-D.-M.-Turbine:
. 0,95-55800000

. . o 262 ’
folglich n=451

Fiir Betrieb beider Marsch-Hauptturbinen:
__0,85-55800000
o 349 ’

2

2

n
folglich n=370.

Kennen wir #», so konnen wir die Schiffsgeschwindigkeit und
die effektive Leistung an der Welle den Leistungskurven entnehmen.

22. Marschturbinen fiir weitere Verringerung der Geschwindigkeit.
Grenzen fiir Gewicht und Raumbedarf der Turbinen.

Bei den vorhergehenden Berechnungen wurde angenommen, daf
das Verhiltnis ° in den Marschturbinen bei voller Belastung den-
%

selben Wert wie das fiir die Hauptturbinen urspriinglich errechnete
ergeben sollte. Dies kann durch Festlegung der Schaufelh6hen der
Marschturbinen fiir die erforderlichen Werte von ¢, erreicht werden.

Fernerhin wurde angenommen, daf3 % durch beide Marsch- und
u

Hauptturbinen hindurch konstant oder nahezu konstant bleibe. Auf
diese Weise wollen wir einen Wirkungsgrad fiir 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 betrédchtlich 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 Kompromil3 zu schliefen
zwischen Raumbedarf und Gewicht einerseits und Wirtschaftlichkeit
bei Marschfahrt anderseits. Dieser Kompromi braucht nicht immer
nur bei den schnellsten Schiffen eingegangen zu werden. Die in den
letzten Beispielen behandelten Aufklarungskreuzer 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 Wirtschaftlichkeit bei kleineren Werten fiir C.

Ist der wirtschaftlich niedrigste Wert fir 2 bei Berechnung
c

1
der Hauptturbinen gewéhlt worden, so wird jegliche Verminderung
dieses Verhiltniswertes zu einer Verminderung des Wirkungsgrades

fithren.
Jetzt bedeutet die Formel:

(- DY

e e e (29)

n?
lediglich eine Erweiterung der Formel:
z-u? = konst.,
worin gemiB Abschnitt 6 die Konstante den Wert hat:
n-Hg
A2kcose, —1)°

Man kann dann ohne weiteres sehen, da} eine Verminderung von ci
eine Vergroflerung des reziproken Wertes k, eine Verminderung dels
Wirkungsgrades s und somit auch eine Verminderung der Konstanten
in den fritheren Gleichungen 7 bis 10 herbeifiihrt.

Die Konstante ¢ in Gleichung 24 ist genau das Gegenstiick zu
dieser fritheren Konstanten. Eine Verringerung derselben ergibt die
erforderliche Raumbeschrinkung der Marschturbinen. Der infolge
der Verringerung von C entstandene gréflere Dampfverbrauch beim
Betriebe mit Marschturbinen héngt in dem Mafle von dem Wirkungs-
grade ab, daB seine Bestimmung auf theoretischem Wege aufler-
ordentlich verwickelt sein wiirde. Experimentelle Ermittlungen des-
selben sind daher von hohem Interesse. Da uns eine genauere
Kenntnis dieser Beziehungen mangelt, so soll als nahezu der Wirk-
lichkeit entsprechend angenommen werden, daf3 eine Abnahme der
Konstanten ¢ um 25 v. H. ein Anwachsen des Dampfverbrauches
pro PSe und Std. um 50 v. H. bedeutet.

24, Riickwirtsturbinen.

Die Berechnung der Riickwirtsturbinen baut sich auf dieselben
Grundsitze wie die der Vorwértsturbinen auf.



Ahnliche Turbinen. 125

Es sei daran erinnert, dafl fir Riuckwéartsfahrt die Wirtschaft-
lichkeit von sehr geringer Bedeutung ist. Deshalb kann man eine

hohe Dampfgeschwindigkeit ¢, und ein niedriges Verhé&ltnis 2 -
¢

lassen, was eine betréchtliche Verminderung der Stufenzahl gestlattet.
Die Leistung bei Riickwirtsfahrt ist natiirlich von Bedeutung, jedoch
schwankt das Verhdltnis zur Leistung bei Vorwértsfahrt in weiten
Grenzen bei den verschiedenen Schiffsarten.

Es soll hier nicht auf diese Berechnungen im einzelnen ein-
gegangen werden. Im folgenden seien einige Annéherungsregeln auf
Grund moderner Ausfilhrungen gegeben. Der Durchmesser der Riick-
wirtstrommel betrigt ungefihr 0,75 desjenigen der N.-D.-Vorwirts-
trommel. Ist eine H.-D.-Riickwirtstrommel in separatem Gehéduse
angeordnet, so mag ihr Durchmesser gleich oder noch grofer als der
der N.-D.-Riickwirtstrommel gew#dhlt werden.

Die Ringfliche der ersten Schaufelreihe der Riickwértsturbine
(oder, falls mehrere Riickwirtsturbinen vorhanden sind, die simtlich
Frischdampf bekommen, die Summe dieser Ringflichen jeder einzelnen
Turbine) ist gewdhnlich 0,8 bis 0,9mal der entsprechenden Fliche
oder Fliachen der Vorwirts-Hauptturbinen.

Zu Berechnung der Stufenzahl kann der Ausdruck 2'(z-D? in
den vorigen Abschnitten gebraucht werden. Haben wir diesen Aus-
druck fir die Vorwérts-Hauptturbine ermittelt, so konnen wir dann
einen gewissen Bruchteil hiervon als 2'(z-D?) fir die Riickwirts-
turbinen setzen. Dieser Bruchteil variiert von etwa '/, fiir Passagier-
dampfer bis !/, fir Kreuzer und Linienschiffe.

Die somit gefundene Stufenzahl wird nun in Expansionsstufen
gebeilt und zwar vier oder fiinf bei Kanaldampfern, fiinf oder sechs
bei anderen Dreiwellenschiffen. Sind H.-D.- und N.-D.-Riickwérts-
turbinen vorhanden, so besitzt jede von ihnen gewdohnlich vier Ex-
pansionsstufen, wobei die Schaufelhhen im Verhéltnis von etwa 1,5
zunehmen. Sind hingegen die Riickwértsturbinen nicht in H.-D.-
und N.-D.-Turbine geteilt, so ist das Verhéltnis der aufeinander-
folgenden Schaufelh6hen 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 » und gleiche Dampfgeschwindigkeiten ¢, besitzen, und in
denen das Verhdltnis der Schaufelhdhe zum Durchmesser in den
entsprechenden Stufen dasselbe ist. Werden sie mit Dampf von der
gleichen Anfangsspannung betrieben, so bendtigen sie bei gleichem
thermodynamischem Wirkungsgrad dieselbe Stufenzahl und dieselben
Schaufelwinkel.

Haben wir zwei #dhnliche Turbinen, und der Durchmesser der
grofferen sei nmal so groB wie der der Kkleineren, so werden die
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Schaufelhhen nmal so groff und die durch die Schaufeln gebildeten
Ringflichen n?mal so grof sein. Da « und ¢, in beiden Turbinen
gleich groB sind, so wird die Leistung ebenfalls n*mal so gro8 sein.
Die Drehzahl der groferen wird */, mal der kleineren sein, da die Um-
fangsgeschwindigkeit « dieselbe ist. Obgleich die Stufenzahl dieselbe
ist, wird sich die Turbinenlinge infolge groBerer und stérkerer
Schaufeln vergrofern. Die Beanspruchungen der Trommeln und
Schaufeln infolge der Fliehkraft werden dieselben sein. Kennen wir
die hochste zuldssige Drehzahl irgendeiner Turbine, so konnen wir
durch Anwendung des Prinzips der Ahnlichkeit die héchstzuldssigen
Drehzahlen anderer Turbinen bestimmen. Jedoch wird auBer bei
Abdampfturbinen, wo man es mit groBen Dampfvolumina zu tun
hat, und bei Turbinengeblésen, die im Durchschnitt mit Drehzahlen
von ungefshr dem 1,5fachen derjenigen bei elektrischem Antriebe
laufen, diese Hochstgrenze selten erreicht.

7. Kapitel.
Berechnung 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 soll, inwiefern der bis jetzt be-
handelte Stoff fiir die praktische Berechnung von Nutzen ist. Vor-
liegendes Kapitel soll ebenfalls die wichtigsten bis jetzt erhaltenen
Ergebnisse zusammenstellen und fiir jedes ein Zahlenbeispiel geben.
Da eine vollstindige Berechnung durchgefiihrt werden soll, mdgen
die Ausgangswerte fiir die einzelnen Beispiele folgendem Satz zu-
sammengehdriger 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-
sittigter Dampf bei einer Eintrittsspannung von 11 at Uberdruck
zugefithrt. 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 ausgefithrter Schlachtschiffe.
Eine erstmalige Berechnung wollen wir unter der Annahme des
gleichen Wirkungsgrades fiir jede Turbine durchfiihren.
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2. Entwurf des Entropiediagramms.

Zuerst mufl ein Entropiediagramm (s. Fig. 40) aufgezeichnet und
in ihm die dem Eintrittsdruck und dem Vakuum entsprechenden
Linien BC und AF gezogen werden. Durch Einzeichnen der Linie CD
wird die adiabatische Expansion dargestellt. Fiir die hier vorliegende
Expansionskurve ist Punkt f gemidB der Abschnitte 10 und 11 in
Kapitel IV zu wéhlen.

In diesem Fall werde Df=—=0,4 DF und damit reichlich grof} ge-
wihlt, so daB Punkt f in Wirklichkeit eher eine kleinere als groBere
spezifische Dampfmenge besitzen wird, und somit das hier zur Ver-
fiigung stehende Wirmegefiille in keinem Falle zu klein ist. Sodann
wird die Expansionslinie Cf eingezeichnet.
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Fig. 40. Entwurf des Entropiediagramms.

Jetzt kénnen die Kurven gk und %! 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 fiir héhere
Temperaturen g% in ein Zehntel MaBstab der Kurve %1 aufgetragen.
Die Kurve des totalen Warmegefilles mm wurde gemiB Abschnitt 18
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in Kapitel IV eingezeichnet; mit Hilfe derselben kdonnen wir die
bis zu irgendeiner Temperatur seit Beginn der Expansion von Dampf
abgegebene Wirmemenge 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, miissen wir uns iiber die
verschiedenen Wirkungsgrade beider Turbinen klar sein. Hitten wir
hier die Kurve des Wirmegefilles fiir den Verlauf adiabatischer
Expansion, so miilite der Hochdruckturbine wegen ihres niedrigeren
Wirkungsgrades ein bedeutend groBeres Warmegefille als der Nieder-
druckturbine zugeteilt werden. Bei unserer aufgezeichneten Kurve
des Wiarmegefilles ist dieser Unterschied der Wirkungsgrade nicht
80 bedeutend. Immerhin fordert selbst bei dieser Expansionslinie
und unter Beriicksichtigung des Wirkungsgrades die H.D.-Turbine
mehr als die Halfte der verfiigbaren Warmeenergie. Wir wollen des-
halb zur Erreichung gleicher Leistung beider Turbinen annehmen,
da die H.D.-Turbine 0,52 des gesamten Wéarmegefilles fiir sich in
Anspruch nimmt. Das gesamte Wirmegefille betrdgt in unserem
Falle, wie aus Kurve mm zu ersehen ist, etwa 193 WE; und mithin
mull das in der H.D.-Turbine umgesetzte Warmegefélle 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 betrigt etwa 102°C und folglich die Spannung des
Anspuffdampfes der H.D.-Turbine etwa 1,11 at abs. Lassen wir ein
Druckgefille von etwa 0,08 at zwischen beiden Turbinen zu, so be-
trigt die Dampfspannung beim Eintritt in die N.D.-Turbine etwa
1,03 at. Das totale Wirmegefille der N.D.-Turbine erhdlt man dann
gemal der Kurve zu:

‘ 193 — 103 = 90 WE.

Ordnen wir, wie allgemein iiblich, in der H.D.-Turbine sieben
Expansionsstufen und in der N.D.-Turbine deren fiinf an, so haben
wir unter der Voraussetzung gleicher Leistungsverteilung:

100

Wirmegefille pro H.-D.-Expansionsstufe — - = 14,3 WE
” » N.-D.- ” = %9 =18,0 WE.

Hiernach betrigt das umgesetzte Wérmegefille am Ende der
einzelnen Expansionsstufen:
14,3-1=14,3 [172,8° C 8,77 at abs.]
14,3.2=128,6 [161,0°C 6,49 » » ]



Spezifisches Dampfvolumen innerhalb jeder Expansionsstufe. 129

14,3-3=42,9 [148,4°C 4,67 at abs.]

14,34 =572 [136,5°C 3,35 » » ]
14,3-5="71,5[1254°C 2,40 » » ]
14,3-6=285,8 [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°C 0,39 » » ]
103 }-18,0-83 =157 [61,5°C 0,22 »" » ]
103 4-18,0-4 =175 [49,3°C 0,12 » » ]

Hierauf konnen die einzelnen Stufen ins Diagramm eingezeich-
net werden.

4, Spezifisches Dampfvolumen innerhalb jeder Expansionsstufe.

Wir wollen annehmen, dal tatséchlich 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:

6,2-12000 .
3800 —=20,7kg Dampf in 1 Sek.

Um das sekundlich durch irgendeinen Teil der Turbine hin-
durchgehende Volumen zu finden, miissen wir das zu diesem Tur-
binenteil gehdrige spezifische Dampfvolumen mit 20,7 multiplizieren.
Die Kurven gk und kl 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 kénnte auf der
Abszissenachse besonders eingetragen werden. In folgender Tabelle
sind die fiir die Mitte jeder Expansionsstufe geltenden spezifischen
Dampfvolumina zusammengestellt worden. Man erhilt hieraus sofort
die sekundlichen Dampfmengen, indem man die Werte der dritten
Reihe mit 20,7 multipliziert.

Expansionsstufe Gesamte Wiarmegefille Spez. Volumen
H.-D. bis Mitte Exp.-Stufe in cbm
1 7,2 0,19
2 21,5 0,25
3 : 35,8 0,34
4 50,1 0,46
5 64,4 0,63
6 78,7 0,87
7 93,0 1,23

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 9



180 Berechnung der Schiffsturbinen.

Expansionsstufe Gesamte Warmegefille Spez. Volumen
N.-D. bis Mitte Exp.-Stufe in cbm
1 112,0 1,93
2 130,0 3,05
3 148,0 5,00
4 166,0 8,20
5 184,0 14,40

5. Dampf- und Schaufelgeschwindigkeiten.

Wir wollen fiir das Verhéltnis zwischen « und ¢ einen bestimmten
Wert wahlen und denselben wenn moglich durch beide Turbinen
hindurch konstant halten, auBer in den beiden letzten Expansmns-
stufen der N.-D.-Turbine, wo aufgedrehte Beschaufelungen in An-
wendung kommen sollen. Wir wollen sodann fiir w und ¢ Werte
wahlen, die in erster Linie fiir die erste Expansionsstufe der H.-D.-
Turbine geeignet sind. Da u die Geschwindigkeit eines Punktes in
Mitte der Schaufelhéhe ist, so wird sein Wert in den folgenden
Expansionsstufen der H.-D.-Turbine nur wenig zunehmen. Bei kon-
stantem Geschwindigkeitsverhiltnis mufl ¢ in dem gleichen Verhiltnis
wie u vergrofert werden.

In diesem Falle wollen wir die Verengungszahl - mit Riick-

sicht auf Spaltverluste und Materialdicke zu etwa 3 und konstant

annehmen.
Wir wollen wihlen:

E—=2—26 oder £=—0,385
© X
und » =30 m/sk in der ersten Expansionsstufe.

Wir erhalten: ¢, — 78 msk und

€, =26 m/sk
fur die erste Expansionsstufe, deren mittlerer Durchmesser sich zu
60-% 60-30
== =114
D 7w 7330 e m

ergibt.
Die Ringfliche wird durch Division des sekundlichen Dampf-
volumens durch ¢, erhalten; also:

20,7-0,19

Ringfliche = —1—26—— =0,151 qm
und dies ergibt eine Schaufelhéhe von:
0,151
s o 7
7174 0,0277 m
~ 28 mm.

D1e Umfangsgeschwmdlgkelt u fiir die erste Expansionsstufe
der N.-D.-Turbine habe den V2 fachen Wert derjenigen der H.-D.-



Trommeldurchmesser und SchaufelhGhen. 131

Turbine. Der mittlere Durchmesser und die Geschwindigkeit ¢, sind
dann in demselben Verhéltnis zu vergrofern.
Wir erhalten somit fiir die erste N.-D.-Expansionsstufe:

D=1,714.-V2=246m
¢, = 26-V2=—36,8 m[sk
¢,=18-V2=23.36,8=110 m/sk

1,93.20,7
1 a h = ,————-—;z
Ringfliche 568 1,09 qm |
N 1,09
Schaufelhhe =— 5467 0,140 m
=140 mm.

6. Trommeldurchmesser und Schaufelhohen.

Aus den mittleren Durchmessern und den SchaufelhGhen 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 =246 — 0,14 ~ 2,30 m.
Nun kénnen wir die Schaufelh6hen der anderen Expansionsstufen
entweder auf &hnliche Weise, wie bereits besprochen, oder mit Hilfe
der Formel D?.]/=const.v berechnen.

. Fir den H.-D.-Zylinder besteht die Beziehung:

D=1,70-}1
und fiir den N.-D.-Zylinder:
D =2,301.

Fiir die erste Expansionsstufe der Hochdruckturbine ergibt sich:
D?.1=1,728%.0,028 — 0,084 chbm
und da hier v=10,19 ist, so haben wir fiir die Konstante den Wert
—06%8%4——:0,440, und die Gleichung lautet:
’ D?.1=0,440.v

In folgender Tabelle sind fiir die einzelnen Expansionsstufen
die ‘Werte fiir 0,44-v zusammengestellt worden, sowie die durch
zweckméfBiges Probieren gefundenen Werte fir D und .

(Da D von ! wenig beeinflut werden, so sind beide Zahlen-
werte leicht und schnell zu errechnen.)

Expansionsstufe D3] D l
H.-D. in m in mm
1 0,084 1,728 28
2 0,110 1,736 36
3 0,150 1,748 , 48
4 0,203 1,764 64
5 0,277 1,787 87
6 0,383 1,818 118
7 0,540 1,854 154

9*
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Auf dhnliche Weise erhalten wir fiir die erste Expansionsstufe
der N.-D.-Turbine: D1 —244.0,14

und da hier v=1,93, so erhalten wir fiir die ersten drei Expan-
sionsstufen dieselbe Gleichung wie fiir die H.-D.-Turbine:
D?.1=0,440-v.

Wiirden zwischen beiden Turbinen bestimmte Dampfverluste
infolge Undichtigkeit entstehen, so konnten diese hier Beriicksichti-
gung finden. — Die Konstante 0,440 brauchte nur im Verhéltnis
der durch beide Turbinen sekundlich hindurchgehenden Dampf-
gewichte verkleinert werden. Wir wollen annehmen, daf hier keine
Dampfverluste eintreten, und erhalten dann:

Expansionsstufe D21 D l
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 Schaufelhéhen nahezu in einer
geometrischen Reihe an; und zwar verhalten sich zwei aufeinander-
folgende Schaufelhéhen der H.-D.-Turbine wie ungefihr 1,33, der
N.-D.-Turbine wie ungefdhr 1,514 zueinander. Runden wir diese
Werte ab, so kOnnen wir sagen, daB das Schaufelhthenverhiltnis
1!/, in der H.-D.-Turbine nur 1%/, in der N.-D.-Turbine betrigt.

7. ,,Aufgedrehte Beschaufelungen.

Die dritte Expansionsstufe des N.-D.-Zylinders wurde fiir nor-
male Beschaufelung berechnet. Die vierte und fiinfte Expansions-
stufe soll halb aufgedrehte und ganz aufgedrehte Beschaufelung er-
halten. Die letzten drei Expansionsstufen erhalten also gleiche
Schaufelhdhen; jedoch wiirden ihre Austrittswinkel «, (=pg,) gemiB
der Formel (Kapitel VI, Abschnitt 10)

tg o, = const. - v veréndert.
Mithin gilt fiir die vierte Expansionsstufe:

tga, 82
0,364 5,0

o, =30°50’

und fiir die letzte Expansionsstufe:

tge, 144
0,364 50

a, = 46°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 hingt von
dem Warmegefille innerbalb derselben und dem Wirkungsgrad der
Energieumsetzung in den Schaufeln ab.

Der Wirkungsgrad # erklirt sich durch die folgende Gleichung:

A 2hoose —1, =17 Wirmegefille pro Stufe.
)

In vorliegendem Beispiel soll # == 0,75 und konstant angenommen
werden. Das Warmegefille jeder H.-D.-Expansionsstufe ist ebenfalls
die Turbine hindurch konstant und betrigt 14,3 WE. Folglich er-
halten wir durch Einsetzen in die Gleichung:

n-hg
= B o £
Akcosa, —1)-u? ®)
. 0,75-14,3-9,81.427
die Stufenzahl 7= 2-2,6-098—1)- 2
und fiir die erste Expansionsstufe fiir u = 30:
z2=—12,83 Reihen.

Die jeweils erhaltenen Werte fiir jede Expansionsstufe miissen
natiirlich ganzzahlig abgerundet werden. Gemafl Gleichung 6 in
Kapitel VI haben wir zur Berechnung der Stufenzahlen der folgenden
Expansionsstufen:

z

z-D?=12,83.1,728% = 384.
Hieraus ergibt sich:

H.-D.-Expansionsstufe: 12 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 Gefille in jeder N.-D.-Expansionsstufe soll 18,0 WE und in
der ersten Expansionsstufe u=30V2=424 m/sk betragen. Folg-
lich ist nach Gleichung 1:

z=28,09.
Folglich z2-D?=8,09-2,4422
=48,2
und mithin betragen die einzelnen Stufenzahlen:
N.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5
Stufenzahl: 8,09 765 7,03 7,03 7,03
Abgerundeter Wert: 8 8 7 7 7.

9. Zweites Beispiel. Niederdruck-Schiffsturbine.

Um den EinfluB des Vakuums auf die Abmessungen der Turbine
zu illustrieren, wollen wir als zweites Beispiel eine N.D.-Turbine
wihlen, durch die dieselbe Dampfmenge (20,7 kg/sk) wie im vorigen
Beispiel hindurchgehen soll. Die Schaufel- und Dampfgeschwindig-
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keiten seien dieselben wie vorher, nur soll das Vakuum jetzt nur
70 cm Q.-S. betragen. Die zu berechnende Turbine mag der N.-D.-Teil
des ganzen Schiffsturbinenaggregates oder die Abdampfturbine im Falle
einer kombinierten Schiffsanlage von Kolbenmaschinen und Turbinen
sein. Die Dampfspannung beim Eintritt in die Turbine betrage
1,03 at abs.

Aus Fig. 39 ergibt sich hierfiir ein Wirmegefélle von 85 WE.

5
Das Gefille pro Expansionsstufe betrigt %—:17 WE. Also

ergibt sich folgende Aufstellung:
103 417-1=120[87,5° C 0,65 at abs.]

103 4+-17-2=137[75,0°, 0,39 , , ]
103 +-17-3=154[63,5°, 0,24 , , ]
103 4+ 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 Wirmegefille von 188 WE.

Fiir die Mitten der einzelnen Expansionsstufen erhalten wir
sodann:

Expansionsstufe: 1 2 3 4 5
Totales Wirmegefille bis Mitte: 111,56 128,56 145,56 162,56 179,5
Spez. Volumen des Dampfes: 1,90 293 4,65 7,40 12,5,
Angenommen: D=246m; ¢, 6 — 36,8 m/sk
¢, =110 m/sk.
Die Ringflache ist dann:
1,90-20,7
27 EN0 10
36,8 07 qm
und die Schaufelhohe in der ersten Expansionsstufe:
1,07
L 0,13
546.7 138 m
=1,38 mm.
Der auf Mitte Schaufel bezogene Durchmesser ist wie vorher:
D=230-1.

Fiir die ersten drei Expansionsstufen besteht die Gleichung:
D?.]=0,430-v.

Expansionsstufe D2 D in m ! in mm
1 0,818 2,438 138
2 1,259 2,500 200
3 1,988 2,695 295
4 — 2,695 295
5 — 2,595 295
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Die beiden letzten Expansionsstufen wiirden wiederum aufge-
drehte Beschaufelungen erhalten und die Schaufelaustrittswinkel ent-
sprechend der Formel:

tg a, == const. v
berechnet werden.

Fiir die vierte Expansionsstufe gilt:

tga, 740
0,364 4,65
o = 30°
und fir die letzte:
tga, 12,50
0,364 4,65
o, =44°20'.

Da das Wirmegefille pro Expansionsstufe 17 WE und » = 42,4 m/sk
in der ersten Expansionsstufe betrigt, so ergibt sich die Stufenzahl
zu 7,64 (gemaB Abschnitt 8, Gleichung 1).

Es ist dann:

2-D? = 17,642,438 — 44,9.

Expansionsstufe: 1 2 3 4 5
Stufenzahl: w6 72 6,7 6,7 6,7
Abgerundeter Wert: 8 7 7 6 7

10. Drittes Beispiel einer Schiffsturbine.

In den vorhergehenden Beispielen dieses Kapitels wurde das
Warmegefalle gleichmifig auf alle Expansionsstufen verteilt. Nach
der zweiten in Kapitel IV Abschnitt 19 beschriebenen Rechnungs-
methode wird das Wérmegefille derart auf die einzelnen Expansions-
stufen verteilt, daBl innerhalb jeder die Dampfgeschwindigkeit um
den gleichen Betrag zunimmt. Diese Methode soll hier praktisch
auf die Schiffsturbine des ersten Beispiels mit genau denselben Aus-
gangswerten angewendet werden.

Das Wirmegefille fiir die H.-D.-Turbine betrug 100 WE und
die Endtemperatur 102° C.

Das gesamte Expansionsverhéltnis in der H.-D.-Turbine betrigt:

1,456
0,167
Bei sieben Expansionsstufen ergibt das ein Expansionsverhiltnis
fur jede Stufe von:

8,71.

[
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.
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Spezif. Volumen 0,167I 0,227 0,310’ 0,422 | 0,575 0,783I 1,066 | 1,456
Temperatur © C . 187 | 172 | 158 | 145 | 133,5| 122 | 112 | 102
Wirmegefille . . . 0 | 16,0 31,5} 46,5 | 60,7 | 74,5 | 88 100
Wirmegefille pro Ex-
pansionsstufe . . . . 16,0 | 15,5 | 15,0 | 14,2 | 18,8 | 13,5 | 12,0
Mittlere Temperatur . . | 179,5| 165 | 151,5| 139,7| 127,8| 117 107
Mittleres spezif. Volumen | 0,193 | 0,263 | 0,363 | 0,482 | 0,670 | 0,950 ! 1,25
Expansionsstufe . . 1 | 2 3 4 5 i 6 7
11.
In gleicher Weise erhalten wir fiir die N.-D.-Turbine:
. R 18,80
gesamtes Expansionsverhdltnis =-—"— =—12,18
1,542
. . 5 —
Expansionsverhiltnis pro Stufe =112,18 =1,649.
Spezif. Volumen 1542 | 254 | 419 ' 6,90 | 1145 | 188
Temperatur ¢ C 100 86 72 59,5 48,8 38
Wirmegefille . . . . . 103 123 141,8 | 160 176,5 | 193
Wirmegefille pro Expansions-
stufe . .. ... ... 20 18,8 18,2 16,6 16,4
Mittlere Temperatur 93 79 65,8 54 43,4
Mittleres spezif. Volumen 1,98 3,20 5,40 8,70 14,4
Expansionsstufe . . . . . . 1 2 l 3 4 5
12.

Fiir die Berechnung der mittleren Durchmesser und der Schaufel-
hohen in den einzelnen Expansionsstufen gilt auch hier die Gleichung

in Abschnitt 6:

D?.]=0,440-v.
Wir erhalten dann:
Nr. der H.-D. N.-D.
Expansions-
stufe D21 Dinm |lin mm| D2} Din m | lin mm

1 0,085 1,729 29 0,870 2,445 145
2 0,116 1,739 39 1,410 2,520 220
3 0,160 1,752 52 2,38 2,640 340
4 0,212 1,768 68 — 2,640 340
5 0.295 | 1.792 92 — 2,640 340
6 0,417 1,825 125 — — —_
7 0550 | 1.860 160 — — —

Die Trommeldurchmesser betragen:

H.-D.-Trommel = 1,70 m
N.-D.-Trommel = 2,30 ,,
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Zwecks Bestimmung der Stufenzahl innerhalb jeder Expansions-

stufe gilt die Gleichung:
2-D? = const. >< Warmegefille;
da die Warmegefille in den einzelnen Expansionsstufen verschieden
sind. Fiir die erste H.-D.-Expansionsstufe ergibt sich die Gleichung:
2-D?*=268-h,

die fiir alle Expansionsstufen beider Turbinen gilt.

Wir erhalten sodann:

H.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5 6 7

Stufenzahl: 14,3 13,8 13,1 12,2 11,5 10,9 9,3

Abgerundeter Wert: 14 14 13 12 12 11 10
N.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5
Stufenzahl : 90 79 70 64 6,3
Abgerundeter Wert: 9 8 (| 6

Bei Vergleich dieser Ergebnisse mit denen des ersten Beispiels
zeigt sich nun, dafl die Unterschiede infolge der Anwendung der
einen oder anderen Methode nur ganz geringe sind und innerhalb
zuldssiger Grenzen liegen.

13. Viertes Berechnungsbeispiel einer Schiffsturbine?).

Als Beispiel fiir eine etwas andere Berechnungsmethode wollen
wir hier dieselbe Turbine des ersten Beispiels von ungefdéhr der-
selben Leistung, jedoch fiir eine hohere Umdrehungszahl berechnen.
Ein Vergleich der Ergebnisse aus beiden Methoden bietet allerhand
Interessantes.

Die Turbinenanlage soll fiir 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 Diagrammfliche so geteilt, dafl auf H.-D.-
und N.-D.-Turbine gleiche Flichen 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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tigt ist. Diese Aufteilung geschah aber absichtlich so. Drehen sich
alle Propellerwellen mit derselben Umdrehungszahl, so wird infolge
der Einwirkung des Vorstromes zum Antrieb einer inneren Welle
mehr Kraft als fiir jede der duBleren Wellen gebraucht. Der zu er-
wartende Mehrbetrag der Leistung der N.-D.-Turbine in diesem Bei-
spiel betrigt etwa 15 v. H.

14. Geschwindigkeiten und Schaufelhéhen.

Die Dampfgeschwindigkeiten ¢, beim Eintritt in die H.-D.- und
N.-D.-Turbine wurden zu 75 bzw. 105 m/sk angenommen.

Fiir 10000 PS und 6,8 kg Dampfverbrauch betrigt die sekund-
liche Dampfmenge: 6,810 000

Y 189 ke,
3600 9 kg

Hiervon sind jedoch 5 v. H. Dampfverluste infolge Undichtig-
keiten noch abzuziehen.
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Das wirkliche Volumen des in die H.-D.-Turbine eintretenden
Dampfes bei 13 at betrigt demnach 2,7 cbm/sk und der notwendige
Durchgangsquerschnitt in der ersten Reihe:

2,93
Unter Annahme eines Ringflichenfaktors von 0,32 ergibt das
ine Rinefla
eine Ringfliche von 0’039_0122 i
032 oreedam
Zwecks Berechnung des Durchmessers der H.-D.-Trommel wollen

wir fiir die erste Stufe jeder Expansionsstufe cﬁ=0’4 annehmen,

und erhalten dann fir die Umfangsgeschwindiglieit in der ersten
Expansionsstufe:
#=0,4-75 =30 m/sk.
Bei 380 Umdrehungen pro Minute ergibt das einen Durchmesser
von 1,51 m.
Also erhalten wir die Schaufelhhe der ersten Expansionsstufe
aus der Gleichung:
n-D-1=0,122 qm

l— "% —0,0257m
- 7T

= 25 mm.

Wir erhalten somit den Durchmesser der H.-D.-Trommel zu
rund 1,48 m. )

Um die Schaufelhéhen der anderen Expansionsstufen zu finden,
wollen wir fiir die letzte Schaufelreihe der H.-D.-Turbine ein Ver-

héltnis ﬁ20,29 annehmen, da im ganzen 7 Expansionsstufen vor-

gesehen 1sind. Nehmen wir jetzt einen passenden Wert fiir 4 in der
letzten H.-D.-Stufe an, so kénnen wir ¢, und damit die notwendige
Ringfliche und Schaufelhéhe ermitteln. Fir =31 ergibt sich
¢, =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
Ringfliche = 0,69 qm.

Diese Ringfliche wiirde sich angendhert bei einer Schaufelhdhe
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 « etwa 32 m/sk. Nachdem wir
nun die Schaufelhthen der ersten und letzten Expansionsstufe zu
24 bzw. 135 m/sk gefunden haben, koénnen wir alle dazwischen-
liegenden Schaufelhéhen so wéhlen, dafl alle Schaufelhdhen in einer
geometrischen Reihe anwachsen.
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Somit ergibt sich das Verhéltnis zweier aufeinander folgender
Schaufelh6hen zu:

6
135 6 ——
%Z 5,40= 1,32.

Die folgende Tabelle ergibt die so berechneten SchaufelhGhen:

Expansionsstufe Dampfdurchgangs- Mittlerer Durch-  Schaufelhohe
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 diesem Falle sechs Expansions-
stufen, von denen vier normale Beschbaufelung mit 20° Austritts-
winkel haben. Die fiinfte Expansionsstufe besitzt halb aufgedrehte
Beschaufelung mit einem willkiirlich angenommenen Austrittswinkel
von 30° und die letzte ganz aufgedrehte Beschaufelung mit 40° Aus-
trittswinkel. Die Multiplikationsfaktoren (entsprechend den Ver-
engungszahlen) fiir diese beiden letzten Stufen sind 0,48 bzw. 0,62.

Rotordurchmesser und Schaufelhohe der ersten Expansionsstufe
kénnen hier auf genau dieselbe Weise wie bei der H.-D.-Turbine
gefunden werden.

Die Dampfgeschwindigkeit soll 105 m/sk betragen. Dann ist
u=0,4-105 =42 m/sk, womit wir einen mittleren Durchmesser von
etwa 2,1 qm erhalten. Aus dem im Entropiediagramm gefundenen
Dampfvolumen und ¢, = 105 finden wir den erforderlichen Durch-
gangsquerschnitt von 0,235 qm. Diesem entspricht eine Ringfliche
von 0,735 qm und eine Schaufelhéhe von 110 mm.

Die Schaufelhohe in den letzten drei Expansionsstufen wird nun
so festgesetzt, daB

1. ihre GroBe 15 v. H. des Trommeldurchmessers nicht iiber-

schreitet,

2. die absolute Dampfgeschwindigkeit beim Austritt aus der

letzten Schaufelreihe nicht groBer als 275 m/sk wird.

Die gewihlte Schaufelh6he betrigt 295 mm oder 14,9 v. H.
Trommeldurchmesser und die absolute Dampfgeschwindigkeit beim
Austritt aus der N.-D.-Turbine etwa 260 m/sk.

Die Durchmesser der zweiten und dritten Expansionsstufe werden
aus denen der ersten und vierten Stufe unter der Voraussetzung,
daB die Schaufelh6hen in einer geometrischen Reihe zunehmen, ge-
funden. Hierbei wurde das Verhdltnis zweier aufeinanderfolgender
Schaufelhdhen zu nahezu 1,40 ermittelt.
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Expansionsstufe 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 kénnen wir die Umfangsgeschwin-
digkeit # und folglich auch die absolute Dampfgeschwindigkeit ¢,
fiir die erste Reihe jeder Expansionsstufe finden. Multiplizieren wir
diese Werte fiir ¢, mit den
Durchgangsquerschnitten des
Dampfstromes, so erhalten wir
die sekundlichen Dampfvolu-
men beim Austritt aus dem
ersten Leitrad jeder Expan-
sionsstufe. Zu den betreffen-
den spezifischen Dampfvolu-
men konnen wir sodann die

L

Q
S

N
S

Ny
N
S

Dampfyeschwindighkeit(c)

Geschwindigkert in m/sek.
=N
S
S

L Schaufelgeschwindigkeit(u)

<3
S

e . HDZylinder N.D.Zylinder
zugehorigen Driicke dem Entro- D By A R R R T
piediagramm entnehmen. Auf pjg 49 Die Dampfgeschwindigkeiten in den
diese Weise werden dann die einzelnen Expansionsstufen.

einzelnen Expansionsstufen der
Fig. 41 in Stufen unterteilt. Das Wirmegefille jeder Expansionsstufe
stellen die einzelnen Flichenstreifen im Entropiediagramm dar.
Das Wirmegefille jeder Reihe wird aus einem Mittelwert der
Dampfgeschwindigkeiten in der ersten und letzten Reihe ermittelt.
Fig. 42 zeigt uns im Diagramm die Dampfgeschwindigkeiten an
allen diesen Stellen. Die Kurven fiir ¢, sind bei dieser Rechnangs-
methode als gerade Linien angenommen.
Fiir die erste Expansionsstufe ergibt sich z. B. die mittlere
Dampfgeschwindigkeit zu:

¢, =1/, (756 4 100) =87 m/sk
¢, -cose, = 87-cos20° =81,6
¢, cosq, — u=281,6 —30=51,6
und das mittlere theoretische Wirmegefille pro Stufe ist dann:
-cose,)? — (¢, -cosq, — u)® _ 81,6% — 51,6
g T 427.981
0,954 WE pro 1 kg Dampf.

A (cl
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17.

Um die Verluste durch Reibung und andere Ursachen zu be-
riicksichtigen, miissen wir einen Faktor (entsprechend # im Ab-
schnitt 8) einfiihren, in welchem auBerdem alle Abweichungen infolge
Rechenfehler Beriicksichtigung finden kénnen. Die hier angenommenen
Faktoren sind 0,7 fiir die H.-D.-Turbine und 0,85 fir die N.-D.-
Turbine. Fiir die erste H.-D.-Expansionsstufe ergibt das Entropie-
diagramm ein Wiarmegefille von 15,0 WE. Mithin betridgt die Stufen-
zahl innerhalb dieser Expansionsstufe:

15,0.0,7
0,954

Die Stufenzahlen in den anderen Expansionsstufen miissen in
gleicher Weise ermittelt werden. Die erhaltenen Werte werden dann
wie frither in ausgleichender Weise auf ganzzahlige Werte abgerundet.

H.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5 6 7
Stufenzahl: 11 11 10 10 9 9 9
N.-D.-Expansionsstufe: 1 2 3 4 5 6 —
Stufenzahl: 7 6 6 6 6 5 —

Die Wirmegefille jeder einzelnen Expansionsstufe und die Dampf-
geschwindigkeiten am Anfang und Ende derselben sind in der folgen-
den Tabelle zusammengestellt:

11,

SpezifischesVolumen | Dampfgeschwindig-
Nr. des Dampfes keit ¢, Wirme- Schaufel-
der Expan- gefille geschwindig-
sionsstufe Erste Letzte Erste Letzte keit w
Reihe Reihe Reihe 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 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 18,6 158 264 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 gewidhlt, um einen Leistungsiiberschul zu haben, auf den
wir zuriickgreifen kénnen, falls die Turbinen nicht auf die erwartete:
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Leistung kommen sollten. Die Turbinenanlage, wie wir sie vorher
berechnet haben, wiirde wahrscheinlich zur Entwicklung einer PSe-
Stunde nicht mehr als 6,2 kg Dampf gebrauchen, wéhrend nach
unserer Berechnung stiindlich 68000 kg Dampf durch die Turbinen
hindurchgehen. Mit diesen wiirde die tatséchliche Leistung der Tur-
binen etwa 11000 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 soll. In diesem Falle wiirden
wir etwa auf 11,6 at abs. kommen. Diese Verminderung der Ein-
trittsspannung trigt nicht zur Wirtschaftlichkeit bei, da hierdurch
alle Dampfgeschwindigkeiten in den einzelnen Stufen, mit denen
wir gerechnet haben, verdndert werden.

Weiterhin haben wir folgende Abweichung in dieser Berech-
nungsmethode wahrgenommen. Die Dampfgeschwindigkeiten am An-
fang jeder Expansionsstufe und diejenige am Ende der letzten Ex-
pansionsstufe wurden der Berechuung zugrunde gelegt, wihrend
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 wiiren 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 » und die

fiir die Mitte jeder Expansionsstufe giiltigen Verhaltnisse Y als die-
¢

jenigen am Anfang derselben der Berechnung zugrunde 1zu legen.

Auch ist hier bei Berechnung der N.-D.-Turbine das Verhalt-

nis — nicht konstant gehalten worden. Wére dieses geschehen, so

wiirdlen wir in der letzten Expansionsstufe bei normaler Beschaufe-
lung etwa 71 cm lange Schaufeln erhalten haben.
Das Lingenverhéltnis zweier aufeinanderfolgenden Schaufeln

ware dann
PR—
710
Vno =146

geworden, und bei halb und ganz aufgedrehter Beschaufelung in den
beiden letzten Expansionsstufen hétten wir folgende SchaufelhGhen

erhalten:
110, 160, 230, 334, 334, 334 mm.



144 Wirmediagramme.

8. Kapitel.
Wiirmediagramme.

1. Alligemeine Grundsitze.

Eine Reihe von Energiediagrammen, die den Zustand des Wasser-
dampfes in graphischer Form wiedergeben, sind verdffentlicht worden.
In vielen von ihnen ist die Entropie eine der aufgetragenen GroBen;
und aus allen Diagrammen kann man den totalen Wéarmeinhalt fiir
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 GroBen, die in diesen Diagrammen aufge-
tragen werden konnen, sind:

Dampfdruck,
Dampftemperatur,
Spezifische Dampfmenge,
Spezifisches Volumen,

. Wiarmeinhalt,

Entropie.

AuBler diesen Grofen kann mitunter die einem gewissen Warme-
oder Druckgefille entsprechende Dampfgeschwindigkeit dem Diagramm
direkt entommen werden.

Was den Wert solcher Diagramme fiir den Berechnungsingenieur
oder Studierenden betrifft, so ist bereits dargelegt worden, daf fiir
die gewdhnlichen Berechnungen von Uberdruckturbinen im allgemeinen
das gebriuchliche Temperatur-Entropie(7'S)-Diagramm von grofem
Nutzen ist. Fiir viele Zwecke dagegen eignet sich mehr eins der
anderen Diagramme, weshalb diese hier beschrieben werden sollen.

Ein vollkommen neues Diagramm wurde aufgezeichnet, das sich
als besonders geeignet fiir alle Verwendungszwecke erweisen wird.
Es wurde in groBem MaBstabe aufgezeichnet, diesem Buche in einer
Tasche angefiigt und in Abschnitt 10 dieses Kapitels naher erklért.

S O W0

2. Verschiedene Arten von Diagrammen.

In jedem Wirmediagramm werden zwei der vorhin aufgezihlten
sechs Grofen als Koordinaten im gewo6hnlichen rechtwinkligen Koordi-
natensystem aufgetragen. Die iibrigen Grofen 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.)
fir x=0,9, 0,8, 0,7 usw. ins Diagramm eingezeichnet. Fiir den
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praktischen Gebrauch ist es wiinschenswert, daB diese Kurven in
noch kleineren Absténden voneinander, z. B. fiir x = 0,98, 0,96 usw.
aufgetragen werden. Die Kurven konstanten spezifischen Volumens
geniigen der Gleichung v=konst., worin v das Volumen von 1 kg
Dampf oder Mischung von Dampf und Wasser bedeutet. Mit den iibrig
bleibenden zwei GréBen kann auf dieselbe Weise verfahren werden,
jedoch wird dann das Diagramm wegen der vielen kreuz und quer
laufenden Kurven auBerordentlich kompliziert und deshalb undeutlich.
In nahezu allen Diagrammen, die fiir den praktischen Gebrauch be-
stimmt sind, ist eine der sechs Groflen zwecks Vereinfachung des
Diagramms weggelassen worden.

Die verschiedenen Wirmediagramme kann man in der Haupt-
sache nach der Wahl der beiden rechtwinkligen Koordinaten aus
diesen sechs GroBen einteilen. Danach ist das gewo6hnliche Warme-
diagramm ein Temperatur-Entropiediagramm, das Molliersche ein
Wirmeinhalt-Entropiediagramm, und das Fostersche ein Temperatur-
Wirmeinhaltdiagramm. AuBlerdem kénnen wir die Warmediagramme
nach fiinf anderen Gesichtspunkten einteilen und zwar nach:

1. Umfang und Bereich des betreffenden Diagramms,

2. der Verwendung gleichméBiger oder nicht gleichméfig geteilter
MaBstibe,

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 aufgezéhlten Verschiedenartigkeiten kénnen
wir sagen, daf, 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 kénnen im Diagramm auch als gekriimmte Kurven
dargestellt werden.

Nur im Temperatur-Entropiediagramm gibt die unterhalb irgend-
einer Kurve liegende Fliche die wihrend des Vorganges zugefiihrte
oder abgefiihrte Wiarmemenge an.

Nur im Druck-Volumendiagramm ergibt die unterhalb irgendeiner
Kurve liegende Fliche die wihrend des Vorganges geleistete oder
dem Arbeitskérper zugefiithrte Arbeit.

Es sei erwdhnt, dafl man von einer spezifischen Dampfmenge
nur im Sittigungsgebiet reden kann, und daB deshalb im Uber-
hitzungsgebiet Kurven konstanter spezifischer Dampfmenge nicht
vorkommen. Im Sattigungsgebiet fallen die Linien konstanter Tem-

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 10
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peratur mit denen konstanten Druckes zusammen, und deshalb stellen
sich beide durch eine einzige Kurvenschar dar.

Die im Abschnitt 1 dieses Kapitels aufgezéhlten sechs GroSen
koénnen deshalb durch Weglassen der zweiten GroBe, der Dampf-
temperatur, auf fiinf verringert werden, indem man im Sattigungs-
gebiet die Kurven konstanter spezifischer Dampfmenge und im
Uberhitzungsgebiet die Kurven konstanter Uberhitzung mit dem ein-
fachen Ausdruck ,,Qualitdtskurven® oder ,Kurven gleicher Beschaffen-
heit“ bezeichnet. Dieser Weg ist von Marks und Davis in ihren
Diagrammen und Dampftabellen eingeschlagen worden. Das ge-
wohnliche PV-Diagramm, das dem Ingenieur von alters her bekannt
ist, konnte in ein Wéarme- oder Energiediagramm durch blofes Ein-
zeichnen einer Reihe Kurven konstanten Wiarmeinhaltes verwandelt
werden. Die Adiabaten stellen dann Kurven konstanter Entropie
dar; und wenn der Wert der Entropie an jeder Adiabate verzeichnet
wiirde, so hétten wir ein brauchbares Entropiediagramm erhalten.

Ich betone ausdriicklich, dafl jedes Diagramm in einfacher
Weise mit anderen GroBen als Koordinaten konstruiert, und somit
aus ihm irgendein anderes der vorgenannten Wirmediagramme er-
halten werden kann.

4. Temperatur-Entropiediagramme.

Wirmediagramme dieser Art sind zuerst 1872 von Belpaire?)
und im folgenden Jahre von Willard Gibbs?) verdffentlicht worden.
Thre Anwendung auf praktische Aufgaben verdanken wir hingegen
in der Hauptsache Macfarlane Gray®). Fig. 43 zeigt ein voll-
stindiges Temperatur-Entropiediagramm. Von den sechs GroBen
fehlen hier nur die Volumenlinien, die im Séttigungsgebiet ganz
wenig ansteigen und die Kurven konstanten Druckes in sehr spitzen
Winkeln iiberschneiden. Das Diagramm umfafBt einen sehr groBen
Bereich, da es sich bis 500° C und Driicken bis zu 50 at erstreckt.

In Diagramme, die zur Berechnung von Dampfturbinen geeignet
sein sollen, miissen eine groBe Menge solcher Kurven eingezeichnet
werden, weshalb das Diagramm in weit groBerem Mafstabe 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 Uberhitzungsgebiet bis 500° C erstreckt und
vom Sittigungsgebiet nur den in der Nahe der oberen Grenzkurve
befindlichen Teil enthélt, was fiir alle praktischen Zwecke ausreicht.

1) M. Th. Belpaire, Bulletin de I’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. Inst. Mech. Eng. 1889, S. 399.
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5. Sankeys Wirmediagramm.

Dieses ist ebenfalls ein Temperatur-Entropiediagramm. Zum
Gebrauch fiir die Berechnung von Dampfturbinen wurde dasselbe
durch Fortlassen der Kurven gleicher Dampfmenge. vereinfacht. Im
Sattigungsgebiet konnen die Volumina bequem und genau abgelesen
werden, da eine grofe Anzahl Kurven konstanten Volumens ein-
gezeichnet wurden. Im Uberhitzungsgebiet, das sich bis 425°C er-
streckt, wurden Kurven gleichen Warmeinhaltes von 5 zu 5 WE,
jedoch im Sattigungsgebiet nur alle 50 WE eingezeichnet.

AuBlerdem sind MaBstéibe beigegeben, die von 5 zu 5 WE ein-
geteilt sind und ein genaueres Ablesen der Wirmemengen ermog-
lichen sollen.

Im Uberhitzungsgebiet sind nur fiir 0,7 und 7,0 at die Kurven
konstanten Druckes und ebenso fir 0,6 und 6,0 cbom zwei Kurven
konstanten spezifischen Volumens eingezeichnet worden. Dazwischen-
liegende Driicke und Volumina sind vermittels der beigegebenen
MaBstibe abzumessen. Dies bedingt natiirlich eine geringe Extra-
arbeit, hat jedoch den Vorteil, daB das Diagramm wesentlich ver-
einfacht wird. 5

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 zusammengedringt, um an Platz zu sparen. Fiir die mittlere spe-
zifische Wirme bei konstantem Druck des iiberhitzten Dampfes wurde
der Wert 0,60 zugrunde gelegt. Der Teil des Uberhitzungsgebietes,
der sich iiber 200° C befindet, wurde auf einer gesonderten Tafel
dargestellt; man kann diesen ausschneiden und in der richtigen
Lage auf das andere Diagramm aufkleben. Besonders hervorzuheben
ist die dem Sankey-Diagramm beigegebene Einrichtung, Expansions-
kurven fiir einen bestimmten Wirkungsgrad zwischen 0,5 und 1,0
einzuzeichnen. Dieses Diagramm ist natiirlich in englischem Mag-
system entworfen, d. h. die Driicke sind in Pfund pro Quadratzoll,
die Temperaturen in Graden Fahrenheit, die spezifischen Volumina
in Kubikfull pro 1 Pfund Dampf, die Warmemengen in Brith Thermal
Units ausgedriickt.

6. Das Diagramm von Mollier?).

Mollier nimmt den Wérmeinhalt als Ordinate und die Entropie
als Abszisse des rechtwinkligen Koordinatensystems. Die Kurven
konstanter Temperatur, konstanten Druckes, Volumens und gleicher
Dampfmenge stellen sich dann als Kurvenscharen im Diagramm dar.
Die vertikalen Linien sind Adiabaten und die horizontalen Linien
Kurven konstanten Wéarmeinhalts oder ,,Drosselkurven®.

An der Seite des Diagramms ist parallel zum MaBstab fiir die
Wirmeeinheiten ein Geschwindigkeitsmaflstab aufgetragen, vermittels

1) Neue Tabellen und Diagramme fiir Wasserdampf. Springer 1906.
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dessen man die durch eine bestimmte Warmemenge erzeugte Aus-
fluBgeschwindigkeit sofort ablesen kann; dabei wurde angenommen,
dafl die Anfangsgeschwindigkeit gleich Null ist.

Da die einem gegebenen Wérmegefille # = (i, — ¢,) entsprechende
Geschwindigkeit ¢ durch

FRPRPRN
Ve~ =i

gegeben ist, so wurde der Geschwindigkeitsmafistab derart gewéhlt,
dall einer Strecke (i, —4,) des Wirmemafstabes ¢ Einheiten des
Geschwindigkeitsmallstabes gem#ll obiger Gleichung entsprechen.

Das Diagramm von Mollier eignet sich speziell fiir Aufgaben
iiber die Dampfstromung durch Miindungen und Diisen und ist somit
fiir die Berechnung von Gleichdruckturbinen besonders brauchbar.
Es hat den Vorteil, daB sich in ihm die Kurven konstanten Druckes
als fortlaufende Linien darstellen.

7. Beispiele fiir ausgefiihrte JS-Diagramme.

Eine ausgezeichnete Molliertafel hat Stodola der 4. Auflage
seines Werkes iiber Dampfturbinen beigegeben, in die auch die
Kurven konstanten Volumens aufgenommen wurden, die im ur-
spriinglichen Mollierdiagramm fehlten. Das Uberhitzungsgebiet reicht
bis zu 500° C und die Kurvenschar konstanten Druckes bis 20 at.

Ein anderes Wéarmeinhalt-Entropiediagramm wurde mit den
neueren englischen Dampftabellen von Marks und Davis heraus-
gegeben, in dem jedoch die Kurven konstanten spezifischen Volumens
tehlen. Wie bereits erwdhnt, sind hier im Uberhitzungsgebiet die
Kurven konstanter Temperatur durch Kurven gleicher Uberhitzung
ersetzt, was sich fiir 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 Sittigungs-
gebietes, damit man in der Lage ist, dem Diagramm einen grofen
MaBstab zu geben, ohne daBl es ein zu groBes und unhandliches
Format bekommt. Ein vollstindiges JS-Diagramm zeigt Tafel I. In
diesem ist der obere Teil umgrenzt worden, dessen VergroéBerung
die Mollier-Tafel darstellt.

8. Fosters Wirmediagramm.

In Fosters Diagramm sind der Warmeinhalt und die Tempe-
ratur als Abszisse und Ordinate im rechtwinkligen Koordinaten-
system aufgetragen. Die Fliissigkeitskurve ist eine gerade und die
Sittigungskurve eine schwach gekriimmte Linie (Fig. 44). Kurven
gleicher Dampfmenge miissen dann ebenfalls nahezu gerade Linien sein.
KB ist eine Linie gleicher Dampfmenge im Séttigungsgebiet, F'W eine
Adiabate und FY eine Linie konstanten spezifischen Volumens. Iso-
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thermen oder Linien konstanter Temperatur sind natiirlich horizon-
tale gerade Linien, und Linien konstanten Wirmeinhaltes oder
,,Drosselkurven” verlaufen vertikal.
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Fig. 44. Temperatur-Wirmeinhalt-Diagramm.

Die Kurven konstanten Druckes verlaufen im Sattigungsgebiet
horizontal und weiterhin im Uberhitzungsgebiet zur Horizontalen ge-
neigt, wie LQ. Wird fiir die spezifische Wirme ein konstanter
Wert zugrunde gelegt, so wird L@ ebenfalls eine gerade Linie sein.
Die spezifische Dampfmenge im Punkte B betréigt:

AB.
TTAL
und AL ist die Verdampfungswirme von 1 kg trocken gesittigten
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 Wirmeinhalts. FS sei eine angenommene Ex-
pansionskurve. WZ wiirde die Wirmemenge darstellen, die bei
adiabatischer Expansion vom Punkte ¥ aus, und bei einem thermodyna-
mischen Wirkungsgrad =1 in mechanische Arbeit oder Stromungsenergie
verwandelt wird. Fiir die wirkliche Expansion FS ist D Z die anféinglich
in Dampf enthaltene Warmemenge und DS der Wirmeinhalt am
Ende der Expansion, folglich ist in diesem Falle §Z die in mecha-

V/
nische Arbeit umgesetzte Wiarmemenge und ng der thermodynamische

Wirkungsgrad der Expansion. Es sei besonders hervorgehoben, daf}
SZ nicht die gesamte abgegebene Wirmemenge darstellt, die in der
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Tat groBer als WZ infolge der wihrend der Expansion zugefiihrten
Wirmemenge ist. SZ ist lediglich der Nettobetrag, der in nutzbare
Arbeit oder nutzbare kinetische Energie umgesetzt wurde, und dieser
ist gleich der gesamten Warmearbeit, vermindert um die Verluste
infolge Reibung, Sto usw. Wie bei den anderen Diagrammen
ist in Fosters Diagramm auch nur ein Teil in der Ndhe der rechten
Grenzkurve in vergroBertem Mallstabe aufgetragen worden.

9. Wirmeinhalt-Druckdiagramm.,

In der zweiten Tafel, die den neuen Tabellen fiir Wasserdampf
von Mollier beigegeben wurde, sind als Abszissen die Driicke und
als Ordinaten die Wiarmeinhalte aufgetragen. Es enthélt 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. Jedoch kénnte man die Expansionskurve in eins der anderen
Diagramme einzeichnen und sodann ins JP-Diagramm iibertragen.
Dieses Diagramm gibt dann direkt die wirklichen Volumina pro 1 kg
Dampf und den gesamten Wéirmeinhalt und ist aus diesem Grunde
ohne weiteres fiir die Berechnung von Dampfturbinen brauchbar.

10. Wirmeinhalt-Volumendiagramm.

Bei der Berechnung von Dampfturbinen interessiert uns be-
sonders die Beziehung zwischen Wéirmeinhalt und Volumen des
Dampfes beim Durchgang durch die Turbine. Dies gilt vor allem
fir die Berechnung von Uberdruckturbinen.

In dem Diagramm, das hierfiir am meisten geeignet zu sein
scheint, sind deshalb die Volumina und Wéarmeinhalte als recht-
winklige Koordinaten aufgetragen. Mir ist nicht bekannt, daf irgend
welche JV-Diagramme schon frither verdffentlicht worden sind, und
ich halte dieses Diagramm zur Berechnung von Uberdruckturbinen
fiir so geeignet, dal ich diesem Buche eine Diagrammtafel in groBem
MaBstabe in der am Ende befindlichen Tasche beigegeben habe
(Tafel 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 gleichmédBig eingeteilten
MaBstabe fiir die Wiarmeinhalte 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,



Wirmeinhalt

152 Wiarmediagramme.

da die Temperatur keine der bei der Berechnung direkt gebrauchten
GroBen ist, und im Séttigungsgebiet die Temperaturkurven mit denen
gleichen Druckes zusammenfallen, wihrend im Uberhitzungsgebiet
Kurven konstanter Uberhitzung eingezeichnet wurden.

In unserem Diagramm verlaufen die Linien konstanten spezi-
fischen Volumens vertikal und die Drosselkurven horizontal. Die
obere Grenzkurve geht mitten durch das Diagramm hindurch und
teilt dasselbe in das unten liegende Séttigungsgebiet und das oben
liegende Uberhitzungsgebiet.
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Fig. 45. Warmeinhalt-Volumen-Diagramm.

Die Linien konstanten Druckes verlaufen im Séttigungsgebiet
gerade und nahezu vertikal, im Uberhitzungsgebiet schwach gekrimmt.
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 J V-Diagramm, von dem nur ein Teil in der grofien Diagramm-
tafel enthalten ist, zeigt Fig. 45 in kleinem MafBstabe, jedoch ist
hier der logarithmische MaBstab fiir die Volumina nicht verwendet
worden, um eine unverzerrte Wiedergabe des gesamten Diagramms
zu erhalten. Die untere Grenzkurve oder Fliissigkeitskurve fallt
vollstindig mit der vertikalen Achse zusammen, wie bei AB zu
sehen ist.
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11. J V-Diagramm fiir einen bestimmten thermodynamischen
Wirkungsgrad?).

Die Berechnung von Dampfturbinen wiirde sich bedeutend ver-
einfachen, wenn Diagramme verwendet wiirden, die das wirkliche
Dampfvolumen als Funktion der beim Durchgang durch die Turbine
abgegebenen Wirmemenge angeben. Solche Diagramme miifiten 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
wiirde, wiren eine Menge solcher Diagramme nétig, um geméf den
vorkommenden verschieden groBlen thermodynamischen Wirkungs-
graden genau zu verfahren.

Begniigen wir uns hingegen mit hinreichend guten Annéherungs-
werten, so ist mit einem einzigen Diagramm vielen Berechnungen
gedient. Aus diesem Grunde ist auf Tafel IT ein derartiges Diagramm
fir einen thermodynamischen Wirkungsgrad von 0,67 aufgestellt
worden. Als Abszissen wurden die wirklichen Volumina pro kg Dampf
und als Ordinaten die wihrend der Expansion von einer bestimmten
Eintrittsspannung bis auf ein bestimmtes Volumen abgegebenen oder
nutzbar gemachten Wirmemengen aufgetragen.

Bei der Konstruktion des
Diagramms wurde angenom-
men, daB der Dampf beim
Eintritt in die Turbine gerade
trocken geséttigt ist, und auller-
dem die neuen Dampftabellen
nach Mollier zugrunde gelegt.

Das Diagramm weicht von
allen anderen dadurch ab, daf3
es die dem Dampf durch Rei-
bungs-, Sto- und Spaltverluste
usw. zugefiilhrten Wirmemen-
gen beriicksichtigt. Es gibt des-
halb sowohl die tatséchliche
Wirmearbeit als auch das wirk-
liche Volumen im Verlaufe der Expansion an, ist aber. in dieser
Hinsicht nur fiir einen bestimmten vorausgesetzten thermodynamischen
Wirkungsgrad vollkommen genau.

Man kann sich jedoch iiberzeugen, daBl bei Annahme eines
anderen thermodynamischen Wirkungsgrades das Diagramm nur un-
bedeutend verdndert wird, weshalb dasselbe fiir alle Fille, in denen
trocken gesattigter Dampf der Turbine zugefithrt wird, mit guter
Annédherung zu gebrauchen ist.

Im Wirmediagramm (Fig. 46) ist CD die Adiabate und Cf die
wirkliche Expansionskurve. Die genaue Lage des Punktes f wird

1) Siehe Proc. N. E. Coast Inst. 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.
fiir einen thermodynamischen Wirkungsgrad von 0,6. Fir n=0,7
wiirde dieselbe durch f' hindurch gehen.

Man sieht, daf eine Anderung des thermodynamischen Wirkungs-
grades nur eine geringe prozentuale Verdnderung des spezifischen
Volumens und der vom Dampf abgegebenen Wiarmemenge zur Folge
hat. Da diese beiden GroBen gleichzeitig zu- oder abnehmen, so
ist der EinfluB des thermodynamischen Wirkungsgrades auf die Kurven
sehr gering.

Ziehen wir die Horizontale ek, so ist die spezifische Dampf-

. e . .
menge x:%, woraus das spezifische Volumen bestimmt werden
e

kann. Die gesamte wihrend der Expansion von C bis ¢ vom Dampf
bereits abgegebene Wirmemenge wird durch die gestrichelte Flache
eBCyg dargestellt. Die somit erhaltenen spezifischen Volumina und
die Fldacheninhalte 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 Driicke im Verlaufe der Ex-
pansion an. Der logarithmische MaBstab ergibt dieselbe prozentuale
Genauigkeit beim Abgreifen an allen Stellen des Diagramms.

12.

Um den Gebrauch der Tafel II zu erliutern. sei hier ange-
nommen, dall wir eine Turbine, bestehend aus einer H.-D.- und
einer N.-D.-Turbine, zu berechnen hétten. Der Dampf werde der
H.-D.-Turbine bei einem Uberdruck von 11 at zugefiihrt. Aus den
Kurven finden wir, dal bei der Expansion von einer Eintritts-
spannung von 12 at abs. bis auf ein Vakuum von 71 cm Q.-S.
(~ 0,07 at abs.) ein Wirmegefille von 192 WE pro 1 kg Dampf
durchlaufen wird. Bei gleicher Kraftverteilung und unter Annahme
desselben Wirkungsgrades fiir die Energieumsetzung in beiden Tur-

' ¢ 0/
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Fig. 47. Erklirung fiir den Gebrauch der Tafel 1I.
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binen, mufB3 der Dampf nach Abgabe von 96 WE, also bei einem
Drucke von etwa 1,25 at abs. in die N.-D.-Turbine iiberfiihrt werden.

In der Fig. 47a wurde die betreffende Expansionskurve in
kleinerem MaBstabe aus dem Kurvenblatte herausgezeichnet und die
Teilungslinie 4 B zwischen beiden Turbinen gezogen, indem Linie OC
halbiert wurde.

Fiir 7 Expansionsstufen innerhalb der H.-D.-Turbine ergibt das
bei Verteilung gleicher Leistung auf jede Expansionsstufe ein Wérme-
gefille pro Stufe von:

1
—+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 Wéarmegefélles haben wir nur nétig,
die Strecke EF' entsprechend der GesetzmiaBigkeit einer geometrischen
Reihe aufzuteilen (siehe Fig. 47b). Fiir die hier betrachtete Turbine
betrigt das Expansionsverhiltnis des Dampfes in der H.-D.-Turbine:

Volumen bei F 1,24 739
Volumen bei E 0,168 o9

Hieraus ergibt sich das Expansionsverhiltnis pro Stufe zu:
R p—
V7,39 =1,33.

Folglich betrdgt das spezifische Volumen am Ende der ersten
Expansionsstufe:

1,330,168 = 0,224 chm,
am Ende der zweiten Expansionsstufe:
1,33-0,224 = 0,298 cbm
und so fort.
In gleicher Weise kann bei der Aufteilung des Gefilles fiir die
N.-D.-Turbine verfahren werden.

14. Rechnungsbeispiel fiir eine 1000 KW-Turbine.

Mit Hilfe der Tafel II soll hier ein Beispiel vollstéindig durch-
gerechnet werden.

Zu berechnen ist eine 1000 KW-Turbine. Der Dampfdruck am
Absperrventil betrage etwa 14 at abs., die minutliche Umdrehungs-
zahl 1500 und der Kondensatordruck 71 cm Q.-S.

Soll die Turbine betrichtlich iiberlastet werden koénnen, so muf}
fur normale Belastung ein gewisser Spielraum zwischen dem Druck
am Absperrventil und dem beim Eintritt in die Schaufeln gelassen
werden. Wir wollen annehmen, da der Dampf bei normaler Be-
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lastung der Turbine mit 11 at abs. Druck und zwar in trocken ge-
sittigtem Zustande in die erste Schaufelreihe eintreten moge. Betragt
die absolute Spannung am Auspuffende 0,1 at, so erhalten wir aus
dem Kurvenblatt ein totales Warmegefille von etwa 180 WE.

Wir wollen wihlen fiir die erste Expansionsstufe:

C—:0,5 und »= 34 m/sk.
1

Die Leistung werde derartig verteilt, dafl */, auf die H.-D.-Stufe,
1/, auf die M.-D.-Stufe und !/, 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-w__ 6038 _ (43 m.

TN
Bei einem Verhiltnis von V2 der Durchmesser der einzelnen
Teile zueinander, ist folglich der
mittlere Durchmesser des M.-D.-Teils=V2-0,43 — 0,61 m
» ” 5, N.-D.Teils= 2 -0,43=0,86 m.
Fir #=0,6 wird die Anzahl der Reihen im H.-D.-Teil:
' 1
0,6-9,81-—-180-427
L n-h-g . 4 ]
T A(Qkcosq, —1)-ut (220,94 —1)-34°

36,2

= 36,2.

Stufenzahl im M.-D.-Teil = =18,1, da hier »*® doppelt so

gro wird und sonst alle GroBen der Gleichung konstant bleiben.
Stufenzahl im N.-D.-Teil=18,1, da jetzt » und »? doppelt so
gro wie im M.-D.-Teil werden und alle iibrigen Gréfen konstant

bleiben.
15.

Wir teilen nun das gesamte Warmegefille mit Hilfe der Tafel IT
in die einzelnen Expansionsstufen der verschiedenen Turbinenteile auf
und kénnen die zum Ende und zur Mitte jeder Expansionsstufe ge-
hérigen Volumina 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
1=955.-—.
D-c,
Lassen wir einen Dampfverbrauch von 8,2 kg/KW-Std. zu, so

erhalten wir:
8,2-1000
——e 2,28 kg Dampf pro sk.
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Folglich ist fir den H.-D.-Teil:

955.2,28 -v
_ i = 74,5 .
0,43- 68 v
fiur den M.-D.-Teil:
74,5
=" =373

und fir den N.-D.-Teil:
l 5 18,6
=7 v=186-v.

Die aus diesen Gleichungen erhaltenen Resultate sind in dem
Beschaufelungsplan am Ende dieser Seite eingetragen.

Das Wirmegefille der N.-D.-Turbine wurde nicht wie bei den
anderen Turbinenteilen gleichméfBig auf die verschiedenen Expansions-
stufen verteilt, sondern im Verhéiltnis der innerhalb jeder Expansions-
stufe befindlichen Stufenzahl. Fiir den H.-D.- und M.-D.-Teil be-
deutet dies eine unnétige MaBnahme.

Das Wirmegefille innerhalb der ersten und dritten N.-D.-
Expansionsstufe ist somit:

4 89,5 —21,1 WE
17

und in den iibrigen Stufen 15,8 WE.

16.
Man beachte, daB die Schaufelhéhen anstatt mit einem Expo-

nenten von V2 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 gewihlte Wert fiir ==0,6 ist moglicherweise selbst
fiir gesdttigten Dampf zu niedrig gegriffen; jedoch darf hierbei nicht
vergessen werden, daf sich # auf einen Teil der tatséchlich ab-
gegebenen Wirmeenergie bezieht, die merklich grofler als die bei
Annahme adiabatischer Expansion des Dampfes ist. Man konnte an

Schaufelungsplan einer 1000 KW-Turbine.

Teil der Turbine . . . H.-D. M.-D. N.-D.
|

Nr. der Expansionsstufe 1 1 2 3 1 2 3 1 2 3 | 4 5
Wirmegefalle bis Ende | |

der Expansionsstufe . [14,9 29,8 [44,7 59,7 |74,6 (89,5 [110,6 |126,4 [147,4 163,2/179,0
Wirmegefille bis Mitte j 1

der Expansionsstufe . | 7,5 22,4 (37,3 [52,2 |67,1 82,0 |100,1 |{118,5 [136,9 |155,3/171,1
Spezifisches Volumen in |

der Mitte der Exp.-St. | 0,210/ 0,285/ 0,385| 0,52| 0,72 0,98 1,48 2,33| 3,82| 6,4 10,3
Berechnete Schaufelh$he ‘

mmm . ...... 16 | 21 29 |20 |27 | 37 | 28 43 71 | 119|192
Stufenzahl pro Expan- ;

sionsstufe . . . . . 12 12 11 |6 |6 |6 | 4 3 4 | 3|3
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vorstehender Berechnung zwei Abédnderungen der gemachten Annahmen
vornehmen. Wollen wir erstens den Wert 5 = 0,7 einfiihren, so
brauchen wir lediglich die Stufenzahl im Verhéltnis 7: 6 zu vergréBern.

Wollen wir zweitens den Dampfverbrauch von 8,2 auf 7,7 kg-
KW-Std. erméfigen, so miissen alle Schaufelhéhen im Verhiltnis
7,7:8,2 verkleinert werden. Die Dampfgeschwindigkeiten werden
dann unverdndert bleiben, und die verdnderte Dampfmenge wird
nur die SchaufelhGhen beeintrachtigen.

9. Kapitel.

Turbinen fiir Sonderzwecke. Wirmespeicher. Kombi-
nierte Anlagen von Kolbenmaschinen und Dampf-
turbinen.

1. Erklirung 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 iiber Atmosphirendruck liegt, und
wird dann nach Austritt aus der Turbine noch zu einem anderen
Zwecke verwendet, z. B. zur Beheizung von Gebduden 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 gew6hnlichen Weise als
Zusatzdampf einer dem Druck entsprechenden spiteren Expansions-
stufe der N.-D.-Turbine zugefithrt wird. Die Berechnung geschieht
in genau derselben Weise wie bei gewohnlichen H.-D.-Turbinen, und
deshalb eriibrigt sich dariiber alles weitere.

Gegendruckturbinen, die nach dem Gleichdruckprinzip arbeiten,
haben in neuerer Zeit in einigen Fillen auf Kriegsschiffen Verwen-
dung gefunden.

Die Abdampfturbine wird gegenwértig als Landturbine in
Verbindung mit Kolbendampfmaschinen in ausgiebigem MaBe ge-
braucht. Diese letzteren Maschinen, die sonst meistens mit Auspuff
in die Atmosphére arbeiten, fithren ihren Auspuffdampf, dessen Druck
wenige Zehntel Atmosphédren iiber Atmosphidrendruck liegt, in N.-D.-
Turbinen in Verbindung mit einem Kondensator. Diese Turbinen
konnen in derselben Weise wie gewGhnliche N.-D.-Turbinen berechnet
werden, nur dafl sie in der Regel mit héheren Drehzahlen laufen
als Turbinen fiir elektrischen Antrieb.?)

1) Als Beispiel einer Abdampfturbine siehe die der Brush-Company in
Engineering 1910, Bd. 90, S. 3.
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Zweidruckturbinen werden deshalb so genannt, weil sie so-
wohl mit hoch- als auch mit niedergespanntem Dampf wirtschaftlich
betrieben werden konnen. Fiir dieselben kommt Abdampf in mog-
lichst ausgedehntem MaBle zur Verwendung; ist hingegen die zur
Verfiigung stehende Abdampfmenge nicht hinreichend genug, so kann
ihnen auch Frischdampf direkt aus den Kesseln zugefithrt werden,
da sie einen besonderen H.-D.-Teil besitzen.

2. Yerwendung von Abdampfturbinen.

Die Abdampfturbine hat in solchen 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 hdufig 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 beeintrichtigen,
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 elektrischen 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 reich-
licher Menge vorhanden ist. Ist dies nicht der Fall, so mul} eine
Riickkiihlanlage vorgesehen werden. Da der Verlust an Kiihlwasser
infolge Verdampfung im XKiihlturm nur 80—85 v. H. des Konden-
sates betragt, so wird die gesamte Wassermenge zur Kesselspeisung
und Kondensatorkithlung nicht gréBer als bei Auspuffbetrieb der

Maschine sein.
3. Wirmespeicher.

Die Anwendung von Wirmeakkumulatoren oder Wirmespeichern
zur Aufspeicherung der Wiarme des Abdampfes verdanken wir in der
Hauptsache Professor Rateau.?)

Geschieht die Zufiihrung des Abdampfes mit Unterbrechun-
gen, so muB ein Teil seiner Wirme aufgespeichert werden, um
nachher in den Zeitriumen, wo keine Dampfzufuhr stattfindet, wieder
abgegeben zu werden. Damit ist eine stetige Dampfzufuhr zur Ab-
dampfturbine moglich geworden.

Ist die UnregelmiBigkeit der Dampfzufuhr nicht groB, so geniigt
mitunter der Einbau einer groflen Expansionskammer oder eines
Dampfreservoirs; schwankt hingegen die Dampfzufuhr bedeutend, so

1) 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 Auspuﬁdampf grofitenteils zu kondensieren und somit seine
Wirme in Form von Fliissigkeitswirme aufzuspeichern.

Das Fassungsvermogen des Warmespeichers héngt naturhch von
der GroBle der aufzuspeichernden Wirmemenge ab und ist gewdhn-
lich verhéltnisméBig groB. Arbeiten die Dampfmaschinen einen Bruch-
teil einer Minute lang und stehen dann mehrere Minuten still, so
muBl der Wéarmespeicher nahezu die ganze Wiarme des Auspufi-
dampfes in den kurzen Zeitrdumen, wihrend denen die Dampf-
maschinen arbeiten, aufnehmen und aufspeichern.

Wiérmespeicher miissen deshalb so konstruiert und berechnet
sein, dafl sie erstens grofe Wirmemengen aufspeichern und zweitens
diese Warmemengen schnell aufnehmen koénnen. Es ist besonders
wichtig, daB dieser letzten Bedingung vollauf Rechnung getragen wird.

- 4, Wirkungsweise des Wirmespeichers,

Verschiedene Arten von Wiarmespeichern sind bis jetzt zur Aus-
fuhrung gelangt, deren Wirkungsweise auf ganz denselben Grund-
prinzipien beruht. Die Wirme des Abdampfes wird verwendet, um
eine bestimmte Wassermenge bei oder nahezu Atmospha.rendruck
zu erwirmen, 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 gleichméfige Erwirmung
der ganzen Wassermasse.

Die auftretenden Folgeerscheinungen sollen im Folgenden be-
trachtet werden:

Die Begleiterscheinungen der Temperaturerhéhung des Wassers
sind einerseits ein Verdampfen, andererseits ein Emporsprudeln eines
Teils des Abdampfes an die Wasseroberfliche. Letzterer Vorgang
muf} in dem MaBle stattfinden, daB der Druck im Dampfraum stets
gleich dem Sittigungsdruck des Dampfes bei der betreffenden Wasser-
temperatur ist.

Es findet daher ein allméhliches Anwachsen des Druckes im
Wirmespeicher statt; jedoch kann dieser Druck den des zugefiihrten
Abdampfes nicht iibersteigen.

Wihrend das eben Besprochene vor sich geht, entnimmt die
Turbine dem Dampfraume des Wirmespeichers bestéindig Dampf
der durch Ruckverdampfung aufgebracht werden mufl. In gewissen
Fillen dagegen geht ein Teil des Dampfes vom Auspuffrohr der
Kolbenmaschine aus, wenn moglich durch ein Umgehungsventil, direkt
in die Turbine. Werden die Dampfmaschinen still gesetzt, oder wird
die Dampfzufuhr zum Wirmespeicher anderweitig unterbrochen, so
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sinkt der Druck im Warmespeicher allméhlich infolge des Abstrémens
in die Turbine.

Dieser Druckabfall hat ein Riickverdampfen und einen gewissen
Temperaturabfall zur Folge. Auf diese Weise kann der Turbine eine
Dampfmenge zugefiihrt werden, deren Wérmeinhalt tatsichlich gleich
der zuvor vom Wirmespeicher aufgenommenen Wirmemenge ist.

b. Temperaturerhohung im Wirmespeicher.

Die genaue Berechnung der Temperaturerh6hung, 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 Umsténden eine etwas schwierige Sache.

Fiir den Fall eines Wiarmespeichers kommt eine weitere Kompli-
kation durch den Umstand hinzu, daBl die Wéarmemengen sich hier
nicht im Gleichgewicht befinden. Aus diesem Grunde kann man das
Ergebnis einer derartigen Berechnung nur als Niherungswert be-
trachten. Fiir die folgende Berechnung wollen wir annehmen, daB
wahrend des Aufspeicherungsprozesses jeglicher Dampf der Turbine
direkt durch ein Umgehungsventil zugefiihrt werden moge, oder falls
er in den Warmespeicher eintritt, er die Rechnungsergebnisse in
keiner Weise beeinfluflt. Es bedeute:

D = Gewicht des Dampfes, der pro Minute im Wirmespeicher
aufgespeichert wird (= Gewicht des Abdampfes — Gewicht
des in die Turbine gelangenden Dampfes),

W = Gewicht des Wassers im Wérmespeicher,

r = Verdampfungswirme (latente) pro kg Dampf entsprechend
der Temperatur im Wéarmespeicher,

At = Temperaturerh6hung pro Minute infolge einer Dampfzufuhr
von D kg pro Min.

Sodann ergibt die folgende Formel angendhert die Temperatur-
erhdhung:
7D
WD
Es ist aber hinreichend genau, die folgende einfachere Annihe-
rungsformel zu gebrauchen. In dieser bedeutet:
D =das dem Speicher zugefithrte Dampfgewicht wihrend eines

Aufspeicherungsvorganges,
At = Temperaturerhéhung des Wassers.

Adt=

&

Dann betrigt die zugefithrte Warmemenge D.» WE, und die
vom Wasser absorbierte Warmemenge W-4¢ WE oder als Gleichung
geschrieben ist:

D.
D-r=W-At folglich At———%
oder W= %ﬁ

Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 11
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6. Fassungsvermogen des Wirmespeichers.

Das Fassungsvermégen eines Wirmespeichers kann nur unter
Bezugnahme auf die grofte Spannung des Abdampfes angegeben
werden, d. h. auf den héchsten Gegendruck, den der Speicher den
Dampfmaschinen bieten darf. Es bedeute:

t,==hochste zuldssige Temperatur des Abdampfes (gehorig zur
Auspuffspannung),

t, = untere oder Anfangsgrenze der Temperatur im Wérmespeicher,

W = Gewicht des Wassers im Wérmespeicher,

D = Gewicht des Abdampfes, der wiahrend eines Vorganges auf-
gespeichert wird. (==Dampfgewicht aus den Dampfmaschinen
—— das den Turbinen wihrend eines Aufspeicherungsvorganges
zugefiithrte Dampfgewicht),

r = Verdampfungswirme pro kg wie vorher.

Dann ist das groBte Dampfgewicht, das dem Wéirmespeicher
zugefiihrt werden kann, ohne dall die gegebene Temperaturgrenze ¢,
iiberschritten wird, angenéhert:

w
D=—(t —t). .
r (fe tl)

Soll aber die Endtemperatur des Wassers weniger als {,, sagen
wir t, betragen, so miissen wir obige Gleichung ersetzen durch:

w
D _ T (f‘z — tl) .

Das Fassungsvermdgen ist praktisch durch W begrenzt, da eine
zu grofe Verminderung von ¢, ungiinstig auf die Turbine einwirkt.

Die Temperaturdifferenz t,—#, ist ein Mafstab fiir den Wir-
kungsgrad des Wérmespeichers hinsichtlich der verfiigharen Energie.
Die durchschnittliche Zufuhr an Abdampf muBl hinreichend sein, die
Turbine mit Dampf zu versorgen, sowie Dampf- und Wérmeverlusten
Rechnung zu tragen, da sonst die untere Grenztemperatur # im
Wiérmespeicher sinken wird.

Der Gegendruck der Dampfmaschinen wird natiirlich durch den
Druck im Wéirmespeicher reguliert. Der Widerstand 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
MaBe gleichzeitig mit dem Druck im Wérmespeicher, und die Tempe-
ratur des eintretenden Dampfes ist jederzeit um ein Geringes (etwa
0,5 bis 1° C) héher als die des Dampfraumes im Wérmespeicher.

7. Einfluf der Unterbrechungspausen in der Dampfzufiihrung.

Das wihrend einer Aufspeicherungsperiode vom Wéirmespeicher
aufzunehmende Dampfgewicht wurde bereits erklirt als das Ge-
wicht des von den Dampfmaschinen kommenden Abdampfes, vermin-
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dert um dasjenige, das mehr oder minder direkt wihrend der
Arbeitsphase der Dampfmaschinen der Turbine zustrémt. Dieses
kann jedoch aus der wihrend der Zeit des Stillstandes der Dampf-
maschinen fiir die Turbine erforderlichen Dampfmenge bestimmt
werden. Diese Methode bringt den Umstand deutlicher zum Aus-
druck, da8 die Dauer dieser Unterbrechungspausen fiir den Speicher
der ausschlaggebende Faktor ist. Bedeutet:
G, = das, der Turbine pro Std. zugefiihrte Dampfgewicht (= stiindl.
Abdampfgewicht aus den Dampfmaschinen),
Az ==Zeitintervall in Minuten, wédhrend welchem die Dampf-
maschinen stillstehen,
so betrigt das Dampfgewicht, das der Speicher der Turbine
wihrend jeder Unterbrechung zufithren muB:
GS
&0 Az,
und dieser Betrag mufl deshalb innerhalb jeder Arbeitsphase der
Dampfmaschine, d. h. innerhalb einer Aufspeicherungsperiode aufge-
speichert werden.
Somit haben wir:

Gs
D:@AZ

Das notwendige Fassungsvermdgen des Warmespeichers ist ‘somit
unabhéngig von der Liénge einer Arbeitsphase, aber direkt propor-
tional der Lénge einer Stillstandspause der Dampfmaschinen.

Dagegen ist es wichtig, festzuhalten, daf die Dampfmenge, die
insgesamt in einer bestimmten Zeit durch den Speicher hindurch-
wandert, direkt proportional der Lidnge einer Arbeitsphase ist.

Beispiel. 8000 kg Abdampf stehen pro Stunde zur Verfiigung.
Die jedesmalige Dampfzufuhr von !/, Minute erfolgt aller 4 Minuten.
Die Temperatur im Wéirmespeicher soll zwischen 93 und 103°C
schwanken. Die mindestzuldssige Grofe des Speichers soll ermittelt
werden.

Die durchschnittliche Dampfzufuhr wéhrend einer 4 minutlichen

Periode betrigt: 8000

S0 4 — 533 kg.
60 g

Die Turbinen erfordern, dafl wiahrend der halben Minute eine
Dampfmenge von é2—3267 kg aufgespeichert wird.

Das gesamte wéhrend einer Periode aufzuspeichernde Dampf-
gewicht betrigt somit: 533 — 67 =466 kg.

t,==106°C t,=103°C t, =193°C,

r=>540 WE D =466 kg,

D.-r  466-540

(tz - t1) B 10

W= = 25200 kg

= 25,2 cbom Wasser.
11*
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Ist der Warmespeicher halb mit Wasser gefiillt, so mul} sein
Gesamtinhalt 50!/, com betragen. In obiger Berechnung, die et-
waige Wéarmeverluste nicht beriicksichtigt, wurde angenommen, da@
der Warmespeicher hinreichend schnell genug absorbieren kann, so
daBl sdamtlicher Abdampf aufgespeichert wird. Ferner haben wir
unter 8000 kg das Gewicht des tatsdchlich zur Verfiigung stehenden
Dampfes 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, wihrend der keine
Dampfzufubhr stattfindet, ausgedriickt werden. Es ist mithin (gem&
Abschnitt 7)

8000

—_ .31 = k_
D= =p~-31/,=466 kg

8. Praktische Angaben.

In Ubereinstimmung mit einer guten modernen Ausfiihrung muf
der Druck im Wirmespeicher zwischen einem Unterdruck von
5 cm Q.-S. und einem Uberdruck von 0,15 at variieren kénnen. Dies
entspricht einer Temperaturdifferenz von 5,6° C. Wir kénnen dann
540 WE als einen Normalwert der Verdampfungswirme annehmen.
Unter diesen Voraussetzungen betrigt das fir den Wéarmespeicher
erforderliche Wassergewicht W= 5—4306—1) =97-D, worin D das Dampf-
gewicht pro Aufspeicherungsperiode bedeutet. D ist gleich 1/60 ><
(Dampf pro Stunde >< Unterbrechungspause in Minuten), so da die
Wassermenge des Warmespeichers W=1,61 >< Dampf pro Std. in kg
>< Unterbrechungspause in Minuten betrégt.

Die Unterbrechungspause rechnet von Ende einer Arbeitsphase
der Dampfmaschine (= Dampfzufuhr) bis zum Beginn der néichsten.
Soll der Wirmespeicher bis zur Hilfte mit Wasser gefiillt sein, so
mufl sein Rauminhalt betragen:

—— cbm.

Dies mag als der mindest mogliche Rauminhalt angesehen werden.
Da der gesamte Wasserinhalt nicht vollig an der Warmeaufspeiche-
rung beteiligt sein soll, und eventuellen Wirmeverlusten Rechnung
zu tragen ist, so nehme man den wirklichen Rauminhalt des Warme-
speichers zu 15 bis 30 v. H. tiber diesen Wert hinaus. Rauminhalt
des ganzen Kessels in cbm = 0,0042 >< stiindliches Dampfgewicht
in kg >< Linge einer Stillstandpause in Minuten.

Beispiel. Man ermittele die angendherte GroBe eines Wiarme-
speichers fiir 23000 kg Abdampf pro Stunde, wenn jede Unter-
brechung in der Dampfzufubr eine Minute betrigt.
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Nach der Formel: Rauminhalt = 0,0042 >< stiindliches Dampf-
gewicht >< Lange einer Stillstandspause finden wir:

0,0042-23000-1 = ~ 100 chm,

was einer Lange des Wéarmespeichers von etwa 12,6 m und einem
Durchmesser von 3,2 m entspricht.

9. Der Wirmespeicher von Rateau.

Die Wirkungsweise des Warmespeichers von Rateau wird bei
Betrachtung der Fig. 48 verstédndlich. Er besteht aus einem liegen-
den Kessel, der in seiner Langsrichtung von den Rohren A ovalen
Querschnitts durchzogen ist. Der Wasserspiegel befindet sich etwas
iiber diesen Rohren. Der Auspuffdampf wird durch das Ventil B
dem Inneren der Rohre zugefiihrt, aus denen er durch kleine Locher

in den Seitenwénden austritt und so eine heftige Zirkulation des
Wassers in der Richtung der Pfeile hervorruft. Zuweilen werden
anstatt der kleinen Locher nach oben gerichtete Diisen verwendet,
um so eine bessere Wasserzirkulation zu erzielen.

In das Dampfrohr, das zu den Turbinen fithrt und in der Figur
zu sehen ist, ist das Sicherheitsventil C eingebaut, durch das der
Dampf in die Atmosphdre entweichen kann, wenn der Druck im
Wirmespeicher einen gewissen festgesetzten Wert iiberschreitet.

Es sei erwdhnt, dall sich die Locher oder Diisen nur auf einer
Seite der Rohre befinden.

Bleche D durchziehen den Kessel in seiner Langsrichtung und
sind zwischen je zwei Rohren angeordnet, um ein MitreiBen oder
Spritzen des Wassers in den Dampfraum zu verhindern.

Mitunter sind eine Anzahl Schlitze E auf der Unterseite der
Rohre angebracht, um bei sehr schneller Dampfzufuhr eine ent-
sprechend stérkere Kondensierung zu ermdoglichen.

10. Der Zweikammer-Wirmespeicher von Rateau.

Fig. 49 gibt die Konstruktionszeichnung eines Rateau-Speichers
wieder, der durch eine Lingswand in eine obere und untere Kammer
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geteilt ist. Durch diese Konstruktion wird eine vollstindigere und
schnellere Wirmeverteilung im Wasser erreicht. In gréBeren Speichern
befinden sich zwei oder noch mehr Scheidewinde.

Die in Fig. 49 eingeschriebenen Abmessungen gelten fiir einen
Wirmespeicher, dem pro Std. etwa 32000 kg Abdampf mit perio-
dischen Unterbrechungen von 1 Minute Dauer zugefiihrt werden.
Der Dampf tritt bei 4 ein und geht direkt in das Innere der

Fig. 49. Zweikammer-Wirmespeicher, 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 eingefithrte Dampf gelangt durch
die Rohre C-in die obere Kammer. Der Turbine wird der Dampf
von dem Dampfdom D aus zugefiihrt.

F ist ein Riickschlagventil, welches verhindern soll, daf die
Spannung im Zuleitungsrohr A unter die im Dampfraume des Spei-
chers sinkt. AuBerdem ist dieses Riickschlagsventil notwendig, um
die GewiBheit zu haben, dafl wihrend der Unterbrechungspausen in
der Dampfzufuhr kein Wasser aus dem Speicher in die Dampf-
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maschine gelangen kann. Weitere Armaturen bestehen in einem
Sicherheitsventil bei E; Uberlauf- und Regulierhahn @; einer Vor-
richtung, um in beiden Kammern den gleichen Wasserstand zu halten;
einem Olabscheider, Schaumsammler und mehreren Ventilen, die
zwecks Reinigung und Auffiillen des Kessels gebraucht werden.

11. Der Wirmespeicher von Morison.

Die Wirkungsweise in Morisons patentiertem Wéirmespeicher
ist eine etwas andere. Anstatt, dal der gesamte Dampf durch das
Wasser hindurch geht, wird ein Teil, der sofort von den Turbinen
benétigt wird, durch das Ventil 4 (Fig. 50) abgefiihrt. Dieses Ventil
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ist nie vollsténdig geschlossen. Es wird durch einen federbelasteten
Kolben C derart gesteuert, dal es der Dampfzufuhr zum Speicher
denselben Widerstand entgegensetzt wie die Diisen D. Andererseits
ist das Ventil A vollkommen gedfinet, wenn der Speicher an die
Turbinen Dampf abgibt, so dafl der in den Zufiihrungsrohren 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 betriigt 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 innerhalb derselben
von unten nach oben und aufBlerhalb der Rohre in umgekehrtem
Sinne verlauft. Ein Unterscheidungsmerkmal dieser Art von Warme-
speichern liegt in der Ausfilhrung der Diisen. Eine derselben ist
in- Fig. 58 schematisch und in groferem MaBstabe dargestellt.

Ein anderes Unterscheidungsmerkmal bildet der Umstand, daf3
bei Beginn der Dampfzufuhr ein Teil des durch A4 strémenden

Fig. 51. Morison-Wirmespeicher 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 geringes Anwachsen des
Druckes verursacht. Dies hat zur Folge, daBl der aus den Diisen
austretende Dampf das Wasser auf einer niedrigeren Temperatur als
der dem Siedepunkt entsprechenden vorfindet. Infolgedessen wird
die Warme des Dampfes vollstindig zur Erhéhung der Wassertem-
peratur und nicht zu einer gleichzeitigen Erwidrmung und Verdamp-
fung des Wassers wie sonst aufgebraucht. Da der Hauptzweck
darin besteht, die Wassertemperatur so schnell als moglich zu er-
héhen, so scheint hierin ein wesentlicher Vorteil dieses Warmespeichers
zu liegen, und ich glaube, dafl er sich gerade in dieser Hinsicht in
der Praxis bewidhrt 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 Wirmespeichern®).

Es gibt noch verschiedene Arten von Wéarmespeichern, wie die
der westfilischen Aktiengesellschaft Gustav Moll, bei denen zur schnel-
leren Absorption des Dampfes der Wasserinhalt durch die Dampf-
stromung in stdndiger Bewegung gehalten wird.

Ein anderer Wérmespeicher nach Rateau besteht aus einem
vertikalen Kessel?), in dem sich eine Menge horizontaler Wénde oder
flacher Behilter befinden, von denen jeder mit Wasser gefiillt ist,
so daB fiir die Verdampfung eine groBe Oberfliche geboten wird.

Ebenso hat man verschiedene Arten von Diisen verwandt, um
den Aufspeicherungsvorgang nach Moglichkeit zu beschleunigen.
Zuweilen haben dieselben die Form eines durch den Auspuffdampf
betédtigten Injektors, und auferdem sind Verteilerplatten angeordnet
worden, um die Wasserstromung in bestimmte Wege zu leiten.

Auch der Morison-Speicher ist in verschiedener Hinsicht ver-
bessert worden®). Da mit dem Abdampf der Kolbenmaschinen be-
stindig Ol in den Speicher gelangt, so kann hierdurch die Aufnahme-
fahigkeit desselben mit der Zeit auf die Hélfte herabgesetzt werden.
Durch eine einfache sinnreiche Einrichtung wird das auf der Ober-
fliche des Wassers schwimmende Ol selbsttéitig entfernt.

13. Wasserstromung und Schnelligkeit des
Aufspeicherungsvorganges.

Bei der Konstruktion eines Wéarmespeichers kann nie genug
Sorgfalt auf die Bewerkstelligung einer mdoglichst 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, 878.

2) Proc. Inst. Mech. Eng. 1901, S. 945.

3) Siehe Zeitschr. f. d. ges. Turbinenwesen 1912, S. 309.
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Wasserzirkulation verwendet werden. Da Wasser ein schlechter
Wiarmeleiter ist, so ist nur durch starkes Umriihren eine durch und
durch gleichmiBige Erwirmung desselben zu erzielen, was auch ver-
mittels einer heftigen Zirkulation erreicht werden kann. Es ist
notwendig, daf das gesamte Wasser in Stromung kommt, da die
Erfahrung lehrt, daBl wenn hierfiir nicht hinreichend Sorge getragen
wird, ein Teil des Wassers einen geschlossenen Kreislauf unter sich
bildet und andere abseitsliegende Wassermassen nicht mit in Stré-
mung bringt. Eine schlechte Zirkulation hat 1. ein vermindertes
Wirmefassungsvermogen, 2. eine geringere Wirmeabsorption in der
Zeiteinheit zur Folge, d. h. sie wirkt nachteilig auf die beiden Haupt-
faktoren der Wirkungsweise des Wéarmespeichers ein.

Die Bedeutung einer schnellen Wirmeaufspeicherung kann schwer-
lich zu hoch veranschlagt werden. Der Umstand, daBl eine Forder-
maschine 30 Sekunden lang arbeitet und dann 3 Minuten still steht,
gibt nur einen oberflichlichen Begriff von der Kiirze der Zeit, die
fir einen Aufspeicherungsvorgang zur Verfiigung steht. Wéhrend
der ersten wenigen Sekunden wird den Fordermaschinen tatséchlich
wéahrend des ganzen Hubes Dampf zugefiihrt; d. h. sie arbeiten mit
grofter Fiallung. Die Anfangsspannung des Dampfes im Dampf-
maschinenzylinder fillt 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 gréBer, als die durchschnittlich abzufithrende. Es ist nicht
immer ratsam, den Wéarmespeicher fiir die Aufnahme dieser maxi-
malen Dampfmenge zu bemessen, da andernfalls der iiberschiissige
Dampf durch das Sicherheitsventil entweicht. Je schneller die Auf-
speicherung vor sich geht, um so geringere Dampfverluste werden
durch Abblasen dieses Ventils entstehen.

14. Abdampfspeicher, Bauart Balke-Harlé.

Vor kurzer Zeit wurde von der Maschinenbau-A.-G. Balke in
Bochum und der Gutehofinungshiitte der Bau von Glockenabdampf-
gammlern nach den Patenten der Société Harlé & Co., Paris, aufge-
nommen. Dieser Abdampfspeicher besteht aus einer schwimmenden
Glocke mit Wasserabschlul, ganz &hnlich einem Gasbehélter, und
unterscheidet sich in der Hauptsache von den vorgenannten Warme-
speichern mit Wasserinhalt dadurch, dafl er den Dampf in seiner
eigentlichen Form aufbewahrt. Wenn auch der Glockenspeicher fiir
groBere Abdampfmengen zu voluminés werden wird, und hier der
durch Absorption des Wassers wirkende Wirmespeicher (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 zusammengefal3t:

1. Geringerer Gegendruck von nur 0,03 at auf die vorgeschal-
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teten Kolbenmaschinen, was eine Verringerung der Arbeitsverluste
derselben zur Folge hat.

2. Das Fassungsvermogen des Glockenspeichers ist einwandfrei
zu ermitteln, wihrend 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 Berithrung 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 Kondensatverluste
im Inneren zu nur 0,25 kg/qm und Stunde festgestellt. Auf die ver-
schiedenen Armaturen, wie eingebaute Olabscheider, Sicherheitsventil,
Frischdampfventil, LufteinlaBventil usw. soll hier nicht n&her ein-
gegangen werden. Als Nachteil dieser Bauart sei jedoch die etwas
teurere Instanderhaltung als bei Wéarmespeichern mit Wasserfiillung
angefiihrt.

15. Zweidruckturbinen,

Ist die Zeit, wihrend welcher die Dampfmaschinen stillstehen,
grofler als die, fur die der Wéarmespeicher berechnet wurde, so ist
es notig, die Dampfzufuhr zu den Turbinen irgendwie zu vergréBern.
Zu diesem - Zwecke wird ein Druckminderventil angebracht, durch
das Frischdampf in die Abdampfturbine gelangen kann, wenn der
Druck im Wérmespeicher unter eine gewisse Grenze absinkt.

Wird eine betrdchtliche Frischdampfmenge in dieser Weise zu-
gefiihrt, so wird der Vorteil einer erhShten 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. Um diese Anordnung zu
umgehen, werden neuerdings Zweidruckturbinen gebaut. Diese be-
stehen aus einem Hoch- und Niederdruckteil in einem Gehiuse, dem
der Dampf an zwei verschiedenen Stellen zugefithrt 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 Dampfeinlall steuert ein besonderes
Ventil und Regler. Solche Turbinen ergeben den gleichen wirt-
schaftlichen Betrieb, mégen sie nun mit Frisch- oder Abdampf oder
auch mit beiden Dampfarten in beliebigem Mengenverhiltnis arbeiten.

In Fig. 52 ist eine Zweidruckturbine der A.-G. Brown, Boveri & Cie.
dargestellt. A4 ist die Abdampfzufiilhrung zur Doppelturbine und C
das Frischdampfventil. =~ Abdampf- und Frischdampfventil werden
durch den am linken Ende der Turbine befindlichen Regler betitigt,
indem derselbe den OldurchfluB in der Regulierleitung mehr oder
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weniger drosselt. Die iiber dem Olkolben des Frischdampfventils
befindliche Feder B ist nun so eingestellt, daB dieses Ventil erst
dann angehoben wird, sobald das Abdampfventil vollstindig getffnet ist.

Fig. 53 veranschaulicht eine Zweidruckturbine derselben Firma,
in der der H.-D.-Teil durch ein Aktionsrad ersetzt und damit die
Léngenausdehnung der Turbine verringert wurde.

Der im folgenden wiedergegebene wirtschaftliche Vergleich?)
einer Zweidruckturbine in Verbindung mit Kolbenmaschine mit einer
reinen Kolbenmaschinenanlage ist besonders interessant und zeigt
deutlich die Vorteile der gemischten Anlage. Die Anlage von 450 KW
Gesamtleistung besteht aus einer Einzylinder-Corliss-Dampfdynamo

von 250 KW und einer Zweidruck-Turbodynamo von 200 KW. Die
Kondensationsanlage ergibt einen mittleren Unterdruck von 68,6 cm
Q.-S.= 90 v. H.

Die Dampfverbrauchskurven der Fig. 54 gelten fiir 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 Dampfverbrauch einer 200 KW Niederdruck-
turbine. Abs. Eintrittsdruck 1,07 at, Enddruck 0,15 at.

D = Corliss-Einzylindermaschine in Verbindung mit Niederdruck-
turbine (ohne Frischdampfzufiihrung) unter Beriicksichtigung eines
Kondensationsverlustes von 13 v. H.

1) 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 atmosphiri-
schem Druck.

# == Corliss-Verbundmaschine mit Kondensation bei stiindlicher
Entnahme von etwa 900 kg Heizdampf von atmosphérischem Druck.

Man sieht aus den Kurven, dafl die kombinierte Anlage von
Kolbenmaschine und Zweidruckturbine in allen Féllen, 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 Xoch-,
Trocken- und Heizzwecken usw. gebraucht. Hier entnimmt man
diesen 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 Drosselventilgehduses sichtbare Rohr A4 ein und
expandiert durch den Hochdruckteil der Turbine, der hier aus einem
zweikridnzigen 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
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Niederdruckteil der Turbine durch das im Schnitt dargestellte Ventil D
zugefithrt, das gleichzeitig den entnommenen Heizdampf auf kon-
stanter Spannung erhalt. Das selbsttitige Uberstromventil ist in
Fig. 56 in groBerem MaBstabe dargestellt. Es

besteht aus einem Kolbenschieber, der auf

der oberen Seite mittels des Rohres F und

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 infolgedessen

die Spannung in der Heizdampfleitung, so steigt

das Uberstrémventil selbsttitig und 148t durch

E eine groflere 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 ge-

trennt. Durch das in die Rohrleitung F ein-

gebaute Reduzierventil ist das Uberstrémventil

auf verschiedene Anzapfdriicke in den Gren-

zen von je '/, at nach oben und unten ein-

zuregulieren.

Uberschreitet die fiir Fabrikationszwecke
bendtigte Dampfmenge eine gewisse Grenze,
go daf der Dampfverbrauch des Niederdruck-
teils hiergegen verhiltnisméfBig gering wird, so wird Hochdruck- und
Niederdruckteil in zwei getrennten Geh&dusen 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 Drosselventil D wird durch den Kraftkolben 4 und ver-
mittels des Steuerschiebers B infolge des auf den Kolben C wirkenden
Heizdampfdruckes derart betdtigt, daB es je nach der bendstigten
Zwischendampfmenge mehr oder weniger -Dampf in die Niederdruck-
turbine eintreten 146t und somit den Druck in der Heizdampfleitung
dauernd konstant hilt. Das Ganze arbeitet genau wie ein Regulatorkraft-
getriebe mit Riickfiihrung (s. Kap. XIV), bei dem der Regler bei C
angreifen wiirde. Durch Spannung der Feder E vermittels der dar-
unter befindlichen Fliigelschraube ist der gewiinschte Heizdampfdruck
genau einzustellen.

Um zu zeigen, dal es rationeller ist, den Heizdampf einer An-
zapfstelle der Turbine als dem Kessel zu entnehmen, sei die fol-
gende Uberschlagrechnung durchgefiihrt. Es seien 2500 kg Heiz-
dampf pro Stunde und auBlerdem 1000 KW fiir Kraftzwecke benétigt.
Fiir letztere werden entsprechend einem mittleren Dampfverbrauch
fiir Turbinen derartiger Grofe (s. S. 82) etwa 8000 kg Dampf/Std.
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gebraucht. Wird der Heizdampf unmittelbar den Kesseln entnommen,
so wiirde der Gesamtaufwand an Dampf

8000 - 2500 — 10 500 kg/Std.

betragen. Wird jedoch eine Anzapfung vorgesehen, und der Hoch-
druckteil der Turbine etwas reichlicher dimensioniert, so daB die

2500 kg Heizdampf noch mit hindurchstrémen 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 betréigt der Gesamtaufwand an Dampf bei Zwischen-
dampfentnahme:

7200 4 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 konnen, stellt
die Firma Brown-Boveri & Cie. die in Fig. 58 dargestellte Doppel-
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strom-Abdampfturbine her. Der Abdampf der Kolbenmaschinen oder
der aus dem Wirmespeicher kommende Dampf tritt hier in der
vH Mitte der Turbine durch
z0 das sichtbare Drossel-
A ventil ein und stromt

~ ohne Upterbrechangen zur Hilfte nach jeder
N ybeitends Damplingschine Seite der Turbine. Durch
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Fig. 60. Dampfverbrauch von Abdampfturbinen bei kehrt von auBlen nach
einem Vakuum von 71 ecm Q.-S. (Barometerstand Jer Mitte der Turbine.

1,085 at). In einer Abdampf-
turbine mittlerer GroBe leisten je 1000 kg Dampf bei einem abso-
luten Eintrittsdruck von 1,05 bis 1,12 at und einem Vakuum von

Tabelle XIII.

Dampfverbrauch von Abdampfturbinen.

Unterdruck Dampfver-
abs. Eintritts- | im Abdampf- branch
Art der Kondensation spannung Stl’i‘tuzfll)lin(ier pro PS,/Std.
at cm Q.-S. kg
Oberflachenkondensation 2,065 69,8 9,3
1,085 69,8 12,0
0,500 69,8 16,4
Einspritzkondensation 2,065 ‘ 66,0 ‘ 10,7
1,085 [ 66,0 14,4
0,500 | 66,0 21,6
Strahlkondensation 2,065 62,5 12,0
1,085 : 62,5 16,5
0,500 i 62,5 28,1
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71 cm Q.-S. etwa 57 bis 62 KW. Von groBleren Anlagen sind noch
bessere Ergebnisse zu erwarten. Ein hohes Vakuum ist von grofer
Bedeutung. Bei VergroBerung des Vakuums von 71 auf 72 cm wird
die Leistung der Turbine um nicht weniger als 10 v. H. zunehmen.

Die Kurven') in Fig. 59 und 60 bediirfen keiner weiteren Er-
klirung. In dem ersten Diagramm wurde der Dampfverbrauch einer
guten Dampfmaschine zugrunde gelegt, und die Leistung der Ab-
dampfturbine bei verschiedenen Unterdriicken in v. H. der Leistung
der Dampfmaschine, deren Abdampf ihr zugefiithrt wird, aufgetragen.
Bei weniger wirtschaftlich arbeitenden Dampfmaschinen ist dieser
Prozentsatz natiirlich noch héher.

Die Kurven in Fig. 60 ergeben den Dampfverbrauch von Ab-
dampfturbinen verschiedener GréBe 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 Atmosphirén-
spannung expandiert, wird dann in eine N.-D.-Turbine und nach
dieser in den Kondensator gefiihrt.

Fiir dieses System ist die Dreiwellenanordnung besonders iiblich
geworden, indem die beiden &ulBeren 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 8 Expan-
sionsstufen.

Die Beschrinkung der Abdampfquerschnitte, die der Kolben-
maschine infolge der begrenzten Abmessungen des N.-D.-Zylinders
die wirtschaftliche Ausnutzung hoher Unterdriicke unméglich macht,
ist fiir die N.-D.-Turbine nicht vorhanden. AuBlerdem ist gerade bei
Schiffsanlagen ein hoher Kondensatorunterdruck um so mehr zu er-
reichen, da Kiihlwasser in unbegrenzten Mengen zur Verfiigung steht.

Das kombinierte System ist besonders fiir 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 grofer als bei einer reinen
Kolbenmaschinenanlage, gleicht sich aber wiederum durch die infolge
der groferen Wirtschaftlichkeit ausreichenden kleineren Kessel aus.
Beim Manovrieren und bei Riickwartsfahrt arbeiten nur die Kolben-
dampfmaschinen; die Turbine wird dann durch ein besonderes Ventil

) Aus einem Vortrage iiber ,Die Verwendung von Abdampfturbinen in
Kohlenzechen® von C. B. Chartres, Proc. S. Wales Inst. of Eng., Band 26, Nr. 4.
12*
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abgesperrt, und der Abdampf der Kolbenmaschinen gelangt direkt
in die Kondensatoren.

Liegt die Geschwindigkeit eines Schiffes weit unterhalb 18 Knoten,
so ist eine vollstindige Turbinenanlage zum Antriebe nicht zu raten.
Der Grund hierfiir liegt darin, dal die Turbinen bei niederen Dreh-
zahlen nicht wirtschaftlich arbeiten. Zwecks Erreichung eines an-
genommenen Propellerwirkungsgrades ist es notig, dal} bei geringer
Schiffsgeschwindigkeit die Antriebsmaschinen mit entsprechend nie-
driger Umlaufzahl arbeiten, da sonst der Slip des Propellers zu grof}
oder seine Steigung zu klein werden wiirde.

19. Praktische Ausfiihrung in solechen Fiéllen.

Bei den gewohnlichen Kesseldriicken und bei einem Vakuum
von etwa 71 cm Q.-S. erreicht man beim kombinierten System gleiche
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-
fiihrt. Wird hingegen der Dampf schon bei 1,10 bis 1,15 at abs.
der Turbine zugefiihrt, so wird durch die Stopfbiichsen der N.-D.-
Zylinder der Kolbenmaschinen keine Luft mehr in diese gelangen
und somit leichter ein héherer Unterdruck im Kondensator erreicht
werden. Beide Methoden zur Erreichung gleicher Antriebsleistung
der Wellen wurden in der Praxis angewendet. Fiir die erstere
bietet die Anlage der ,Otaki“, fiir die letztere die der , Laurentic“
ein Beispiel. Bei Berechnung einer Turbine muf} zuerst ihre groft-
moglichste Drehzahl bestimmt werden. Dies hat mit Ricksicht auf
einen zuldssigen Slip und eine Mindeststeigung des Propellers zu ge-
schehen. An zweiter Stelle mufl der gréBtzuldssige Durchmesser des
Rotors mit Riicksicht auf Gewicht und Raumbedarf der Turbine fest-
gelegt werden.

Der Durchmesser werde entsprechend einer moglichst grofen
Schaufelgeschwindigkeit. gew#hlt; in einigen kiirzlichen Ausfithrungen
wurden fiir die Schaufelumfangsgeschwindigkeit Werte von 38 m/sk
erreicht. In der ,Otaki“ mit 14 Knoten Geschwindigkeit ist % nur
ungefidhr 26 m/sk, und bei Versuchsfahrten mit hochster Geschwindig-
keit wurde ein » von nur 28,5 m/sk in der ersten Schaufelreihe er-
halten. Im diibrigen wird die Berechnung in der iiblichen Weise wie
fir N.-D.-Schiffsturbinen durchgefiihrt und bietet keine hesonderen
Schwierigkeiten.

20. Der englische Dampfer ,,Otaki¢.

Als ein praktisches Beispiel fiir das kombinierte Maschinensystem
wollen wir zuerst die Anlage der ,Otaki“!) betrachten, eines mitt-
leren Ozeandampfers von etwa 10000 Tonnen Ladegewicht. Jede

1) Siehe ,Notes on the Trials and Performances of the SS. Otaki“ ete.
von Eng. Commander W. McK. Wisnom, R. N., Trans. N. E. Coast Inst. of Eng.
and Shipbuilders 1909/10, Band 26, Tafel 1.
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der beiden #uBeren Wellen wird von einer Kolbendampfmaschine
angetrieben, deren Zylinderdurchmesser 620, 990 und 1470 mm und
deren Hub 990 mm betragen. Das Verhiltnis von N.-D.- zu H.-D.-
Hubvolumen betréagt somit 5,6.

Die N.-D.-Turbine treibt die mittlere Welle an. Ihr Trommel-
durchmesser betrigt 2300 mm, und ihre Schaufelhéhen variieren
von 120 bis zu 322 mm. Die Kihlfliche der beiden Kondensatoren
betrigt 560 qm, und die beiden Luftpumpen haben einen Zylinder-
durchmesser von 660 bei 495 mm Hub.

Zum Vergleiche mit einer nur aus Kolbenmaschinen bestehenden
Anlage des Dampfers ,Orari“ sind die folgenden Ergebnisse fiir eine
Geschwindigkeit von 14,6 Knoten aufgestellt worden:

Propeller- Maschinen-  Propeller- Dampfverbrauch
leistung leistung  wirkungsrad in Kilogramm
PS PS pro Std. pro Propeller-PS,-Std.
,Otaki“ 3300 5800 57 0/0 33000 10,0
,Orari“ 3180 5300 600‘/0 40000 12,5
Prozentuale Ersparnis der ,Otaki“ 17,56%, 20,0/,

Bei der Anlage der ,Otaki“ betrug die absolute Eintritts-
spannung des Dampfes in die Kolbenmaschinen etwa 13 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 215 Umldufen pro Minute.

21. Die Ozeandampfer , Laurentic‘‘, ,,0lympic‘‘ und ,,Titanic¢.

Die ,Laurentic“!) hat eine Wasserverdringung von 20000 t.
Die beiden &duBeren Wellen werden durch Kolbendampfmaschinen
mit Zylinderdurchmessern von 760, 1170 und zweimal 1345 mm
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 betrdgt 15 und die Eintrittsspannung der
Turbine etwa 1,25 at abs. Die Kolbenmaschinen machen 83 und
die Turbine 220 Umldufe in der Minute.

Auf Grund von Versuchsergebnissen betrug die Gesamtnutz-
leistung der Maschinenanlage 12400 PS, wovon ungefihr 4600 PS
auf die Turbine entfielen. Der Dampfverbrauch lag unterhalb 5,9 kg
gegen etwa 7.3 bei Ozeandampfern mit nur Dreifach-Expansions-
maschinen.

Die Hauptabmessungen der groflen Ozeandampfer ,Olympic*
und ,Titanic® der White Star-Linie?) sind: Wasserverdringung
62000 t; indizierte Leistung der beiden Dampfmaschinen 30000 PS

1) Siehe Engineering, Band 87, S. 598.
. ?) Siehe Engineering, Band 90, S. 564, 620, 693 oder Zeitschr. d. Ver. d.
Ingen. 1910, S. 1915.



182 Turbinen fiir Sonderzwecke.

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 betrigt 3650 mm, die Schaufeln sind 455 bis 650 mm
lang, und die Drehzahl betrigt 165 Umldufe pro Minute. Die Kessel-
spannung betrégt 15 at abs.

22. Gemischte Vierwellenanlagen.

Die erst seit neuerer Zeit ausgefilhrte gemischte Vierwellen-
anlage mit je zwei selbstindigen Maschinensidtzen, die aus je einer
Kolbenmaschine mit zugehdriger Dampfturbine bestehen, nimmt fiir
sich verschiedene Vorteile gegeniiber 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 AuBlenwellen. Als
Nachteil ist zu bezeichnen, daB bei der Riickwértsfahrt 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“.
8 stiind. Voll- |24 stiind. Dauer-
dampffahrt mit fahrt mit
17,5 Kn. Ge- 16 Kn. Ge-
schwindigkeit | schwindigkeit
Mittlerer Tiefgang . . . . . . . . . . om 6,05 7,53
Wasserverdringung . . . . . . . . . t 10344 13441
Mittlere Geschwindigkeit . . . . . . . Kn 18,18 16,11
Umdrehungen pro Minute:
Kolbenmaschinen . . . . . . . . .. 112,6 102,9
Turbinen . . . . . . . . . .. ... 481 395
Scheinbarer Slip\ Innenwellen . . . . . . 1 4
in v. H. }Auﬁenwellen ...... 20 13
Indizierte Leistung der Kolbenmaschine PS 7440 5840
Effektive Leistung der Turbinen . . . PS 3550 2180
Abs. Eintrittsdruck y Kolbenmaschine . . . 12,97 13,03
in at Turbinen . . . . . . 0,55 0,38
Abs. Gegendruck im Kondensator . . at 0,035 0,039
Dampfverbrauch der Hauptmaschinen
kg/PS-Std. 471 481

1) s. Engineering 1912, II, 8. 704 und 742.
?) s. Engineering 1913, I, S. 386.
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Praktische Beispiele fiir die gemischte Vierwellenanlage liefern
uns der franzosische Passagierdampfer ,Rochambeau“?!) und der spa-
nische Passagierdampfer ,Reina Viktoria Eugenia“?). Die Maschinen-
anlagen beider Dampfer sind einander sehr &hnlich. Wihrend die
Abdampfturbinen des ,Rochambeau“ mit einem Eintrittsdruck von
etwa 1 at arbeiten, sind diejenigen des spanischen Dampfers fiir einen
Eintrittsdruck von 0,7 at und 93 v. H. Unterdruck berechnet. Die
vorstehende Tabelle gibt die Ergebnisse der umfangreichen Probe-
fahrten des letzteren.

Zu der Tabelle sei bemerkt, daBl die Volldampffahrt mit halber
Ladung und die Dauerfahrt mit voller Ladung stattfand. Aus den
Ergebnissen ersieht man, dal mit einem Kohlenverbrauch von
6400 kg/Std. bei einer mittleren Schiffsgeschwindigkeit von 17,5 Kn.
ein duflerst glinstiger Wert erzielt wurde, der beweist, dafl die ge-
mischte Vierwellenanlage jedenfalls der Dreiwellenanlage nicht nach-
steht.

10. Kapitel.
Einzelheiten der Turbinen, Zylinder, Flanschen usw.

1. Sicherheitsventile und Wasserdruckpriifungen.

Die H.-D.-Enden der Zylinder sind héufig mit Sicherheitsventilen
versehen, die derart eingestellt sind, daB sie bei geringer Uber-
schreitung der normalen Dampfspannung abblasen. Ein H.-D.-Zylinder,
dem der Dampf bei 10,5 at Uberdruck zugefiihrt wird, besitzt ein
Sicherheitsventil, das auf etwa 12 at Uberdruck 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 gewdhnlich auf
1,05 at Uberdruck eingestellt, wenn die Anlage aus einer H.-D.- und
einer N.-D.-Turbine besteht; oder auf 2 bis 4 at Uberdruck 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 vollstindiger Bearbeitung werden die Zylinder gewdhnlich
mit Wasser bis zu dem Drucke abgeprefit, bei dem die Sicherheits-
ventile abblasen. Dieses Abpressen mit Wasser wird auch hiufig schon
bei den erst vorgedrehten Zylindern vorgenommen, und sollte dann
der abzupressende Probedruck mindestens um 50 v. H. hoher als
obige Werte sein.

Des oOftern wurde nach diesen Wasserdruckpriifungen ein ge-
ringes ,sich Verziehen“ des Gehduses 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 Wandstédrke im Verhéltnis zum Durchmesser
eine viel grofere ist, ist in der Regel ein derartiges Verziehen nicht
zu befiirchten.

2. Dampfringraume.

Der Dampf stromt vom Eintrittstutzen zur ersten Expansions-
stufe durch eine Ringkammer, die sich zwischen dem Hauptzylinder
und dem Entlastungszylinder befindet. Der Durchmesser dieser ring-
formigen Dampfkammer mufl so gewdhlt werden, daB dem Dampf
an dieser Stelle ein genligend grofer Durchgangsquerschnitt ge-
boten wird.

Der ringférmige Querschnitt dieses Raumes betragt bei einer
H.-D.-Turbine ungefihr das 0,5 bis 1,0 fache des lichten Querschnittes
des Eintrittstutzens und etwa '/, bis 2/, des Eintrittquerschnittes
bei einer N.-D.-Turbine.

Der Auspuffringraum der N.-D.-Turbine ist haufig etwa gleich
oder auch etwas kleiner als die Ringflache der letzten Expansionsstufe.

Obige Anga.ben beziehen sich auf den Querschnitt der Dampfring-
rdume auf einer Seite der Turbine; der Dampfstrom teilt sich natiir-
lich und strémt je zur Hilfte nach beiden Seiten herum. Die Ring-
rdume besitzen gewohnlich ganz herum gleichbleibenden Querschnitt.

Verschiedene Ausfiihrungsformen des Dampfringraumes der Riick-
wirtsturbinen, wenn diese innerhalb des N.-D.-Gehduses angeordnet
sind, wurden im Verlauf dieses Buches in verschiedenen Zylinder-
zeichnungen veranschaulicht.

3. Wandstirke der Dampfringriume.

Die Materialbeanspruchung der Zylinder hingt von der im
Inneren befindlichen Dampfspannung ab; letztere ist in den Dampf-
ringrdumen am groften, deren Wandstdrke mithin genau berechnet
werden mufl. Hat man die Wandstérke des Dampfringraumes er-
mittelt, so verfahren die Konstrukteure meist derart, daB sie die
Wandstdrken an anderen Stellen des ganzen Zylinders in einem ge-
wissen Verhéltnis zu dieser Ringkammerwandstédrke verkleinern. Die
Wandstirke des iibrigen Mantels kann (obgleich dieser innen bearbeitet
wird) héufig etwas schwicher als die der Ringkammer sein, da die
Dampfspannung sehr schnell abnimmt.

Es sei

d == innerer Durchmesser der Ringkammer in cm

s = Wandstérke in cm

p = Probedruck (Abblasedruck des Sicherheitsventils) in at

Uberdruck

k, = zuldssige Zugbeansprudhung in kg/qem

dann ist
p-d
=%
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Fiir H.-D.-Schiffsturbinen betrigt k, ~ 200 kg/qem. Bei N.-D.-
Turbinen ergibt diese Formel zu geringe Wandstirken, weshalb hier
eine empirische Formel zu gebrauchen ist. Fiir N.-D.-Schiffsturbinen gilt:

d
§ = — 0,: ;
s=125 -+ 0,3 cm;
und die Beanspruchung infolge des Probedruckes mufBl hinreichend
niedrig sein.

Gelangen keine Sicherheitsventile zur Anwendung, so muB zur
Berechnung der Wandstérke der H.-D.-Ringkammer fiir p die Kessel-
spannung eingesetzt werden.

4. Wandstirke des Zylindermantels.

Ebenso wie die Dampfringrdume ist das ganze Gehduse einem
inneren Uberdrucke ausgesetzt. Die Beziehung zwischen mittlerer
Wandstérke s, und der festgesetzten zuldssigen Beanspruchung wird
durch folgende Gleichung gegeben:

p-d

S ="g" K
Fiir gutes Gufleisen mit einer Bruchbelastung von 1250 kg/qem
betriigt bei sechsfacher Sicherheit die zulissige Beanspruchung £,
= 210 kg/qem. Fiir kleinere Turbinen ist k, = 245 gebréauchlich;
wihrend bei Landturbinen selten iiber 140 kg/qem gegangen wird.
Fir die Niederdruckteile ergibt obige Formel zu kleine Wand-
stirken.
Eine gingige praktische Regel ist:
$=0,02d fiir Schiffsturbinen
$=0,05d fiir Landturbinen.

Zwischen der mittleren Wandstirke s, und der Wandstirke s
an einer bestimmten Stelle besteht die Beziehung:

ab ab
S =8—"" oder s=sm—{—7,

worin ¢ = Axialteilung der im Geh&duse befestigten Schaufeln, ¢ und b
Breite und Tiefe der Befestigungsnuten der Schaufeln bedeuten.

5. Zylinder der Entlastungskolben.

Die Berechnung der Festigkeit von Entlastungszylindern ge-
schieht auf ganz #hnliche Weise wie die der Dampfringraume. Der
Hauptunterschied besteht darin, d¢23 die Entlastungszylinder einem
dulBeren 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 fir H.-D.-Entlastungszylinder ist:

prd
: 2.k,
worin

s =totale Wandstidrke in cm (ohne Abzug der Nutentiefe)

p = Abblasedruck des Sicherheitsventils in at

d = innerer Durchmesser in cm

k, = zuldssige Zugbeanspruchung in kg/qem
bedeutet. Man ist iibereingekommen, hier fiir d den inneren Durch-
messer zu setzen; es wire richtiger, den dufleren Durchmesser ein-
zusetzen, was jedoch nur einen geringen Unterschied ausmacht.
Ebenso mag fiir die mittlere Wandstdrke hier die gesamte gesetzt
werden, da die Nuten nur wenig tief sind.

Auf Grund obiger Vereinfachungen kénnen wir k, = 245 kg/qem
setzen.

Fir die N.-D.-Entlastungszylinder mag folgende empirische
Formel verwendet werden:

d
s—%+0,6 cm.

Die Entlastungszylinder werden durch mehrere herumlaufende
Wiilste versteift, die gewohnlich in Abstéinden von 15 bis 18 cm von-
einander angeordnet sind, und deren Breite und Hoéhe etwa gleich
der Wandstérke des Zylinders sind.

Den Entlastungszylindern fiir Schiffsturbinen kénnen anstatt
Flanschen Warzen angegossen werden, um beide Hilften zwecks
Bearbeitung miteinander verbinden zu konnen. Diese werden als-
dann wieder entfernt. Da beide Zylinderflichen aufeinandergepref3t
werden, so ist hier eine Umgehung der Verbindung durch Flanschen
absolut zuldssig. Die Auflageflichen beider Hélften miissen sorg-
faltig aufeinander auftuschiert werden, damit hier infolge Undichtig-
keit keine Verluste an Frischdampf entstehen. Um dies zu erreichen,
kann man RotguBstreifen auf den Trennungsflichen einer Hailfte
anbringen, die durch Schraubchen auf der AuBlenseite der Zylinder-
hilfte befestigt werden.

6. Zylinder-Flanschen.

Die Haupt-Léangsflanschen, die die obere und untere Gehiuse-
hilfte miteinander verbinden, sollten bedeutend stirker als die Ge-
hidusewandstirke ausgefiihrt werden. Ist '

s = Wandstérke des Zylindermantels
s, = Flanschstirke,

so gilt als gebréuchliche Regel:
s, =1,5 bis 1,75 s,
wobei ersterer Wert fiir kleinere Ausfithrungen oder niedere Driicke gilt.
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Die Gehéduse langer Schiffsturbinen, wie die N.-D.-Turbinen von
Schiffsanlagen mit einer H.-D.- und zwei N.-D.-Turbinen werden oft
in zwei Léngsstiicke geteilt. Fiir die Stdrke der herumlaufenden
Flanschen, die diese beiden Teile miteinander verbinden, gilt:

s, =125s.

Bei Landturbinen sind gewdhnlich keine derartigen herumgehen-
den Flanschen vorhanden, da die Gehéduse 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 Zylinderhélfte aus drei Léngsstiicken, die
durch Flanschen mit eingedrehter Ringsnut verbunden sind. Auf
diese Weise kommen einfache Gehdusehilften in Anwendung, ohne
Rippen oder eingegossene Kanile, die leicht zu Rissen infolge un-
gleicher Ausdehnung des Materials filhren konnen. Dieser Konstruktion
wird fernerhin nachgesagt, daf sie vollkommen frei von GuBspannungen
ist, die nach dem GieBen wihrend des Abkiihlens im Material ent-
stehen, was ein Abpressen mit Dampf vor beendeter Bearbeitung
unnotig macht.

7. Rippen.

Bei groferen Schiffsturbinen werden die Zylinder gewdhnlich
durch herumgehende Rippen versteift. Hierfiir sind einige Beispiele
in Fig. 61 veranschaulicht. = Naturgemd werden die Zylinder bei
jeder Verdnderung des Durchmessers versteift wie bei a in Fig. 61.

Hiernach sollen

die Versteifungsrip-
pen an dazwischen-
liegenden  Stellen
angebracht werden.
Fiir dieTeilung,d.h.
den Abstand tzweier
Rippen voneinan-
der gelte die folgen-
de Formel:

; 26,5-s

Vo
worin p die Span-
nung in at bedeutet.

Wenn moglich, sind Lingsrippen zu vermeiden. Bei Zylindern
langsamlaufender Schiffsturbinen grofler Leistung, die grofle Durch-
messer und lange Zylinder besitzen, erweisen sich jedoch Léngsrippen
als notwendig, damit ein Durchbiegen des Zylinders verhindert wird.
GroBe Landturbinen besitzen mitunter eine oder zwei solcher Lings-
rippen auf jeder der beiden Gehdusehilften. Bei kleineren Land-
turbinen ist ein Verziehen des Gehduses infolge der Temperatur un-
berechenbar; weshalb diesem Umstande bei den normalen Ausfiihrungen
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einiger erster Maschinenfabriken durch erfahrungsgemifie Anordnung
der Rippen Rechnung getragen wurde.

Fiir Turbinen mittlerer GroéBe mogen fiinf Léngsrippen, und
fir die groBten Schiffsturbinen etwa acht Rippen auf der oberen
Gehdusehélfte angebracht werden (siehe Fig. 61). Ist die Rippen-
anzahl gerade, so werden gewéGhnlich zwei derselben nahe nebenein-
ander oben auf dem Gehduse angeordnet, da hierdurch ein Durch-
biegen des Gehduses auf ein Minimum gebracht wird. Fir Anzahl
und Abmessungen der Rippen gibt es keine allgemeine Regel. Gegen-
wirtig ist die Tendenz vorhanden, auch bei groBen Ausfithrungen
keine Langsrippen anzuordnen. Sie bereiten Schwierigkeiten beim
GieBen und fiihren héufig zu einem Verziehen des im Betriebe stark
erhitzten Gehduses der Turbine.

8. Wiilste.

Bei kleineren Zylindern treten Wiilste an Stelle groBler Rippen.
Angendherte Mafle sind in Fig. 62 eingeschrieben. Beim Verstemmen
der Schaufeln und Zwischenstiicke in

den Nuten der Gehdusewandung ist es

ofter vorgekommen, dafl sich die Ge-

héusehélften infolge der auftretenden

Spannungen nach aulen geworfen ha-

ben, sodaB ihr Querschnitt nicht

mehr genau halbkreisférmig geblieben

ist. Bei der relativ groBeren Mantel-

stirke der Landturbinen ist dies nicht so merkbar; jedoch werden bei
Schiffsturbinen die Zylinder mit herumgehenden Wiilsten versehen, um
ein derartiges Verziehen zu verhiiten oder wenigstens abzuschwéchen.

9. Innere Rippen.

Der Raum zwischen dem Zylinder der Riickwértsturbine und
dem der ihn umgebenden N.-D.-Turbine bietet Raum zur Anordnung
von Rippen auf der Innenseite des Hauptgehduses. Diese Rippen
laufen rings herum und sind gewoéhnlich beim Arbeiten der Turbine
auf Druck beansprucht, da innerhalb des Gehduses Unterdruck herrscht,
und auf demselben infolgedessen ein Uberdruck lastet.

10. Flanschenverbindungen.

Fiir die Berechnung von Flanschenverbindungen, seien es die
Haupt-Léangsflanschen oder die herumgehenden Flanschen der Gehause,
oder solche zwecks Verbindung der Riickwirts- oder Entlastungs-
zylinder mit den Hauptgehdusen, oder die Rohrflanschen der am
Zylinder angebrachten Stutzen, sind in der Hauptsache zwei ver-
schiedene Gesichtspunkte mafgebend.

Der erste besagt, daB der Durchmesser und die Anzahl der
Schraubenbolzen oder Stiftschrauben hinreichend grol bemessen sein
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miissen, um die Beanspruchung des Gehéuses zuziiglich eines gewissen
Sicherheitszuschlages aufnehmen zu konnen. Zweitens mufl die
Flanschenstérke zu der gegenseitigen Entfernung der einzelnen Bolzen
in einem geniigend grofen Verhéaltnis stehen, damit eine absolut
dampfdichte Verbindung geschaffen wird.

Diese Fragen werden im einzelnen in einigen der néchsten Ab-
schnitte behandelt werden. Die Bolzendurchmesser variieren zwischen
0,6 bis 0,9 Flanschenstdrke bei GuBeisen. Werden Schraubenbolzen
oder Stiftschrauben kleineren Durchmessers zu dichten Flanschen-
verbindungen verwendet, so kann das Gewinde oder das gesamte
Material durch die Beanspruchung infolge zu starken Anziehens der
Muttern Schaden leiden.

Die Entfernung der Mitte eines Loches vom &uBeren Flanschen-
durchmesser soll nicht weniger als einen Bolzendurchmesser betragen.
Dieses Mal3 bestimmt sich jedoch gewdhnlich mit Riicksicht auf die
GroBe der Schraubenmutter. Der dullere Rand des Flanschen be-
findet sich gewo6hnlich 3 bis 6 mm von der Mutter, und diese wiederum
ebensoweit von der Rohr- oder Zylinderwandung entfernt.

11.

Auf dem Léngsflanschen der H.-D.-Gehduse sitzen die Befesti-
gungsbolzen gewohnlich so nahe beieinander, daB fiir eine normale
Mutter nicht geniigend Platz vorhanden ist. Die Schliisselweite der
Mutter wird deshalb auf ein Mindestmaf} be-
schriankt und dafiir ihre H6éhe entsprechend
vergroflert. Die Abmessungen der Mutter mo-
gen die einer Whitworth-Mutter sein, die um
ein oder zwei Grofen kleiner als die normale ist.

Der geringe gegenseitige Abstand der Muttern

verbietet ebenfalls die Anwendung eines ge-

wohnlichen Schraubenschliissels zum Fest-

ziehen derselben. Aus diesem Grunde mulB ein

Steckschliissel gebraucht werden, was bei Be-

messung der Dimensionen zu beriicksichtigen

ist. Hinreichendes Spiel mufl zwecks Auf-

stecken des Steckschliissels zwischen je zwei Muttern vorhanden sein.
Besonders bei groBien Zylindern haben die Haupt-Léngsflanschen am
H.-D.-Ende das ausgesprochene Bestreben, sich auf ihrer Innenseite
voneinander abzuheben. Um dies zu verhindern, miissen die Schrauben-
bolzen so dicht wie méglich an den Zylindermantel herangesetzt
werden. Eine Art Uberwurfmutter, wie sie bei A Fig. 63 zu sehen
ist, wird mitunter zur Erreichung dieses Zwecks verwendet.

In Fig. 63 bedeutet:

s,, — mittlere Wandstirke des Gehéuses

s, =1,5 bis 1,75 s,, wobei ersterer Wert fiir kleinere Aus-
fihrungen gilt
d=0,6 bis 0,9 s,



190 Einzelheiten der Turbinen, Zylinder, Flanschen usw.

a==halber Durchmesser der Mutter iiber Eck - Zugabe fiir
den Steckschliissel
b=nhalber Durchmesser der Mutter iiber Eck -} 0,65 cm,
jedoch nicht kleiner als d.
Der Wert von s, gilt fiir Langsflanschen. Die Dicke der senk-
recht zur Léngserstreckung herumlaufenden Flanschen betrage das
1,25 fache der Zylinderwandstirke.

12. Zylinderdurchmesser und Bolzenentfernung.

Wie bereits erwihnt, ist die erste Bedingung bei Berechnung
einer Flanschenverbindung, daf die zuldssige Beanspruchung der
Schraubenbolzen nicht iiberschritten wird.

Fiir Léangsflanschen bedeute:

p=Uberdruck in at

t = Entfernung von Mitte zu Mitte Schraubenbolzen oder
Stiftschraube in cm

f, = Bolzenquerschnitt entsprechend dem Kerndurchmesser
in qem

D = Zylinderdurchmesser, gemessen von Mitte zu Mitte Bolzen
in cm

k,= Beanspruchung auf Zug in kg/qcm.

Es ist ratsam anzunehmen, daB der Probedruck auf die ganze
Flache von der Mittellinie einer Bolzenreihe bis zur anderen wirkt,
was einen Zuschlag fiir ungleiche Beanspruchungsverteilung usw. ergibt.

Die zwischen je einem Bolzenpaar auf beiden Zylinderseiten
befindliche Druckfliche betrdgt ¢-D qem, und der Druck auf diese
Fléache p-t-D kg.

Die Zugkraft der Bolzen betrigt 2f,-k, kg, und wenn’,wir dies
dem obigen Flichendruck gleichsetzen, erhalten wir fiir die Bean-
spruchung:

p-t-D
k —
z 2f1
und fiir die Bolzenentfernung:
¢ 2f, -k,
=D

Hinsichtlich der Probedriicke sollen die folgenden Beanspruchungen
nicht iberschritten werden:

Tabelle XV.

Beanspruchungen bei Probedriicken.

Zylinder Wert fir k.
H.-D.-Riickwérts . 850 kg/qem
Léngsflanschen Marschzylinder . .
N-D. ... ...
N-D-Riickwirts | | ) 60 ke/gem

Herumlaufende Flanschen . . . . . 700 kg/qem
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Unter Zugrundelegung der mittleren Arbeitsdriicke sollen die
folgenden Bolzenbeanspruchungen (bezogen auf Kernquerschnitt) nicht
iiberschritten werden:
i Wert fiir k,

GroBle Zylinder . Coe e . 420 kg/qem
Fiir Bolzen von 1”-Durchmesser . . . . . . 350 "
» ” » weniger als 7/,-Durchmesser 315 »

In diesem Falle ist der Druck auf den inneren Durchmesser des
Zylinders am H.-D.- oder Eintrittsende der Turbine zu beziehen.

Wir haben weiterhin die empirische Regel, dall der Bolzen-
durchmesser nicht Kkleiner als etwa 0,6 Flanschenstidrke sein soll.

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 gehérigen N.-D.-
Turbine.

Die Bolzen haben gewdhnlich feineres Gewinde als das normale
Withworth-Gewinde und besitzen gew6hnlich mindestens zehn Génge
auf einen englischen Zoll (Feingewinde).

13.

Fiir herumlaufende Flanschen und Flanschen von Zylinderstutzen
betrigt bei denselben Bezeichnungen wie friiher, ausgenommen:

z==Anzahl der Bolzen,
d = Kerndurchmesser in cm,

2

der totale Druck nz]:) -p kg

A2
und die Widerstandskraft der Bolzen -——-z‘n 4d -k,.

Mithin ist nach Gleichsetzung beider Ausdriicke der Kerndurch-
messer des Schraubenbolzens oder der Stiftschraube:

b
2k

z

d=D-.

oder die zuldssige Beanspruchung:

_P, B)‘Z
kz—z <d ’

Bei der Wahl der zuldssigen Beanspruchung k, fiir Zylinder-
flanschenverbindungen muB8 bedacht werden, daf die groBten Be-
anspruchungen beim Abpressen mit Wasser entstehen, und sie sonst
in dieser H6he 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 tatséch-
liche Arbeitsdruck bedeutend unterhalb des Probedruckes.
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14. Bolzenentfernung und Flanschenstirke.

Die zweite Bedingung fiir eine zuverldssige Flanschenverbindung
besteht darin, dafl die Beziehung zwischen Bolzenentfernung und
Flanschenstdrke so gew#hlt werden muf}, daBl eine vollkommen dichte
Verbindung entsteht.

Die Dichte einer Flanschenverbindung héngt von dem Wider-
stande ab, den der Flansch einer Durchbiegung oder dem sich Ab-
heben der Flanschenflichen zwischen zwei Bolzen entgegensetzt.

Der Betrag, um den die Flanschen auseinandergehen konnen,
ist dem Druck und der vierten Potenz der Bolzenentfernung direkt
proportional und umgekehrt proportional der dritten Potenz der
Flanschenstidrke. Mit anderen Worten, die Bolzenentfernung sollte
gemall der Formel: 4

p-t
——5 = const.
bemessen werden. s

Die Erfahrung zeigt, da die Flanschenverbindungen vollkommen
zuverldssig sind, wenn die Konstante der obigen Formel zu 2650
gesetzt wird. Tabelle XVI ist demgem&ll zusammengestellt worden.
Sie gibt die hochst zuldssige Bolzenentfernung bei verschiedenen
Flanschenstarken an. .

In Riicksicht auf den geringeren Dampfdruck kann die Bolzen-

entfernung bisweilen etwas vergrofert werden.

Tabelle XVI.

Maximale Bolzenentfernung in cm fiir dichte Flanschenverbindungen.

Flanschen- Dampfdruck in at

starke e - |

om 21 | 28 | 53 | 70 | 105 | 125 | 140 | 155 | 175
25 120 105 | 95| 88 | 80 | 77| 75| 73| 7
3.2 141 | 124 | 112 105 | 95 | 91 | 88 | 86 | 83
3.8 162 | 142 | 1207 119 | 107 | 104 | 10.1 | 99 | 94
44 18,3 | 160 | 145 | 134 | 119 | 117 | 114 | 109 | 107
5.1 198 | 175 | 16,0 | 147 | 132 | 129 | 124 | 122 | 117
5.1 22,0 | 198 | 17,5 | 162 | 145 | 140 | 187 | 132 | 12,9
6.3 23,8 | 208 | 188 | 176 | 155 | 152 | 147 | 145 | 14,
7.0 25,6 | 223 | 203 | 188 | 167 | 165 | 160 | 155 | 15.0
76 1238 | 216 | 200 177 | 175 | 17.0 | 165 | 160
8.9 — 244 | 226 | 200 | 195 | 19,0 | 185 | 180
102 — L 249 221 218 | 211 | 206 | 198
114 | — U o4 236 | 931 | 226 | 213
127 — | = — | one | 249 244 | 936
15.2 — T L agla 98 | 269

156. Abdriickschrauben,

Diese werden gewdhnlich in Zwischenrdumen von ungefihr 1,0
bis 1,2 m auf den Flanschen angeordnet. Der Durchmesser der
Abdriickschrauben sei etwa die Hilfte desjenigen der fiir den Lings-
flansch verwendeten Bolzen, jedoch nicht kleiner als 20 mm.
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16. Einzelheiten der Entlastungszylinder.

Die Entlastungszylinder von Schiffsturbinen werden in zwei
Halften, einer oberen und einer unteren, ausgefiihrt, die durch keinen
Langsflanschen zusammengehalten werden.

Jede Hilfte ist am Zylinderende angeschraubt, wie man aus den
verschiedenen Abbildungen ersieht. Flanschenstirke und Bolzen-
entfernung koénnen der Tabelle in Abschnitt 14 entnommen werden.
Die fir den Dampfdruck einzusetzenden Werte seien:

Fur alle H.-D.-Entlastungszylinder (ein—]  — Abblasedruck des

schlieBlich die“ der Mf.i/I‘SCh- und Riick- { Sicherheitsventils.
wirtsturbinen)
LN T . . T
FiirN.-D.-Entlastungszylinder (einschlie3- | p=—135 at.

lich die der N.D.-Riickwirtsturbinen) j

Fiir Handelsschiffe werden die Flanschen der H.-D.-Entlastungs-
zylinder bisweilen fiir einen Druck berechnet, der 2,8 bis 3,5 at
unter dem Arbeits- oder Kesseldruck liegt.

17. Dampfeintritts- und Auspuffstutzen.

Die Dampfgeschwindigkeit beim Eintritt und Austritt aus den
Zylindern ist in Wirklichkeit sehr verschieden. Bei Landturbinen
konnen wir ein normales Vakuum von 71 cm Q.-S. zugrunde legen
und den Querschnitt der Stutzen derart bemessen, daB bei Normal-
leistung:

die Dampfgeschwindigkeit im H.-D.-Eintrittsstutzen = 24,5 m/sk
” ” » Auspuffstutzen =80,0 »

betragt.

Hierbei kann eine betrichtliche Uberlastung der Turbine ohne
gro3e Druck- oder Drosselverluste zugelassen werden.

Bei Schiffsturbinen sind H.-D.-Eintrittsgeschwindigkeiten von
etwa 34 m/sk bei Schnelldampfern, bis 40 und 43 m/sk bei Kriegs-
schiffen iiblich. Die Geschwindigkeit im H.-D.-Auspuffstutzen betrigt
etwa 35 bis 40 m/sk, wihrend sie fiir den N.-D.-Auspuff zwischen
80 und 240 m/sk schwanken kann unter Voraussetzung eines Vakuums
von 71 cm. Betrigt das wirkliche Vakuum der Turbine 66 cm, so
verringert sich die zugrunde gelegte Geschwindigkeit von: 240 m/sk
natiirlich auf etwa 120 m. Die hier angefithrten Dampfgeschwindig-
keiten gelten fiir Vollast. Fiir Schiffsturbinen werden die Querschnitte
der einzelnen Dampfstutzen meistens besser auf Grund der Ringflichen
zwischen Rotor und Gehduse bestimmt. Die Ringfliche innerhalb
irgendeiner Expansionsstufe betriagt sz-D-1, wenn D und [ der mittlere
Durchmesser und dic Schaufelh6he in m bedeutet. Der Querschnitt
der Dampfstutzen in qm kann dann wie folgt annihernd bestimmt
werden :

Morrow-Kisker, Dampiturbinen. 13
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1. Fiir den Hauptdampfeintritt einer Marschturbine:
Querschnitt des Stutzens = 0,42 >< Ringflache der ersten
Expansionsstufe der Marschturbine.

2. Hauptdampfeintritt der H.-D.-Vorwérts- oder H.-D.-Riickwérts-

turbine:
Querschnitt = 0,66 >< Ringfliche der ersten Expansions-
stufe der H.-D.-V.- bzw. H.-D.-R.-Turbine.

3. Hauptdampfeinlaf einer H.-D.-Turbine bei Anwendung des

Umlaufventils bei Vollast:
Querschnitt = 0,66 >< Ringfliche derjenigen Expansions-
stufe, in die der Umgehungskanal fiihrt.

4. Auspuffstutzen einer N.-D.-Turbine:

Querschnitt = 1,5 >< Ringflache der letzten N.-D.-Expan-

sionsstufe.

. Auspuffstutzen aller anderen Turbinen:

Querschnitt = 0,95 >< Ringfliche der letzten Expansions-

stufe der betreffenden Turbine.

6. EinlaBstutzen aller anderen Turbinen:

Diese Querschnitte werden aus den Auspuffquerschnitten
derin jedem einzelnen Falle unmittelbar vorhergeschalteten
Turbine ermittelt.

Besitzt die Turbine zwei Eintrittsstutzen, wie es haufig bei
H.-D.-Turbinen der Fall ist, so mull der Gesamtquerschnitt beider
Stutzen entsprechend obigen Angaben sein.

Will man die volle zur Verfiigung stehende Kesselspannung in
der H.-D.-Turbine haben, so mul der H.-D.-Eintrittsquerschnitt auf
das 0,8- bis 0,9 fache der Ringfliche in der ersten Expansionsstufe
vergrofert werden. Dies kommt nur bei Turbinen solcher Schiffe
in Frage, die zeitweilig mit &duBlerst forciertem Betrieb fahren.

Obgleich nach obigen Angaben die Dampfgeschwindigkeit in den
Rohren groBer als die beim Eintritt in die Schaufeln ist, ist sie
dennoch bedeutend geringer als die Geschwindigkeit ¢, beim Austritt
aus den Schaufeln.

[@1

18. Zylinderenden.

Im Betriebszustand der Turbine sind beide Zylinderenden zum
groBten Teile dem Druck des Auspuffdampfes ausgesetzt. Der hohere
Eintrittsdruck reicht nur bis zu den Entlastungs- oder Ausgleichkolben.

Bei der probeweisen Abpressung des Gehduses mit Wasser oder
Dampf werden dagegen die Zylinderenden bedeutend stérker beansprucht.

Es bedeute:

p = Probedruck in at,

D = Durchmesser der Zylinderenden in cm,

s == Wandstirke der Zylinderenden in cm im Abstande r von der
Symmetrieachse,

k, = zuléssige Biegungsbeanspruchung in kg/qem.
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Wiirden die Zylinderenden ebene Flichen sein und keine Rippen
besitzen, so wiren sehr grole Wandstdrken notwendig, um die durch
den Druck hervorgerufene Biegungsbeanspruchung aushalten zu
konnen. Die in diesem Falle auftretende Beanspruchung kann nach

der Grashofschen Formel iiberschligig errechnet werden:
2

. D
k,=0,17 bis 0,21 -p - —-.
e

Die Wahl der Zahl 0,17 oder 0,21 hiéngt davon ab, ob die Platte
als am Umfange eingespannt oder frei aufliegend betrachtet wird.
Um diese hohen Beanspruchungen zu vermeiden, werden_die
Zylinderenden durch Rippen verstirkt, jedoch hat
man bei Turbinen grofen Durchmeéssers ebene
Zylinderendflichen zugunsten der konischen Form
verlassen. ’
Mit Bezug auf Fig. 64 moge der Druck auf
die geneigten oder konischen Flichen (F und @) in
seine Radial- und Axialkomponenten zerlegt werden.
Die ersteren ergeben lediglich einen Zuwachs zu
den geringen Ringspannungen im Gehiuse, letztere,
zusammen mit dem direkten Axialdruck bei H, er-
geben eine gesamte Axialkraft P (die auf die Kreis-
fliche mit dem Radius » wirkt) von:
a-r?p kg.
Wenn wir annehmen, dall der Druck auf die
Fliche mit dem Radius r im Material des Zylinders
eine Druckbeanspruchung C, wie sie in der Figur
eingezeichnet ist, hervorruft, so sind wir imstande,
die wirkliche Wandstédrke zu berechnen.
Bedeutet %, diese Druckbeanspruchung und « den Neigungs-
winkel der Zylinderwand zur Achse der Welle, so haben wir:
2a-r-s-k,-cosg=m-r*-p
und daraus pr

in welcher Formel %k, keinesfalls 175 kg/qem iiberschreiten, jedoch
auch viel geringer sein darf.

Ist ¢ =60° so erhilt die Formel die Form:

pr
=175

Wir koénnen diese Formel gebrauchen, um die Wandstirke s,
in Fig. 64 zu berechnen, jedoch wird diese fiir s, viel zu kleine Werte
liefern. Deshalb wollen wir setzen:

8y =0,75 bis 1,0 s, .

Die Zylinder mogen aullen und innen durch Rippen versteift
werden. Die &duBeren radialen Versteifungsrippen ordne man rings-
herum an und fiihre sie allmihlich in den Zylindermantel iiber.

13*
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Beispiel 1. Der Durchmesser des H.-D.-Zylinders einer Vier-
Wellen-Schiffsanlage betrdgt 125 cm und der maximale Probedruck
21 at. Das Sicherheitsventil ist so eingestellt, daBl es bei 15,5 at
abblast. Man ermittle die Wandstérke des Zylinderanteils und die
Abmessungen der Lingsflanschenverbindung. Die Wandstérke des
Zylinders ist durch die Gleichung gegeben:

_pd
S = 9. k: ’
worin &k, = 210 kg/qem und p der Abblasedruck des Sicherheitsventils
bedeutet (siehe Abschnitt 4). Somit ist:

Sm == —:2 “5‘1‘0” 55 4,6 cm
und nach Festlegung der Abmessungen der Schaufelbefestigungsnuten
erhalten wir die totale Wandstiarke zu:

s=4,6+%§ . . . .(siehe Abschnitt 4).

Sind die Nuten 1,0>< 1,0 cm und die Axialteilung 3,2 cm, so
wird :
1,0-1,0
s==4,6 -+ - ’;;2 = =4,60 4 0,31 ==4,91 cm
oder rund 5,0 cm. '

Da der Gehdusedruck ein hoher ist, so konnen wir die Stdrke
des Horizontalflansches zu (Abschnitt 11):

8, =175s,=—1,75-4,6 = 8.0 cm
annehmen.

Der Bolzendurchmesser betrage 0,9 der Flanschenstirke (Ab-
schnitt 11), das ist:

d=0,9-8,0="172 cm ~2%/".

Der Querschnitt entsprechend dem Kerndurchmesser dieser
Schrauben betrigt 32,6 qem und somit die Bolzenentfernung geméif
Abschnitt 12:

_ 2fik, _ 2-32,6-420
~ p-D T 14125

Diese Bolzenentfernung gilt fiir einen Betriebsdruck von 14 at.
Fiir den Probedruck nehmen wir k, = 850 kg/qem und fir D = Ge-
hiusedurchmesser von Mitte zu Mitte Bolzenlocher = 125 - 10 4 13
=148 cm an und erhalten:

_2fik, _2-82,6-850

" p-D 21.148
In diesem Falle ist die dem Betriebsdrucke entsprechende Bolzen-

teilung geringer und fiir unsere Ausfiilhrung maBgebend; wir wollen

sie abrunden auf t=16,0 cm. Die maximale Bolzenentfernung nach
Tabelle XVI in Abschnitt 14 betragt fiir diese Verhiltnisse etwa

t = 15,6 cm.

t =17,8 cm.
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18 cm, und somit befindet sich oben gefundener Wert innerhalb zu-
lissiger Grenzen. Die Flanschenstirke konnte also noch etwas ver-
ringert werden, und die Flanschenverbindung wiirde den gestellten
Anforderungen noch geniigen.

Beispiel 2. Um einen Vergleich mit Beispiel 1 zu haben,
wahlen wir hier denselben Gehdusedurchmesser und denselben Druck,
nur mit der veranderten Annahme, daB3 die Turbine fiir einen kleinen
Kreuzer mit hoher Geschwindigkeit in Betracht kommt, wobei es
besonders wichtig ist, ihr Gewicht klein zu halten.

Wir erhalten:

15,5-1256
s, = 2.945 ~=3’,Jb ~ 4,0 cm,
b
s=8,, %: 4,0 4 0,31 =4,3 oder abgerundet 4,5 cm.

Fiir den Léngsflansch ergibt sich:
s, =15-5, =1,5-4,0=26,0 cm; und fiir die Bolzen:
d=09-5,=0,9-60=>54 ~ 2/

_ 2k 2-21,0-420
p-D 14-125

Diese Bolzenentfernung ist zu klein, da kein Platz zwischen je
zwei Muttern verbleibt. Deshalb miissen hier Bolzen von groBerem
Durchmesser verwendet werden.

Fiir 2'/,” Bolzen ergibt sich:

2-26,5-420
t:' T"i";.—z—f')"— - 12,7 Oder I'und ]3 cm.

Da dieser Wert praktisch hinreichend groB genug und kleiner
als die in Tabelle XVI in Abschnitt 14 angegebene maximale Bolzen-
entfernung ist, so mag er als zuldssig beibehalten werden.

Fir diese Bolzenentfernung wiirde die Tabelle XVI eine Flan-
schenstirke von etwa 5,4 cm ergeben; jedoch wollen wir mit der-
selben nicht unter 1,5 s heruntergehen.

t =10,0 cm.

19. Zylindereinzelheiten.

Figur 65 veranschaulicht einen N.-D.- und Riickwértszylinder
einer Dreiwellenschiffsanlage. Der Hauptzylinder besteht aus zwei
Liangsstiicken, von denen der vordere die Schaufeln trigt, wahrend
der hintere Teil den Auspuffraum bildet.

Auf die hier dargestellte Art der Versteifung des Auspufistutzens
durch Rippen und Druckstreben sei besonders hingewiesen. Im Be-
triebszustande der Turbine werden diese Bolzen auf Druck be-
ansprucht und sind wie Druckstreben zu behandeln. Versteifungs-
bolzen sind auch iiberall da angebracht, wo der Zylindermantel von
einer Offnung irgendwelcher GréBe durchbrochen wird, z. B. am
Eintrittsstutzen und an den Besichtigungslochern. Diese Bolzen
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dienen zur Aufnahme der Spannungen im Zylinder, die an dieser
Stelle vorhanden wiren, wenn keine Offnung da wire. Ein solcher
Versteifungsbolzen ist in Fig. 65 am H.-D.-Ende zu sehen. Oben
auf dem Zylinder ist ein Stutzen zur Einfithrung von Hilfsmaschinen-
abdampf in die vierte N.-D.-Expansionsstufe zu sehen. Auflerdem
seien die Osen zum Anheben der Lagerdeckel, des Riickwirtszylin-
ders und der Stopfbiichsendeckel erwéhnt.

Zugangslocher wurden zahlreich angeordnet, um die Bolzen der
Horizontalverflanschung des Riickwirtszylinders durch das Haupt-
gehiuse hindurch erreichen zu kénnen. Ehe die obere Hilfte des
Hauptgehiuses abgehoben werden kann, muB jedoch vorerst das
Auspuffrohr entfernt werden. Hierauf kann man durch den Auspuff-
stutzen hindurch an die Flanschenverbindung des Riickwértszylinders
gelangen, diese lésen und somit die obere Hilfte beider Zylinder
zusammen abheben.

11. Kapitel.
Trommeln und Rotorteile.

1. Festigkeit der Trommel.

Zwecks genauer Festigkeitsrechnung der Trommel miissen wir
folgende Beanspruchungen beriicksichtigen:

1. Beanspruchung infolge der Fliehkraft,

2. Beanspruchung durch den Dampfdruck,

3. Beanspruchungen auf Druck und durch das Drehmoment,

4. Beanspruchung infolge des Aufpressens der Trommel auf die

Wellensterne,

5. Durchbiegung der Trommel infolge ihres Eigengewichtes,

6. Knickbeanspruchung durch den Dampfdruck.

Im allgemeinen sind 1., 2. und 6. die wichtigsten Faktoren zur

Bestimmung der erforderlichen Wandstidrke der Trommel.



Beanspruchung durch die Fliehkraft. 199

2. Beanspruchung durch die Fliehkraft.

In einer einfachen Trommel oder diinnem Hohlzylinder mit
gleichméBiger Wandstédrke betrigt die Beanspruchung infolge der
Rotation um ihre Achse:

k LA 2
Z 10g "
worin k, = Zugspannung (ngspannung) in kg/qem.

y = spezifisches Gewicht des Trommelmaterials in kg/cdem,

u == Umfangsgeschwindigkeit in m/sk,

g = Erdbeschleunigung (= 9,81 m/sk). Obige Formel wird an-
gendhert zu k,=0,08 %> und ergibt die im folgenden aufgestellten
zusammengehorigen Werte von k, und u:

u (m/sk)=30 60 90 120 150 200
k, (kg/qem)=172 288 646 1150 1800 3200

Wir sehen, dall die Grenzgeschwindigkeit rasch erreicht wird,
iiber die hinaus die Festigkeit des Materials keine hinreichende
Sicherheit mehr bieten wiirde. Es sei erwéhnt, dall die Beanspruchung
von der Materialstirke der Trommel unabhéngig ist.

Die Fliehkraft der Schaufeln und Zwischenstiicke bringt weitere
Beanspruchungen mit sich, die besonders berechnet und den eben
gefundenen Werten hinzugefiigt werden mégen. In der Formel fiir
diese Beanspruchung wird natiirlich die Materialstirke der Trommel
erscheinen (siehe Abschnitt 3).

Wenn Tabellen fiir das Gewicht der Schaufeln und Zwischen-
stiicke wie gewohnlich zur Verfiigung stehen, ist es ein leichtes, die
Gesamtbeanspruchung in der Trommel mit hinreichender Genauigkeit
zu berechnen. Es bedeute:

D = mittlerer Durchmesser der Trommel (= duBlerer Trommeldurch-
meser—Wandstérke) in m,
D, = mittlerre Rotationsdurchmesser der Zwischenstiicke in m,
D, =mittlerer Rotationsdurchmesser der Schaufeln in m,
G, = Gewicht der Zwischenstiicke eines Ringes in kg,
G, = Gewicht der Schaufeln eines Ringes in kg,
t=axiale Schaufelteilung,
s,, = mittlere Wandstirke der Trommel,
n = Umdrehungen pro Minute.
Dann erhalten wir die Fliehkraft Z in kg aus der Glelchung
P (78nD°t8m+GD——}—GD) 4n®.n?
2.10 2 g-3600

und die Zugspannung k, in kg/qem:

=0,000089 - ( — -—-{—2441)) 2.
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Nimmt man an, daf das Gesamtgewicht am Umfang der
Trommel wirkt, so erhdlt man den folgenden. nur um ein geringes
weniger genauen Ausdruck:

k, = 0,000089 6[;217%“

b
S‘Ml

worin D jetzt den duBleren Trommeldurchmesser und G die Summe
von G, G, und dem Gewichte eines Trommelstiickes von der Lénge
der axialen Schaufelteilung ¢ bedeutet.

3. Anniherungsrechnung der Beanspruchung durch die Fliehkraft.

Zwecks einer schnelleren Ermittlung der zusédtzlichen Be-
anspruchung k' der Trommel durch die Fliehkraft der Schaufeln
kénnen mittlere Beziehungen zwischen den Abmessungen der Schaufel-
befestigungsnuten, ihrer Teilung und dem spezifischen Gewicht des
Schaufelmaterials verwendet werden. Auf diese Weise erhalten wir
unter Beibehaltung der Bezeichnungen in Abschnitt 2 und, indem
wir mit ! die Schaufelhéhe in cm bezeichnen, die Annéherungsformel:

u? (D,
k= 0,0083 — (-3 -l 2,0> ;
J— 00083 1= (D214

oder, da %’ selten den Wert 1,2 iibersteigt (gewohnlich néher an
1,0 als an 1.2 liegt), betrigt der groBte vorkommende Wert von k,
etwa: w?
B/ =0,0098 ~(1-1,7).

Bei Schiffsturbinen betragt die Gesamtbeanspruchung der
Trommel durch die Fliehkraft selten mehr als 220 bis 280 kg/qem,
und deshalb braucht diese Berechnung nur ganz ausnahmsweise
durchgefiihrt zu werden.

Bei Landturbinen bestimmt diese Beanspruchung die maximale
GroBe des Durchmessers und der Drehzahl des Rotors. Am N.-D.-
Ende erreicht diese oft einen Wert von 1000 bis 1200 kg/qem. Die
ZerreiBfestigkeit einer Trommel aus weichem Stahl kann zu 5000
bis 5600 kg/qem angenommen werden.

4. Druckbeanspruchung der Trommel.

Die Berechnung der Druckbeanspruchung der Trommel infolge
des auf ihrer AuBenseite lastenden Dampfdruckes ist theoretisch fiir
einen diinnen Zylinder sehr leicht durchzufiihren. Bedeutet:

k = Druckbeanspruchung (Ringspannung) in kg/qem,
p = absoluter Dampfdruck in at,
d = &ulBerer Durchmesser der Trommel in cm,
s,, = mittlere Wandstérke in cm,
dann ist: p-d
k=="—.
2s,,
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Fiir Schiffsturbinentrommeln mit einer maximalen Beanspruchung
bis zu 400 kg/qem erhalten wir demnach:

Bei kleinen Ausfithrungen gehen wir nur bis 375 kg/qem und
erhalten dann:

Die fiir p einzusetzenden Werte miissen gleich den im Zylinder
auftretenden Hochstdriicken sein.

Fir H.-D.-Schiffszylinder, alle Marsch- und Riickwértszylinder
werde fiir p der Kesseliiberdruck oder etwas weniger als derselbe
eingesetzt. Bei Turbinen fiir einen Torpedobootszerstorer moge die
absolute Kesselspannung eingesetzt werden; wihrend fiir Schlacht-
schiffe und andere Fahrzeuge, deren Antriebsmaschinen verhiltnis-
méBig nicht so stark forciert werden, der Eintrittsiiberdruck des
Dampfes bei Vollast hinreichen wird. Bei N.-D.-Turbinen mit H.-D.-
Manévrierdampfleitungen nehme man fir p etwa ?/; des Wertes fiir
die H.-D.-Turbine und schlage eine Atmosphére zu, um dem Unter-
druck im Innern der Trommel Rechnung zu tragen.

5. Druckbeanspruchung der Trommel von Landturbinen.

Bei Landturbinen betrigt % selten mehr als 140 kg/qem. Die
geringste Wandstdrke der Trommel ergibt sich dann zu:

m =380

Diese Wandstirke wird aber im allgemeinen iiberschritten.

Bei jeder Neukonstruktion sollte die Beanspruchung der Trommel
infolge der Fliehkraft errechnet werden; da jedoch die Landturbinen
heutzutage von vielen Firmen normalisiert sind, so wird die Wand-
stirke der Trommel gewdhnlich auf Grund einer empirischen Formel
festgelegt. Es bietet einen gewissen Vorteil, wenn man die Schwung-
radwirkung der Trommel groB8 macht, besonders wo die Gewichts-
beschrankung nicht von ausschlaggebender Bedeutung ist. Ist das
Verhaltnis der Durchmesser der verschiedenen Trommelstufen, das
Verhiltnis von Schaufelhohe zu Durchmesser am Niederdruckende,
und die Umfangsgeschwindigkeit normalisiert worden, so erhdlt eine
passende empirische Formel die Form;

s=a-D-0,
worin s die Wandstirke der Trommel in allen Stufen und D der
Durchmesser des Niederdruckteils der Trommel in cm bedeutet. Fir
Trommeln aus Martinstahl oder Gufistahl betragen die Mindestwerte
der Konstanten
a=0,016 b=2,2cm.
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6. Knickbeanspruchung der Trommel.

Fir 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 diinner Zylinder ohne Versteifungsrippen behandelt, die
einem auf ihre Enden wirkenden Druck ausgesetzt ist. Die mindest
zuldssige Wandstirke dieses zylindrischen Mantels, die ein Durch-
knicken verhindert, soll ermittelt werden. Die Formel von Fairbairn
wird zur Berechnung der Wandstérke glatter Flammrohre oder Feuer-
rohre von Dampfkesseln verwendet, und lautet fiir unsere Zwecke
nach Einsetzung der Konstanten zu 845:

/P aLt03)

m 84‘5 >

worin fiir s, p und d bzw. die Wandstirke in cm, der Druck in
kg/qem und der Durchmesser der Trommel in cm, dagegen

L = Léange der Trommel in m
einzusetzen ist.

Es ist selten notwendig, diese Formel fiir Landturbinen zu ge-
brauchen, bei denen Trommeln mit relativ groBen Wandstirken ver-
wendet werden. Dagegen moge die Trommelstérke groBer Turbinen,
und besonders die von Schiffsturbinen, auf diese Weise ermittelt
werden. Die Formel gilt ohne Riicksicht auf irgendwelche Ver-
steifungsrippen, die hinterher noch angebracht werden mdgen, wenn
dies als wiinschenswert erachtet wird.

*7. Hauptbeanspruchungen im Material der Trommel.

Zwecks einer genaueren Ermittlung der Beanspruchung der
Turbinentrommel soll die maximale Beanspruchung infolge der gleich-
zeitigen Wirkung der Zugspan-
nung und der Schubspannungen
ermittelt werden.

In Fig. 66 stellt 4 BCD
einen Schnitt durch einen sehr
kleinen Wiirfel dar. Dieser Wiir-
fel werde als Einheitswiirfel der
Trommel betrachtet und von

; . ‘ . imagindren im Material liegen-
Fig. 66. Llf;‘zeﬁlﬁuﬁge%fﬂgﬁfmgen "™ den Flichen umgrenzt gedacht.

Auf den Wirfel mogedas Sy-
stem von Kréften, wie es in der Figur gezeichnet ist, einwirken.

Sind die Seiten AB und DC parallel zur Achse der Turbinen-
welle, und die Fliche AB horizontal gerichtet, so ist z. B. k, die
Zugbeanspruchung infolge der Biegung der Trommel; p, die Ring-
spannung infolge der Fliehkraft oder die Resultierende aus den Be-
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anspruchungen durch die Fliehkraft und den Dampfdruck auf die
Oberfliche der Trommel. Das System der Schubspannungen %k, wiirde
infolge der Ubertragung des Drehmomentes durch den hier betrach-
teten Teil der Trommel entstehen. Da die Fliche jeder Seite des
Wiirfels als Einheitsfliche anzusehen ist, so sind die auf die Flachen
wirkenden Krifte 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 Fliche EF abgeschnitten wurde.

Bezeichnen wir die Lénge der Linie EF mit I, so erhalten wir
die Flichen EF, FC und CE bzw. zu [, lsing und [cos¢. Die auf
die Fliche EF wirkende Kraft mufl den auf FC und CE wirken-
den Kriften das Gleichgewicht halten. Da wir ¢ beliebig grof3 an-
nehmen koénnen, so wollen wir seinen Wert derart wihlen, daf die
auf EF wirkende resultierende Kraft senkrecht zu dieser Fliche ge-
richtet ist. Man wird dann zwei Werte fiir ¢ (die sich um 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 groflere dieser beiden Hauptbeanspruchungen
ist die grofte im Material auftretende Zugspannung, wie sie sich
aus dem gegebenen System von Kriften ergibt. Die rechte Seite
der Fig. 66 veranschaulicht die auf die verschiedenen Flichen des
Prismas wirkenden Kréfte.

In Richtung EC haben wir:

p,-sine=Fk, sinag -}k, -cose.
In Richtung FC haben wir: !
P,rco8a=p, -cosq |k, sine,
folglich ist p,—k,=k, - cotg e,
P, —p, =k tga,
und nach Multiplikation beider Gleichungen:
(pn—kz) (pn_z)z):ksﬂ'

Losen wir diese quadratische Gleichung fiir p, auf, so erhalten

wir fiir die Hauptbeanspruchungen:

pn = 1/2 (pz + kz) :+- Vks2 _.pz' kz + 1/4 (pz + kzg) ‘

Je nachdem p, oder k, als Druck wirkt, mu8 es in obiger Be-
rechnung mit einem Minuszeichen versehen werden.

Wir koénnen die Werte von q, fir die die resultierende Be-
anspruchung senkrecht zu EF gerichtet ist, ermitteln, indem wir
den fiir p, gefundenen Wert in eine der friiheren Gleichungen ein-
setzen. Beide Werte von ¢ wiirden dann der geforderten Bedingung
geniigen.




204 Trommeln und Rotorteile.

*9, Durchbiegung der Trommel und andere Beanspruchungen.

Es ist in der Praxis selten notwendig, eine Ermittlung der
Durchbiegung der Trommel infolge ihres Eigengewichtes durchzu-
fiihren. Nehmen wir an, daBl die gewGhnliche Formel hierfiir an-
gewendet werden kann, so erhalten wir die Durchbiegung in cm:

. G-
f=cgy
worin bedeutet:
C:“?%Z’ wenn die Enden der Trommel als fest eingespannt ge-
dacht sind,
c= ﬁg_zf fiir frei aufliegende Enden der Trommel,

E = Elastizitatsmodul des Materials in kg/qem,
G = Gesamtgewicht der Trommel mit Beschaufelung in kg,
| = Trommellinge in cm,

J = Tréagheitsmoment des Trommelquerschnittes (:-gd“s, worin d

und s in cm einzusetzen sind).

Ist I und d die Linge und der Durchmesser der Trommel in
cm, so erhalten wir, wenn wir fiir E=2100000 einsetzen, fiir die
Durchbiegung eines Hohlzylinders die Annéherungsgleichung:

1=176Vd,
die uns unter Annahme frei aufliegender Trommelenden diejenige
Liange der Trommel ergibt, die eine Durchbiegung von 0,125 mm
durch das Eigengewicht zur Folge haben wiirde. So groBe Léngen
werden aber praktisch nicht erreicht.

Eine Berechnung der Beanspruchung durch axialen Druck ist
ebenfalls nicht notwendig, obgleich bei Schiffsturbinen die infolge des
Propellerschubes in der Trommel auftretende Beanspruchung oft
groBer ist als diejenige in der Welle. Die Beanspruchung auf Ab-
scheerung infolge des Drehmomentes betrigt bei Schiffsturbinen hoch-
stens nur wenige kg/qecm. Bedeutet M, das Drehmoment, N, die
Effektivleistung der Turbine und = die Drehzahl pro Minute, so ist:

N,
M, =171620-—¢.

Hierbei betrigt das durch die Trommel dargebotene Wider-
standsmoment gegen Torsion:
W,=d-n-s-0,6d cm®
und somit nach Einsetzen in die Gleichung M, =W, -k, dieser beiden
Werte von M, die Beanspruchung auf Abscheerung:

a—
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10. Beanspruchungen der Welle.

Im 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 f&llt der Axialdruck fort.

Bei Schiffsturbinenanlagen ist der effektive Schub diejenige Kraft,
die notwendig ist, um das Schiff mit der verlangten Geschwindig-
keit fortzubewegen. Dieser Druck mufl auf die verschiedenen Wellen
verteilt werden. Er kann aus den effektiven Pferdestirken N, der
Turbine geschétzt werden, wenn der Propellerwirkungsgrad (d. h.
das Verhdltnis der von der Schraube geleisteten Arbeit zu N,)
irgendwie angenommen wird. Dieser Wirkungsgrad variiert zwischen
0,5 und 0,6, iiberschreitet jedoch auch wohl diesen letzteren Wert
bei besonders guter Ausfilhrung der Schrauben. Bedeutet:

V = Schiffsgeschwindigkeit in Seemeilen/Std. (Knoten),
P = Propellerschub in kg,
N, ==effektive Turbinenleistung (an der Welle) in PS,

dann ist, wie spaterhin in Kap. 16 angegeben:

. N
P= (0,5 bis 0,6)- 145,6

= 80-%}'— fir den mittleren Propellerwirkungsgrad . (1)

Dividiert man obigen Wert durch den Wellenquerschnitt, so er-
hdlt man die Druckbeanspruchung in der Welle.

Das Drehmoment einer Welle kann aus der Wellenleistung und
der Wellendrehzahl gefunden werden. Bedeutet dann:

M, = Drehmoment in cmkg,
n=Umdrehungen pro Min.,
so ist:
2m-n-M, . N,
=-—————%_ folglich = 20 =,
e =60.75.100 olglich Md 7160n
Die groBte Schubbeanspruchung tritt am Umfang der Welle auf
und ist mit dem Drehmoment in der Gleichung vereinigt:
Mdz{%-d"’-kd=O,196-d3-kd.
Setzen wir beide Ausdriicke fiir M, einander gleich, so erhalten
wir fiir die Beanspruchung einer Welle aus gegebener Leistung und
Drehzahl: '

+

N .
k,=—365400—% . . . . . . . . (2
a 0n~d3 2)
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Fiir hohle Wellen mit d, als duBeren und d, als inneren Durch-

messer ist: s g
Md=0,196k,- d—__C%?_. ,
d,
N d
=365400 —¢.— L ... (3
ky=365 PR R X (3)

11. Laufwellen.

Das zwischen Propeller und Turbine liegende Wellenstiick (Lauf-
welle) ist hauptséchlich auf Drehung beansprucht. Aulerdem treten in
der Laufwelle Beanspruchungen durch den Axialschub, die Biegungs-
momente und Schubspannungen infolge des Eigengewichtes der Welle auf.

Die direkte Druckbeanspruchung betrigt hochstens bis zu einigen
wenigen kg/qem, und wenn nicht die Lager auflergewéhnlich weit
von einander entfernt sind, kénnen auch die Beanspruchungen in-
folge des Eigengewichtes der Welle vernachlissigt werden.

Die Beanspruchung der Laufwelle ist deshalb durch Gleichung 2
gegeben.

Der fiir k, einzusetzende Wert zur Bestimmung des Durch-
messers der Turbinenwelle ist sehr niedrig zu wihlen. Das Material
der Wellen, der Siemens-Martin-Stahl, neigt zu fehlerhaften Stellen,
die besonders bei Wellen groer Durchmesser auftreten. Wenigstens
ist hier kein hinreichender Grund vorhanden, warum nicht Be-
anspruchungen bis 350 kg/qem zulédssig sein sollten.

In der Praxis geht man dagegen mit k, haufig nicht hoéher
als 250 kg/qem.

Aus Gleichung 2 ergibt sich:

?99599 VN —1015VN (fiir k, — 350)

—11,0 ‘/__zy_ fiir k, — 280).
n

Handelt es sich um hohle Wellen, so miissen wir fiir d in obigen

7
Formeln “/—1—&‘—42— aus Gleichung 3 einsetzen.
Der innere Durchmesser einer hohlen Laufwelle betriagt gewohn-

lich die Halfte des duBeren Durchmessers. In diesem Falle erhalten
die obigen Formeln die Form:

®/390000 y*/ N,
= g, Vo
d
N
=10,3‘/3::—e (fiir k, = 350)
V/N, .
=112/ —¢ (fur k, = 280).
n
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Beispiel 1. Eine hohle Laufwelle, die bei 191 Umdrehungen
pro Min. 18000 PS zu iibertragen hat, hat einen &uBleren Durch-
messer von 50 cm und einen inneren Durchmesser von 25 cm. Die
Geschwindigkeit des Schiffes betrigt 26 Seemeilen.

Es ist die Druckbeanspruchung in der Welle infolge des Pro-
pellerschubes zu berechnen.

GemiB Gleichung 1 ist:

N,

— 80. ¢
P v

=80-%09= 56400 kg.

Der Wellenquerschnitt betrigt:

F=1963,6 — 490,9 = 1472,6 qcm
und die Beanspruchung:
%:%ﬁ%: 37,6 kg/qem .

Beispiel 2. Ein Turbinenschiff besitzt eine Maschinenanlage
von 16000 PS in Vierwellen-Anordnung mit 614 Umdrehungen pro
Min. Es werde angenommen, dafB} sich die Gesamtleistung gleich-
méBig auf die 4 Wellen verteilt. Man berechne den Durchmesser
der Laufwellen fiir eine maximale Schubbeanspruchung von 280 kg/qcm.

Hier ist

’/N.
d=11,0.‘/_e fiir volle Wellen,
n

3 4000

—=11,0- |/ -
0V %12

12. Turbinenwelle.

Die Turbinenwelle erfihrt 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
»irei aufliegend“ (nicht fest eingespannt) behandelt werden. Der
Durchmesser des Lagerzapfens ist gewohnlich etwas kleiner als der
der iibrigen Welle. Die groite Schubbeanspruchung wird deshalb
an den nach innen liegenden Enden der Lagerzapfen auftreten.
Diese Beanspruchung entsteht infolge des Rotoreigengewichtes und
des zu iibertragenden Drehmomentes. Die beiden Beanspruchungen,
von denen die erstere in der Tat klein ist, und nur etwa 10 bis
15 kg/qem betragt, addieren sich.

Die Schubbeanspruchung durch das Drehmoment kann aus Glei-
chung 2 oder 3 ermittelt werden, wenn fiir d der Durchmesser des
Lagerzapfens eingesetzt wird.
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Die Schubbeanspruchung infolge des Eigengewichtes wird mit
hinreichender Genauigkeit durch Division des halben Rotorgewichtes
durch den Querschnitt der Welle gefunden.

Als Hochstwerte fiir die resultierende Beanspruchung infolge des
Rotorgewichtes und des Drehmomentes gelten:

k, =210 kg/qem fiir Schiffsturbinen,
k, =210 bis 250 kg/qem fiir Landturbinen.

Bei Landturbinen, die auf ldngere Zeit betrachtlich iiberlastet
werden miissen, mufl %, noch kleiner gehalten werden.

Obgleich diese Beanspruchungsrechnungen durchgefiihrt werden
sollten und fir Landturbinen tatséchlich von groBer Wichtigkeit
sind, so bestimmen sie nicht allein den Durchmesser der Welle. Die
endgiiltige Festlegung des Wellendurchmessers kann erst dann er-
folgen, wenn die durch die Schmierung gestellten Bedingungen in
Erwidgung gezogen wurden. Die Frage der Lagerschmierung in Be-
ziehung zu dem zu tragenden Gewicht wird bei Besprechung der
Traglager behandelt werden.

13. Biegungsheanspruchungen.

Da wir die Welle als lediglich frei aufliegend in den Lagern
betrachten, so wird das grote Biegungsmoment an den Stellen auf-
treten, wo die Welle in die Radsterne oder die Trommeln eintritt.

Man verfihrt hinreichend genau, wenn man das Rotorgewicht G
zu gleichen Teilen auf die Traglager verteilt. Das Biegungsmoment
betragt dann:

1 G-l cmkg;

worin ! die Linge der Welle vom Traglager bis zum Radstern be-
deutet. Die maximale Zugbeanspruchung der Welle infolge dieses
Biegungsmomentes kann auf die gewchnliche Weise berechnet werden.

Die groBte Zugbeanspruchung im Material wird eine Haupt-
beanspruchung sein, die sich aus der Schubbeanspruchung und der
direkten Zugbeanspruchung ergibt. Ist:

k, = Zugbeanspruchung durch das Biegungsmoment,
k,==Schubbeanspruchung durch das Drehmoment und Eigengewicht
des Rotors,

so betréigt die maximale Zugbeanspruchung: k=1%, -V (3 k) -+ k.2

14. Durchbiegung der Turbinenwelle.

Damit das Spiel iiber den freien Schaufelenden mdoglichst klein
gehalten wird, ist es notwendig, die etwa auftretende Durchbiegung
des Rotors auf ein MindestmaB zu beschrinken. Diese Durchbiegung
sollte stets berechnet, und falls notwendig, der Wellendurchmesser
vergrofert werden.
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Betrachten wir die Welle als ,frei aufliegend“ in jedem Lager,
so soll die berechnete Durchbiegung des in Ruhe befindlichen Rotors
nicht mehr als 0,125 mm betragen.

Unter der Annahme, da die Trommel horizontal bleibt, kann
man jedes der beiden Wellenstiicke, deren Léngen I, und [, sein
mogen, als gleichmdBig durch das Eigengewicht belasteten Balken
auffassen, die am Radstern fest eingespannt sind. Die Durchbiegung
erhidlt man aus der Formel:

1
=%

J,

o D

l3
worin bedeutet: '
G = Gewicht des Rotors in kg,
l=1, oder [, in cm,
E = Elastizitatsmodul des Wellenmaterials = 2100000 kg/qem,

J=Trégheitsmoment des Wellenquerschnittes,
Vi :

b4 ..
= fir volle Wellen,

4 __ 4
Ql_MADz) fiir hohle Wellen.

Ist der Durchmesser beider Wellenstiicke der gleiche, so wird
man die Berechnung nur fiir das lingere der beiden durchfiihren.
Fiir I, und [, sind bei festen Traglagern die kiirzesten Entfernungen
zwischen Radstern und Lager einzusetzen, wiahrend bei Kugelgelenk-
lagern diese Masse bis Mitte Lager zu rechnen sind.

156. Entlastungskolben.

Der Durchmesser des Entlastungskolben wird, wie spéterhin in
Kapitel 13 nédher ausgefithrt werden wird, bestimmt. Seine Lénge
(Fig. 68) hingt allein von Anzahl und Abmessungen der Dichtungs-
ringe ab. Seine Wandstérke s braucht nicht gréBer als die mittlere
Wandstérke s,, der Trommel zu sein.

Der Entlastungskolben ist auf seiner Innenseite 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 Innenkante Entlastungskolben betrigt gewdhnlich
%/, Kolbenlinge.

Entlastungskolben von Riickwértsturbinen besitzen héufig neben
dem Flanschen noch eine zweite innere Versteifungsrippe. Beispiele
hierfiir sind in Fig. 10 und 12 zu sehen.

Der Entlastungskolben ist gewdhnlich unmittelbar mit dem Rad-
stern verbunden. Ist aber wie in Fig. 68b der Radstern fiir eine
Niederdruckturbine aus geschmiedetem Siemens-Martinstahl hergestellt,
so mufl man einen Verbindungsring verwenden, da der Entlastungs-
kolben betrichtlich 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 Beriihrungsfliche zwischen Kolben und Radstern sollte (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-
sternen, und Fig. 69 stellt einige Armquerschnitte 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 Léngsausdehnung von Lidufer und Gehduse in-
folge der Warme auf nahezu gleiche Grofle gebracht wird. Die Rad-
sterne am hinteren Ende einer Turbine miissen aufler dem Dreh-

moment den Propellerschub iibertragen. Die vorderen Radsterne
haben gewdhnlich nur sehr geringe Driicke und Drehmomente zu
ibertragen. Sind Marschturbinen vorhanden, so kommt auf den
vorderen Radstern der Hauptturbine das totale durch die Marsch-
turbine hervorgerufene Drehmoment. ‘

Gewohnlich fithrt man die Turbinen- und Laufwellen gleich stark
aus, soweit als nur die Torsionsbeanspruchung in Frage kommt.

Betrichtliche 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 Stahlgufl
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(Fig. 67) verdriingt, welch letztere friiher allgemein verwendet wurden.
Radsterne aus Guflstahl haben in einigen wenigen Féllen Neigung
zu Rissen in den Armen und im Verbindungsflansch mit dem Ent-
lastungskolben gezeigt. Die in Fig. 68a und b veranschaulichte

A volle Arme, B und C hohle Arme
aus Stahlguf, D hohle Arme aus ge-

Fig. 68c. H.-D.-Radstern aus S.M.-Stahl sohmiedetem Stahl.
(offene Ausfiithrung). 0y =",b; 0,=1,b; 6,="1/5b.

Scheibenform des geschmiedeten Radsterns hat auBerdem den Vor-
teil groBerer Billigkeit. Beim Vergleich dieser Art mit der offenen
Ausfithrung, Fig. 68c, hat man Festigkeit und Gewicht in Erwigung
zu ziehen. Steifheit wird sowohl zur Ubertragung des Propellerschubes
als des Drehmomentes gefordert.

14*
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17. Abmessungen der Radsterne.

Bei den Radsternen mit vollen Ar-
men (offene Ausfiihrung) mége die Breite
des Armes gleich dem Wellendurchmesser
beim Eintritt in den Radstern gemacht
werden. Die Armstdrke an der Nabe
soll entsprechend einer zuldssigen Bean-
spruchung bemessen werden. Die Arm-
stirke am Kranz betrigt gewohnlich 3/,
derjenigen an der Nabe fiir gegossene
Radsterne, und ist gleich derselben bei
geschmiedeten Radsternen. Die Naben-
stirke betrigt d/, fiir hintere Radsterne,
die ein Drehmoment zu iibertragen ha-
ben, und d/, bis d/, fiir vordere Radsterne,
wenn d der Wellendurchmesser oder die
Nabenbohrung ist.

Die Stdrke des Radkranzes kann
gleich der mittleren Wandstirke der
Trommel bemessen werden.

Nach diesen aufgefiihrten Abmes-
sungen bleibt nur noch die Berechnung
der Armstéarke iibrig.

Es ist vorzuziehen, die Armzahl ge-
gossener Radsterne ungerade zu wihlen,
z.B. 7, 9 oder 11 (siehe Fig. 70).

18. Armstirke des Radsterns.

Es bezeichne:

M, = Drehmoment in cmkg,
k,,=— Beanspruchung in der Welle in
kg/qem,
k,= Beanspruchung in den Armen in
kg/qem,
d =Wellendurchmesser in cm (bei
voller Welle),
d,, d, = adulerer und innerer Wellendurch-
messer (bei hohlen Wellen),
r = Radius des Radsterns in cm,
! = Entfernung der Nabe vom &uBe-
ren Radumfang in cm,
s = Armstidrke an der Nabe in cm.
b= Armbreite in cm,
n = Anzahl der Arme.
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Das Drehmoment in der Welle betrigt:

Md=1is-kw-d3 fiir volle Wellen . . . . . (1)
4 g4

— "k A" —dy’ fiir hohle Wellen . . . (2)

16 /

und demnach die am Radius » wirkende Tangentialkraft My oder
r

M
—4 fiir jeden Arm.
n-r

Gewohnlich fithrt man die Berechnung derart durch, dafl man
die Arme als an der Nabe fest eingespannt und vom Radkranze
losgetrennt betrachtet. Das Biegungsmoment an der Nabe in bezug
auf die Achse XX in Fig. 70 ist dann:

M, 1
—ni o cmkg .

Das Widerstandsmoment des vollen Armquerschnitts ist
W=1/,b-s%

Setzen wir M, = W-k_, so ergibt sich aus den obigen Gleichungen:

3
s gt g o 019631k, d®

I a

n-r

e -

und daraus: s=1,086 ﬁ_- . ‘/k_w
n-r-b k,

4

Ist die Laufwelle hohl, so ist fiir d der Wert d’—d—z— einzu-
1

setzen. Der Wert ky hingt nur vom Material ab und kann gleich

1 gesetzt werden. :

19. Hohle Arme.

Sind die Arme des Radsterns hohl, so muB der Ausdruck fiir
das Widerstandsmoment in Abschnitt 18 eine Abénderung erfahren.
Das Widerstandsmoment betrigt fiir den Armquerschnitt

Fig. 69B:

1 as®+ BH®—dh®
6 H
fiir Fig. 69C: L F asg—}—f—(d‘*—d*)}
e 5, L6 gzt T %
1
und fiir Fig. 69D: Shes?— 58,
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Der in jedem einzelnen Falle geltende Ausdruck fiir das Wider-
standsmoment ist nach Multiplikation mit der Beanspruchung %,

dem Ausdrucke: M,

l
noor
gleichzusetzen, worin fiir M, der durch Gleichung 1 oder 2 gegebene
Wert 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. 69 D:

1 n n k -d®-1
—h.oe2 .- 6 3) — " Tw Y
(61)8 16°% ) k=15 "0y

k PEN

w

" ner 0,85bs% —0,%

20. Beanspruchung der Arme durch den Propellerschub.

Die Berechnung der Biegungsbeanspruchung der Arme infolge
des axialen Wellenschubes kann auf dhnliche Weise wie die vorher-
gehende Berechnung geschehen. Das heiflt, wir nehmen an, dafl die
Arme an der Nabe fest eingespannt und vom Radkranze losgetrennt
seien, und verteilen den gesamten Schub P zu gleichen Teilen auf
alle Arme. Die biegende Kraft wirkt hier in der Léngsrichtung der
Turbine. Da die hohlen Teile der Arme nahe an der neutralen
Achse liegen, so werden sie das Resultat nicht wesentlich beein-
flussen. Aus diesem Grunde kann fiir jeden der drei ersten in
Fig. 69 gegebenen Querschnitte das Widerstandsmoment zu §s-b?
gesetzt werden.

Das an jedem Arm an der Nabe wirkende Biegungsmoment

betragt:
etrig P
n
. 6 P-1
und demnach ist: kbr_m.

Wird fiir P der effektive Propellerschub eingesetzt, so mag mit
k, nicht hoher als 140 kg/qem gegangen werden.

21. Verbindung der Vorwirts- und Riickwirtstrommeln.

Der Verbindungsring zwischen Niederdruck- und Riickwérts-
trommel einer Schiffsturbine ist in Fig. 7la zu sehen. Aufler den
Biegungs- und Torsionsbeanspruchungen mufl die Wirkung des effek-
tiven Propellerschubes beriicksichtigt werden. Der gesamte Propeller-
schub wird durch diesen Ring iibertragen, wodurch eine Biegungs-
beanspruchung in diesem hervorgerufen wird. Der Ring muf} hin-
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reichend stark bemessen werden, um neben den Biegungsbeanspru-
chungen nach zwei Richtungen hin noch die Beanspruchung infolge
des Eigengewichtes aushalten zu konnen. Die maximale Beanspru-
chung wird von der Neigung
des konischen Stiickes zur Achse
abhidngen und ist proportional
dem Verhéltnis von groBtem
zu kleinstem Radius des Rin-
ges und der Quadratwurzel aus %
dem effektiven Schub. Obgleich
die Beanspruchung in der Regel
gering sein wird, so wollen Fig. 71. Verbindungsring.

wir fiir die Wandstérke gemaf

obiger Erorterungen eine halb empirische Formel aufstellen. Die
Wandstéirke in Zentimetern soll nicht kleiner sein als:

§=0,0215 (;4— 1)1/_15,
0

worin r und r, die Radien gem&f Fig. 71 und P der effektive oder
angenommene Propellerschub in Kilogramm bedeutet.

Ist L=1,2, so erhélt obige Formel die einfache Form:
o -
_ VP
= o1

*22. Biegungsbeanspruchung des Verbindungsringes.

Die allgemeine Theorie der Biegungsbeanspruchung ebener
Platten ist in der Haupteache von Grashof!) entwickelt worden.
Diese Theorie soll auf die in Fig. 71b dargestellte Ringplatte
Anwendung finden. Diese verinderte Form wurde aus der wirk-
lichen dadurch erhalten, da der Verbindungsring in axialer Richtung
so lange zusammengeprefit wurde, bis der konische Teil mit dem
duleren Umfang einen rechten Winkel bildet. Eine solche am
duferen Umfang eingespannte Ringplatte besitzt fast nahezu die-
selbe Festigkeit wie ein Verbindungsring; nur werden hier infolge
der Neigung des wirklichen Ringes (Fig. 71a) gegen die Schubrich-
tung die zufolge dieser Theorie berechneten Beanspruchungen viel
zu hoch ausfallen.

Fiir die maximalen Biegungsmomente infolge des Schubes P
haben wir folgende Formeln:

. . 3 P 272 r
Beanspruchung am inneren Umfang — — .-~ | 1——- a sin ~]
2m s°| rT—r," 7y
3 P[ 27,2 1
Beanspruchung am &ufieren Umfang = —— . 5 |1 —— ro__2 In—|.
27 §* L r*—ry® 1,

1) F. Grashof, Theorie der Elastizitit und Festigkeit; Berlin 1878.
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DaBl die numerischen Werte dieser Beanspruchungen verschie-
dene Vorzeichen haben, bedeutet, daB8 die biegende Kraft am inneren
und dufleren Umfang entgegengesetzt gerichtet ist. Die gréBten Be-
anspruchungen treten am inneren Umfang auf.

23. Verbindung von Trommel, Radstern und Welle.

Bei Schiffsturbinen wird der Radstern gewshnlich auf der Welle
aufgeschrumpft und die Trommel ebenfalls wiederum auf dic 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 Héalfte in die Rad-
sternnabe und zur Hélfte in die Welle eingelassenen Schrauben gegen
Verdrehung gesichert. Diese Schrauben werden auf Abscheerung be-
ansprucht und sollten hinreichend stark bemessen werden, um die
gesamte Kraft iibertragen zu konnen. Ihre GroBle und Anzahl ist
deshalb entsprechend dem Durchmesser der Laufwelle zu wihlen.

Es bezeichne:

0 = Kerndurchmesser der Schraube,
k, = Schubbeanspruchung im Schraubenbolzen,

z = Schraubenanzahl,

f = Querschnitt der Schraube (entsprechend dem Kerndurchmesser).

Die Abscheerungsfliche der Verbindungsschrauben zwischen
Trommel und Radstern ist zf qem, und das iibertragene Drehmoment
betragt:

z-fkgr,
worin wie frither » den Radius des Radsterns bedeutet.
Setzt man diesen Ausdruck gleich dem durch Gleichung 1 oder 2
gegebenen Drehmoment, so erhélt man
0,196 k- d®
Z-. f: _w
ky-r

196 t_dt
_0196-k, d,7—dy fiir hohle Wellen.
k, red,
Da wir keineswegs sicher sind, dall sich die Kraft gleichmiBig
auf alle Schrauben verteilen wird, so muf} fiir %, ein sehr niedriger

Wert gewéhlt werden. Deshalb wollen wir fiir die hinteren Rad-

fir volle Wellen,

k
sterne, die ein groBes Drehmoment zu libertragen haben 7{” =3, und

‘s
fiir vordere Wellensterne %":2 setzen. Hat der vordere Radstern

das Drehmoment einer anderen Turbine zu iibertragen, so sollten
die Schrauben ebenfalls mit Riicksicht auf das zwischen beiden Tur-
binen liegende Wellenstiick berechnet werden, und das Verhéltnis

Fy 3 gesetzt werden. Die Schrauben werden gewShnlich an beiden

k

s
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Enden umgenietet; ihre Teilung am Umfang der Trommel betrigt
30 bis 40 cm je nach GroBe des Zwischenraumes zwischen den Armen.

Bei Vorwirtsfahrt wird der Propellerschub in der Regel durch
einen Bund auf dem Radsternkranze aufgenommen, wahrend bei
Riickwiirtsfahrt der Wellenschub durch die Schrauben beider Rad-
sterne libertragen wird. Die hierdurch entstehende Schubbeanspru-
chung ist gleich dem Propellerschub (fiir Riickwirtsfahrt) dividiert
durch die Fliche zf.

Obige Formeln sind gleichfalls auf die Schrauben im Verbin-
dungsring zwischen Vorwirts- und Riickwértsturbine anzuwenden.

24, Stirke der Schrauben.

Der auf Schub beanspruchte Querschnitt der Schrauben, die die
Radsternnabe mit der Welle verbinden, ist z-1-d, worin [ die Schrau-
benlédnge bedeutet.

Das iibertragene Moment ist:

z2:1-0-k,-r,
worin r = Radius der Nabenbohrung bedeutet.
Es besteht dann die Gleichung:
a3
zol'ézo’—lg—ﬁ—d-% fiir volle Wellen,
r

S

4 24
__ 0196 (d* —dy) Ey oy onle Wellen.
r-dl l:s

Auch gelten hier die obigen Angaben iiber den Wert von /:i”
die Kraftiibertragung von der Marschturbine und den Léi.ngsschlib
bei Riickwirtsfahrt. Die Beanspruchung durch den Léngsschub be-
tragt in diesem Falle: p

z2-1-0’
worin P der Schub bei Riickwirtsfahrt ist.

2b. Schaufelbefestigungen und Schaufelformen.

In Ergidnzung des Abschnittes 9 in Kap. V seien hier einige
praktisch bewéhrte Ausfilhrungen von Schaufelbefestigungen auf-
gefilhrt. Die fiir 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 die Fig. 72 und 73. Die
SchaufelfiiBe sind mit Einkerbungen versehen, die mittels Zwischen-
stlicke in den mit seitlichen Rillen versehenen Nuten der Laufer-
trommel oder den glatten Nuten des Gehduses verstemmt werden.
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Am Kopfende werden die Schaufeln gewdhnlich zugeschiarft, damit
sie sich bei etwaigem Anstreifen an die Gehdusewandungen abnutzen,
nur nicht etwa zerbrechen. Sie bestehen aus zihem Kupfer oder
Sondermetall mit 40 v. H. Dehnung und 3600 kg/qecm Festigkeit
und sind mit zehnfacher Sicherheit gegen AbreiBen hergestellt.

Fig. 72. Schaufelung des Laufers der Brush- Fig. 73. Nuten der Trommel
Parsons-Turbine. und des Geh&uses.

Zum Versteifen der Schaufeln verwendet die Westinghouse- .
Gesellschaft profilierte Drihte mit nasenartigem Ansatz (Fig. 74) von
etwa 1 m Liange. Der Ansatz wird zwischen den Schaufeln um-

gebogen und verlétet. Der SchaufelfuBl wird nicht durch Umbiegen
der Schaufel hergestellt, sondern die Firma schmiedet besondere

1 AT ®
— T
O Y

— ]
Fig. 74. Versteifung der Schaufeln Fig.75. Uberdruckbeschaufelung der @ I

durch Draht nach Westinghouse. Brown-Boveri-Parsons-Turbine.

FiiBe in Gesenken an, die derartig konstruiert sind, daB durch das
Anschmieden der Schaufelfu gleichzeitig verstirkt wird und all-
mihlich nach der Spitze zu abnimmt. Da infolge dieser Konstruk-
tion keine Stemmarbeit notwendig ist, so lassen sich die Schaufeln
leicht auswechseln.

Die Firma Brown-Boveri & Cie. befestigte frither die Schaufeln
lediglich durch Verstemmen, wodurch bei Anwendung iiberhitzten
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Dampfes vorgekommen war, dal3 die Schaufeln infolge der starkeren
Wiarmedehnung aus den Nuten herausgedriickt wurden. Neuerdings
besitzen die Schaufelfiile eine kleine Einfrisung, in die ein vor-
stehender Falz der Trommel hineinpafit. Um ein Vibrieren der
laingeren Schaufeln zu vermeiden, werden diese an

ihren Enden durch einen hindurchgezogenen Stahldraht I/
mit Kupferiiberzug verlotet (Fig. 75). '

Die Gleichdruckbeschaufelungen werden mit schwal- [
benschwanzférmigen oder sigezahnartigen Schaufelfiifen i |
ausgefiihrt. Letztere Ausfilhrung, die Fig. 76 zeigt, hat :
den Vorteil, dall eine groBe Auflagefliche erhalten, und <5
dic Querschnittsverminderung im gefédhrlichen Quer- 3
schnitt der Schaufel umgangen wird. Das letzte Zwischen- <~
stiick hat einen verlingerten Ful}, der durch eine radiale {
Bohrung im Laufrade hindurchgesteckt und auf der \ |/
anderen Seite vernietet wird. Oder aber die seitliche
Oﬁnung, durch die alle Schaufeln und Zwischenstiicke in Fig.76.Gleich-
die Nut eingebracht wurden, wird dann durch einen auf druckschaufel
den duBeren Umfang des Laufrades aufgenieteten Ring _der

Tosi-Turbine.
verschlossen. —

Eine eigenartige Schaufelbefestigungsweise fiir die festen Leit-
schaufeln wird bei der Westinghouse - Parsonsturbine angewendet.
Um die Schaufeln der unteren Gehausehilfte ohne Herausheben des
Laufers aus den Lagern montieren oder auswechseln zu konnen,
werden diese paarweise auf’ biegsamen Bronzestreifen angebracht
und in die Gehdusenuten von jeder Seite aus eingeschoben. AuBer-
dem sind diese Streifen gegen das Gehéduse so abgefedert, dall sie zu
Anfang ruhig an die Trommel schleifen diirfen, ohne dal Gefahr fiir die
Schaufeln besteht. Das erforderliche Achsialspiel stellt sich auf diese
Weise mit der Zeit infolge Abniitzung der Schaufeln her. —

26. Verbindung der rotierenden Teile bei Landturbinen.

Bei Turbinen fiir elektrischen Antrieb und besonders bei solchen,
die mit tberhitztem Dampf arbeiten, sind grofie Schwierigkeiten da-
durch aufgetreten, dal am Hochdruckende die Trommel sich mit
der Zeit auf der Welle lockerte. GewoShnlich wurde die Trommel
aus Stahlgufl hergestellt und in ihre beiden Enden die aus Siemens-
Martin-Stahl hergestellten Wellenstiicke eingeprefit. Die Schwierig-
keit bestand in der verschiedenen Ausdehnung der Materialien, die
bei lingerem Betrieb bewirkte, daBl die Trommel auf dem Wellen-
zapfen lose wurde.

Um diesem Ubelstande zu begegnen, werden heutzutage die
Trommeln kleiner Turbinen héufig mit der Welle am Hochdruck-
ende in einem Stiick geschmiedet, wie Fig. 77a zeigt.

Bei groflen Turbinen wird der Rotor gewdhnlich noch aus GuB-
stahl hergestellt. Eine Menge verschiedenster Methoden hat man



29() Trommeln und Rotorteile.

angewendet, um 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 Stiick geschmiedet und zwischen dem Trommelende und dem

Fig. 77. Verbindungen von Trommel und Welle
bei Landturbinen.

N.-D.- Ausgleichkolben
durch Bolzen festgezo-
gen worden.

In Fig.77c ist eine
Ausfiihrung der Firma
Willans und Robingon?)
fir Leistungen iiber
2000 Kilowatt wieder-
gegeben. Auf die Welle
ist am H.-D.-Ende ein
HohlguBstiick aus Stahl

Fig. 78. H.-D.-Liufer 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
eingeprefft wurde, ist somit nur der Temperatur des N.-D.-Dampfes
ausgesetzt, wihrend der duflere mit der Trommel durch Schrauben-
bolzen verbunden wurde.

Die Brown-Boveri-Trommel ist in Fig. 7 zu sehen, wihrend
Fig. 78 einen vollstindigen H.-D.-Rotor der Firma Richardsons, West-
garth & Co. zeigt. Hier ist das H.-D.-Ende der Trommel auf das
vergroBlerte Wellenende aufgeschrumpft und auBerdem durch Bajo-
nettverschlul festgehalten. An der anderen Seite ist die Trommel
aufler der Aufschrumpfung auf das Wellenende noch durch Schrauben
gegen Verdrehung gesichert, die ihrerseits wieder durch die hierauf
aufgeschrumpfte Habe gesichert sind. Im Innern des Wellenendes ist
ein Hohlraum vorgesehen, in den durch Bohrungen hindurch Frisch-
dampf gelangen kann, und somit Welle und Trommel gleichzeitig
erwiarmt werden.

Fig. 79 zeigt die Trommel einer 5000 KW-Turbine von Brown,
Boveri & Cie., bei der vier Teile iibereinander aufgeschrumpft sind.
Um bei groBlen Einheiten einen Ausgleichkolben zu sparen wird,
wie hier, der N.-D.-Dampfstrom geteilt und in der durch die Pfeile
angegebenen Weise gefiihrt.

2%. 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 dafl 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,
daB3 der in die Marschturbine eintretende Dampf eine Lingsausdeh-
nung der Marschtrommel und Welle hervorrufen wird; und daB, falls
man dieser Ausdehnung nicht nachgibt, unzuléssig hohe Beanspru-
chungen auftreten werden, und eine Beschiddigung 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
verindert werden. Damit diese Ausdehnung des Marschturbinenrotors
stattfinden kann, hat man eine bewegliche Gleitkupplung zwischen
beiden Wellen eingeschaltet.

Sind Vor- und Riickwértsturbine in demselben Gehiuse oder in
getrennten Gehdusen auf demselben Wellenstrang angeordnet, so
bedarf es nur eines Drucklagers fiir beide Turbinen. In diesem Falle
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 gibt uns
ein anschauliches Beispiel fiir den Gebrauch starrer und beweglicher
Kupplungen.

28. Kupplungen.

Die gewdhnlichen starren Wellenkupplungen kénnen nach den-
selben Gesichtspunkten wie im Kolbenschiffsmaschinenbau berechnet
werden. Es bedeute:

M, =zu iibertragendes Drehmoment,

r ="Radius des Wellenquerschnittes (bei hohlen Wellen der
halbe duBere Durchmesser),

s = Stédrke des Kuppelflansches,

k, = Schubbeanspruchung.

Der Widerstand im gefihrlichen Querschnitt (d. h. wo der Flansch
in die Welle iibergeht) gegen die Schubkraft betrigt:

2a-r-s-k,
und somit das iibertragene Drehmoment: M,—=2nr*.5-k,.
Das durch die Welle iibertragene Drehmoment ist aber:
sa-rdk, fiir volle Wellen,
4 . 4
rt—nt

-k, fiir hohle Wellen,

1
27l

so daf fiir volle Wellen gilt: .
2rrtsk,=3%in-r3-k,

"

folglich s =
und fiir hohle Wellen:

Qrer sk — ot 12

-1 1 ”13127 =0,234r, fir r,=2r,.

Obige Flanschstérken sind in bezug auf zuldssige Beanspruchungen
hinreichend stark bemessen, jedoch sollte aus anderen praktischen
Beweggriinden die Stirke des Kuppelflansches nicht kleiner als der
Bolzendurchmesser gemacht werden.

Wir wollen uns nach der von Seaton!) angegebenen Faust-
regel richten, nach der die Kuppelflanschstirke = 0,3 - Wellendurch-
messer fiir volle Wellen zu wéhlen ist. Fir hohle Wellen sei: Kup-
pelflanschstiarke — 0,25 - dullerer Wellendurchmesser.

Jede der hiernach erhaltenen Flanschstirken ist mehr als dop-
pelt so stark, als hinsichtlich der Beanspruchung erforderlich sein
wiirde. Jedoch miissen wir bedenken, dal wir bei der theoretischen

1) Siehe ,Manual of Marine Engineering“ von A. E. Seaton.
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Flanschenberechnung keine Riicksicht auf die Schwichung des Flan-
schen durch die Bolzenlécher nahmen.

Obgleich die nach der Faustregel sich ergebenden Flanschstirken
vollauf Beachtung verdienen, so gibt es immerhin eine Menge Fille,
bei denen die Flanschen nur halb so stark ausgefiihrt sind.

Abmontierbare Kupplungen mit auf den Wellenenden aufge-
keilten Flanschen werden mitunter angewandt, wenn axiale Krifte
zu iibertragen sind, und das Wellenende nicht vergrofert werden
kann. Thre Flanschstérke und Bolzendurchmesser kénnen nach obigen
Formeln berechnet werden. Die Schubbeanspruchung im Keil be-
trage etwa 280 kg/qem. Die Druckspannung in der Welle ist ge-
wohnlich sehr gering, weshalb man die Tragfliche des Keils oder
besser seine Hohe klein halten kann, um gleichzeitig den Wider-
stand der Welle gegen Verdrehung so wenig wie moglich zu ver-
ringern. Die Hohe des Keils moge zu '/, bis !/, des Wellendurch-
messers gewéhlt werden.

29. Kupplungsbolzen.

Unter Beibehaltung der Bezeichnungen des vorigen Abschnittes
bedeute :
D = Wellendurchmesser,
d = Bolzendurchmesser,
R = Radius des Bolzenkreises,
z= Anzahl der Bolzen.

Da gut eingepaflte Bolzen nur auf Schub beansprucht werden,
und fiir die Schubkraft das Widerstandsmoment des Bolzenquer-
schnittes (nicht das dem Kerndurchmesser des Gewindes entsprechende)
in Betracht kommt, so betrigt das durch die Bolzen iibertragene
Drehmoment:

7-d?
T kR
Folglich gilt fiir volle Wellen:
d? E/ 2
‘ ZT’CSR——ED 'kd
und da k =k, gesetzt werden kann,
Dy/ D
d= '2_ Z—E . . . . . . . (1)
und fiir hohle Wellen:
g1/ =D
4D,-z-R

Nach Seaton kommt auf je 5 cm Wellendurchmesser ein
Bolzen, und wenn R stets zu 0,8 D genommen wird, erhilt man
aus Gleichung 1:
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Bolzen : Bolzendurchmesser = Wellendurchmesser : 3,58
” 4,00
” 4,38
» 4,73
” 5,06
” 9 ” ” ” 5’37
” 10 ” ” ” 5’67
Obige Tabelle gilt fiir volle Wellen. Verfahren wir auf #hn-
liche Weise, so erhalten wir fiir hohle Wellen:

d—o05a70

Vz

woraus sich folgende Tabelle ergibt:
bei 4 Bolzen: Bolzendurchmesser — 0,270 D,

4
5

” 6 ” ”
7
8

(I

PR T " =0,241D,
w 6y » =0,221 D,
o Uy » =0,204 D,
w8 » =0,191D,
” 9 ” ” =0,180 D1
» 10 ” ” :071711)1

Der Teil des Bolzens, der Gewinde triagt, kann geringeren Durch-
messer erhalten, wodurch sich natiirlich kleinere Muttern und Flan-
schendurchmesser ergeben. Des 6fteren werden auch konische Bolzen
verwendet und zwar besonders zur Verbindung von Lauf- und Pro-
pellerwellen, da sie leichter zu ldsen sind.

30. Ringkupplung.

Die Ringkupplungen fiir Turbinenwellen sind &hnlich ausgebildet
wie die der Kolbenmaschinen. Sie sind derart berechnet, daf3 sie auler
Druck und Zug noch ein gewisses Drehmoment iibertragen konnen.

In Fig. 80 ist in das eine Wellenende eine Ringnut eingefriBt,
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 « bezeichneten Flichen die iibertragenden, wahrend
den Druck die mit b bezeichneten Flachen aufnehmen. Fiir jede
dieser Flachen kann eine Flichenpressung von etwa 425 kg/qem zu-
gelassen werden. Die Stiarke s des Ringes oder 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 hédufig 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 auBlen durch das am Hinterschiff befind-
liche Stevenrohr eingezogen werden kann. Die Propellerwelle be-
sitzt, wie man aus der umstehenden Fig. 81 ersieht, an ihrem vor-
deren Ende einen Gewinde-
pfropfen, der bei einem &u-

Beren Bruch der Propeller-
welle das Eindringen von
Meerwasser verhindern soll.

Der schwache Konus
am Wellenende erleichtert
dieDemontage desabnehm-
baren Flanschen.

Fig. 81 zeigt die etwas abgeénderte Form einer Ringkupplung.
Sie soll jegliche Moglichkeit eines Endspieles oder des ,Schlagens®
beider Wellenenden verhindern, was bei diesen Kupplungen, die fiir
,Warmlaufen“ bekannt sind, eine groBe Hauptsache ist. Mit Hin-
blick auf Fig. 81 sieht man, daBl durch Zusammenziehen der Bolzen,
die Hiilse und der Flansch den Ring und Endzapfen der Welle
zwischen sich fassen. Durch die Flichen, die auf diese Weise auf-
einandergepret werden, wird der in der Welle auftretende Druck
und Zug iibertragen.

31. Biegsame Kupplungen.

Die biegsame Kupplung nach Parsons wird fast ausschlielich
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
duleren, die an einem Ende
einen Flanschen triagt. Jede
dieser beiden Hiilsen be-
sitzt eine Anzahl Zahne oder
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 cm,
D = Wellendurchmesser in cm,

k, = Schubbeanspruchung im ZahnfuB,
k,, = Schubbeanspruchung der Welle.

Von dem Umfange 2rn der inneren Hiilse kénnen rx als von
Zshnen bedeckt angenommen werden. Der gesamte Zahnquerschnitt
am FuBle betrigt dann z.r.b, und das Drehmoment z-r?-b-k,.
Setzen wir dieses gleich dem durch die Welle zu iibertragenen Dreh-
momente ;% 7-D%.k , so erhalten wir:

n-D?

mt bk =,
— D3_ ky
T 1607 k,

Wir wollen » nicht kleiner als 0,75 D wihlen. Da die Bean-
spruchung nicht gleichméfBig verteilt werden kann und die Berech-
nung eine Biegungsbeanspruchung der Zihne nicht beriicksichtigt,
so muf} fir die Schubbeanspruchung %, ein sehr niedriger Wert ge-

wihlt werden. Setzen wir » = 0,75 D, und %":3, so ergibt obige

Formel: . D
Die Beanspruchung der Zihne auf Biegung hingt in der Haupt-
sache von der Giite der Ausfiihrung der Zihne und von dem Ver-
hiltnis b zu & (siehe Fig. 82) ab. Bei gut ausgefiihrten Zahnen wird
diese Beanspruchung klein sein, wenn b und % einander gleich sind.
Im 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 dieselbe Weise wie bei
festen Kuppelflanschen berechnet werden. Die Zahnflanken ver-
laufen gewohnlich grade und radial, jedoch empfiehlt Foster, daB
zwecks geringerer Abniitzung dieselben wie Zihne von Zahnriadern
ausgebildet werden sollen?).

32. Biegsame Gleitkupplungen.

Arbeiten die Haupt- und Marschturbinen auf denselben Wellen-
strang, so wird gewohnlich eine Gleitkupplung zwischen den beiden

1) Siehe Foster, ,Steam Turbines®, S. 394/5.
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Turbinen aus dem Grunde notwendig, um der Lingenverinderung
des Marschrotors infolge des Temperatureinflusses Rechnung zu tragen,
wie bereits im Abschnitt 27 dargetan wurde. Eine biegsame Kupp-
lung, wie sie in Abschnitt 31 beschrieben wurde, ist zuweilen an-
gewendet worden, aber die in Fig. 83 abgebildete und abgednderte
Form ist gebrduchlicher geworden. A4 und B sind die beiden Wellen,
von denen die letztere einen festen

Flansch tréagt. Ein kleinerer auf der S
B "QJ

Welle 4 befindlicher Flansch ist mit
Radialzihnen versehen und wird von
einem Ring C aus Schmiedeisen oder
weichem Stahl umfaft. Dieser Ring
ist durch die auf seiner Innenseite

befindlichen Zahne mit der Welle 4 N
fest verbunden. Aullerdemist er in Fig. 83. Elastische Klemmkupplung
der gewohnlichen Weise mit dem fiir Schiffswellen.

festen Flanschen B durch Bolzen

verschraubt. Wir konnen diese Verbindung als eine gewdhnliche feste
Kupplung ansehen, deren einer Flansch aus zwei Teilen besteht,
wie aus dem in Fig. 83 dargestellten Querschnitt ersichtlich ist.
Die Kupplung iibertrdgt drehende aber nicht axiale Krifte. Die
Zahnbreite kann wie in Abschnitt 31 ermittelt werden. Die Kupp-
lung wird gewohnlich zwischen dem Hauptdrucklager und dem hin-
teren Traglager der Marschturbine angeordnet und lduft vollstindig
in Ol. Auf den Zahnflanken wurden Nuten eingefriBt, um dem Ol
den Zugang zu erleichtern.

33. Keile und Federn,

Diese haben in der Regel ein Drehmoment zu iibertragen und
gollen aus diesem Grunde mit Riicksicht auf die von dem Drehmoment
herrithrenden Schub- und Druckbeanspruchungen berechnet werden.

Es bezeichne:

b = Keilbreite in cm,

h = Keilhche in cm,

! =XKeillinge; oder wenn mehrere Keile verwendet werden, so
ist | die Gesamtlange aller Keile,

d — Wellendurchmesser in cm,

p == Flidchenpressung auf der Tragfliche des Keils in kg/qem.

Unter der Annahme, daBl der Keil bis zur halben Hoéhe in die
Welle eingelassen sei, bestimmt sich das iibertragene Drehmoment zu:

1 l-h d
g P

Diesen Ausdruck setze man dem wirklichen Drehmomente gleich,

wie es aus der effektiven Turbinenleistung berechnet wurde; also:
M,=171620 .,
n

15%
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Im allgemeinen wird es dagegen ausreichend sein, die Keile mit
Riicksicht auf die Wellen zu bemessen. Es ist dann:

d:ik -d3,

1
2 P =gk

worin k, die maximale Schubbeanspruchung der Welle infolge des
Drehmomentes bedeutet. Hieraus folgt:

LT b,

4 p

2
Setzen wir 520,3 und ?g<»=f, d. h. den Kreisquerschnitt

b
der vollen Welle, so erhalten wir:
I-h=0,3-f.

Machen wir h=v‘—i 8o wird [=3d. Sodann wiirden:

12’
1 Keil eine Lénge von 3d cm,

2 Keile je eine Lénge von 1,5d cm,

3 Keile je eine Lénge 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
durchgefiihrt. Fiir hohle Wellen tritt kein merklicher Unterschied
ein, wenn fiir d der &uflere Wellendurchmesser eingesetzt wird.

Die Nachrechnung auf Schubbeanspruchung im Keil geschieht
auf sehr @hnliche Weise. Die Gleichung lautet:

d d 3

Ist hierbei b=2h, so wird die Schubbeanspruchung k, die
Hilfte der Flichenpressung p, d. h. etwa 420 kg/qem betragen.

1
S0 Uk,

34. Die Kupplung von Gebr. Stork.

Da Zahnkupplungen den Nachteil besitzen, daB sie bei nicht
parallelen Wellen eine stéindig variierende Ubersetzungsgeschwindig-
keit ergeben, und somit ein Erzittern des Maschinensatzes herbei-
filhren konnen, so beseitigte die Firma Stork in Hengels diesen Ubel-
stand durch die in Fig. 84 dargestellte Kupplung, die fiir die Land-
aggregate verwendet wird. Sie besteht aus den beiden aufgekeilten
Kupplungsflanschen, zwischen denen sich eine Scheibe befindet, die
auf beiden Seiten eine Menge Zahnleisten besitzt. — Die Zahnleisten
der einen Seite, die in Nuten der Scheibe eingesetzt sind, stehen
senkrecht zu den aus der Scheibe herausgearbeiteten Zahnleisten der
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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.

35. Drehvorrichtung.

Die Drehvorrichtung wird gewdhnlich 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 der An-
drehvorrichtung ist in Fig. 80 angedeutet.

36. Kritische Umlaufzahl der Turbinenwelle,

Rotiert eine Welle infolge einer leichten Durchbiegung oder
aus irgendeinem anderen Grunde um eine Achse, die nicht mit der
Schwerpunktsachse der Welle iibereinstimmt, so kommen Fliehkrifte
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 Fliehkréften
das Gleichgewicht halten, so da dann die elastischen Spannungen
aufgehoben werden. Die Welle beginnt dann zu erzittern, und man
nennt diejenige minutliche Umlaufzahl, bei der diese Schwingungen
auftreten, die ,kritische Umlaufzahl“.

Wir wollen folgenden Belastungsfall der Turbinenwelle betrachten.
Die Welle sei an ihren beiden Enden frei aufliegend und mit einem
Gewicht @ belastet, das an der Symmetrieachse der Welle angreift,
und demgegeniiber das Eigengewicht der Welle vernachlassigt werden
kann. Angenommen, die Wellenachse erleidet aus irgendeinem Grunde
eine elastische Durchbiegung von der Grofle f rechtwinklig zur Langs-
erstreckung der Welle gemessen. Die elastische Spannung in der
Mitte der Welle, die die Welle wieder gerade zu richten sucht, ist
gleich der Kraft, die die Durchbiegung f hervorbringt und betragt

f
48 EJ- B
Es tritt aber auch eine Fliehkraft in entgegengesetzter Richtung
auf von der GroBe:
G ]
ot f.
9
In diesen Ausdriicken bedeutet:
[ = Lénge der Welle,
E = Elastizititsmodul des Wellenmaterials,
J == Trégheitsmoment der Welle, bezogen auf ihre neutrale Achse,
o = Winkelgeschwindigkeit der Welle.
Die Fliehkraft wird den elastischen Kraften das Gleichgewicht
halten, wenn die Beziehung besteht:
EJ

..q'.w'-'.f=43f.?’

9

d. h. wenn _ 0=
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Die kritische Umlaufzahl betrigt dann:
60w
27

Setzen wir ¢ in kg, d und ! in m ein, so erhalten wir fiir eine
umlaufende Stahlwelle:

* 4/l
n, = 6,652-10° %- \/E‘

Die entsprechende Formel fiir eine unbelastete Welle, deren
Eigengewicht beriicksichtigt wurde, ist:

n, = 0,121 10"‘

n, =

d

Die kritische Umlaufzahl » fiir den Fall, dal sowohl die Be-
lastung als auch das Eigengewicht der Welle beriicksichtigt wurden,
ist mit groBer Genauigkeit durch die Annaherungsglelchung von
Dunkerley?') gegeben, die lautet

1

3
t

37. Beanspruchungen diinner rotierender Scheiben?).

Hinsichtlich der Theorie der Spannungen, die in diinnen mit
hoher Umlaufzahl rotierenden Scheiben auftreten, verweise ich auf
Abhandlungen und Lehrbiicher iiber Festigkeitslehre Die zufolge
der iiblichen Theorie erhaltenen Formeln sollen in folgendem kurz
aufgestellt werden:

Es bezeichne:

0, = Radiale Zugspannung im Abstande » von der Achse,

d,= Tangential- oder Ringspannung im Abstande » von der
Achse,

o = Winkelgeschwindigkeit,

y = spezifisches Gewicht des Materials,

r, == groBBter Radius der Scheibe,

v = Verhaltnis der Querzusammenziehung zur Dehnung (= 0,28
fir Stahl).

Fiir eine volle Scheibe (ohne Bohrung in der Mitte) betragen
dann die Spannungen im beliebigen Abstande » von der Rotations-

achse:
8= g 03— )

8
b= Ll ) — (1 30

1) Philos. Transact. of the Royal Soc. London, Bd. 185, Jahrgang 1895,
S. 270 u. f.

2) Siehe auch: M. Donath, Die Berechnung rotierender Scheiben und
Ringe. Verlag von Jul. Springer, Berlin 1912.
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An der Achse erreichen diese Spannungen ihren Maximalwert
und betragen dann:
X N }’ -3 2 b
()rmax = ()tmax 8 g T (’V + 5) :
Fiir eine Scheibe mit einer Bohrung in ihrer Mitte, vom Radius
erreicht d, seinen Hochstwert, wenn r=r, und betréigt dann:

6tmax = fg - ? [('V + 3) 7'12 —l— (]_ J— p) ,,.02] )

Ist r, so Kklein, “daB r,? vernachlissigt werden kann, so er-
halten wir:
\ y 2 2
ot)zzax:‘irgw 7”1 (V+ 3)‘
welcher Wert gerade doppelt so groB als der fiir volle Scheiben ist.
Die Festigkeit einer Scheibe kann dadurch vergroBert werden, daf3
man ihre Stérke nach der Nabe hin zunehmen 1if8t.
Werden in obigen Formeln die LéngenmafBle in cm, die Bean-
spruchungen in kg/qem eingesetzt, so mufl natiirlich g in cm/sk®
(=981) eingesetzt werden.

38. Anmerkung.

Zwecks weiterer Informationen iiber Berechnung und Konstruk-
tion von Turbinenrotoren hoher Umlaufzahl verweise ich auf den
Vortrag von J. McKenzie Newton (Engineering, Band 90, S. 64
und 101).

12. Kapitel.

Traglager, Drucklager, Nachstellvorrichtung und
Stopfbiichsen.

1. Traglager.

Bei der Konstruktion der Traglager sind folgende Hauptpunkte
zu beriicksichtigen:

1. Flidchendruck pro qem Projektionsfliche (= Lange >< Durch-
messer) der Lageroberfliche.

2. Geschwindigkeit der aufeinander gleitenden Flichen, d. h. Ge-
schwindigkeit der Zapfenoberfliche.

3. Die erreichte Hochsttemperatur des Lagers und Schmiermittels.

Ich verweise hier auf die mustergiiltigen Versuche von Beauchamp
Tower?'), sowie auf die neueren Untersuchungen anderer?).

') Proceedings Inst. Mechanical Engineers, 1883 und 1884.
%) O. Lasche, Zeitschr. Ver. deutsch. Ing. 1901. S. 1881.
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Der Druck pro qem Projektionsfliche variiert von etwa 2,8 bis
4,2 kg bei Landturbinen, und von etwa 4,2 bis 6,3 kg bei Schiffs-
turbinen. Um mitunter ein und denselben Zapfendurchmesser durch-
weg beibehalten zu kénnen, geht man mit diesen Flichendriicken
auch unter diese Werte herab.

Die Geschwindigkeit der Zapfenoberfliche in Meter pro Sekunde
betragt etwa 10 bis 15 bei Landturbinen. und 6,4 bis 9,2 bei Schiffs-
turbinen.

Das Verhiltnis von Lénge zu Durchmesser des Lagers betrigt
bei Landturbinen 2 bis 3 und bei Schiffsturbinen 1 bis 2.

Ein iblicher Wert fiir die Lager von Hochdruck- und Nieder-
druck-Hauptturbinen von Schiffen liegt zwischen 1,6 und 1,7; dieses
Verhdltnis kann jedoch auf etwa 1,3 verringert werden, wenn der
Raum fiir die Langserstreckung der Turbine beschrénkt ist. Bei den
Lagern von Marsch- und Riickwértsturbinen betrigt dieses Verhéltnis
nahezu 1. Am zuverldssigsten verfahrt man, wenn man das Produkt
von Flichendruck p und Zapfengeschwindigkeit w innerhalb gewisser
Grenzen hilt. In dieser Hinsicht kénnen wir zulassen:

pw==43 fiir Landturbinen,
pw==36 fiir Schiffsturbinen,

worin die Zapfengeschwindigkeit in m/sk eingesetzt ist. Einige Kon-
strukteure hingegen gehen bei Landturbinen bis 54.

2. Praktische Formeln und Beispiele.

Bezeichnet G das Gewicht des Laufers in Tonnen, so ergeben die
folgenden Formeln giinstige Lagerabmessungen:

fir Landturbinen: i 23 OQO
"
= 0,0064 G-n
fir Schiffsturbinen: P 12700
n
1= 10,0076 G-

worin bedeutet: n == Umdrehungen pro Minute,
! = Lagerlinge in cm,
d = Zapfendurchmesser in cm.

_ Diese einfachen Formeln sind unter Zugrundelegung - folgender
Werte aufgestellt worden:

fir Landturbinen: p=3,5 kg/qcm,
w==12 m/sk,
_ pw=42,
fiir Schiffsturbinen: »=23,5 kg/qcm,
w== 6,6 m/sk,

pw = 35.
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Die folgende Tabelle enthilt diesbeziigliche Angaben neuerdings
ausgefiihrter Schiffsturbinen:

Tabelle XVII.

Lagerdlgﬁlmesser  (kg/qem) w (m/sk) pow
165 3,6 6,5 | 234
230 3,7 9,0 | 333
230 4,5 9,0 40,5
300 3,9 8,0 31,2
360 44 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

Fir H.-D.- und N.-D.-Turbinen wird bisweilen derselbe Lager-
durchmesser gewihlt, und geschieht dies in Ubereinstimmung mit
obigen Formeln. Jedoch ist nicht zu vergessen, dafl sich diese Formeln
nur auf in Ol laufende Lager beziehen. Die Zapfenstirke der Welle
ist auf die bereits angegebene Weise zu berechnen.

Die Tabelle XVIII gibt uns verschiedene Beispiele iiber Lager-
abmessungen von Landturbinen?).

Tabelle XVIII.

Leistun Rotor- Lager- Lagerlinge ‘

in ng ggwil;:ht durchmesser l.i mmg -p(kg/qem)} w (m/sk) ‘ pw
in kg in mm

|
250 1310 75 ! 230 3,8 14,3 % 54,4
750 3890 130 440 3,4 16,0 | 544
1500 3360 130 ; 380 3,4 1,9 | 405
3000 6460 250 | 380 3,4 16,0 ‘ 54,4

3. Lagerschalen.

Die Lagerschalen bestehen aus einer zweiteiligen Bronze- oder
GuBeisenbiichse, die mit WeiBlmetall ausgegossen ist. Bei Kriegs-

1) Siehe den Aufsatz iiber ,Turbinenlager Mech. World, 21. Oktober 1910.
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schiffsturbinenlagern sind Bronzeschalen iiblich, 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 Hiilsen-Lager, wie sie
in den Fig. 86 und 88 wiedergegeben sind, kommen bei Landturbinen
in Verwendung.

Das Kugelschalenlager besteht aus einer mit Weillmetall aus-
gegossenen gulleisernen Biichse, die von einem Gufleisenring E um-
geben wird. Dieser Ring ist in eine rechtwinklige Nut im Lager-
korper A eingepafit. Die Schalen sind hohl und fiir Wasserkiihlung
eingerichtet. . Das Ol tritt durch die an der rechten Seite des Quer-
schnittes befindliche Bohrung x ein und gelangt durch den Kanal y
in die Ringnute Z. Die Liangsnuten « laufen hier durch und be-
wirken schon bei geringem Oliiberdruck eine kriftige Schmierung der
Welle. Traglager dieser Art stellen sich von selbst ein beziiglich der
Richtung ihrer Wellen, und werden hiufig (von Hand) nachstellbar
hinsichtlich der Lage des Lagermittelpunktes ausgefiihrt.

Zu diesem Zwecke werden eine Menge diinner Metallstreifen
oder Beilagen verwendet, die etwa !/ bis !/,  mm stark 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. Ich
verweise auf die mit Massen versehenen verdffentlichten Zeichnungen
solcher Lager?). ‘

Folgende Formeln geben die Stirke s des WeiBlmetallbezuges
und die Gesamtstirke S der Biichse an:

S==0,2d bis 0,25 d fiir gulleiserne Lagerschalen.
S =0,14 d fir Bronzeschalen,

s==1(0,025 bis 0,085) d-} 0,3, worin bedeutet:

d = Zapfendurchmesser in cm,

S = gesamte Wandstérke der Lagerschale in cm,
s ==Stidrke des Weilmetallbezuges in cm.

Die in Fig. 85 sichtbaren Sicherheitsstreifen sollten so angebracht
werden, dal sie mit der Welle eher in Beriihrung kommen, als die
Enden der Stopfbiichsen-Dichtungsstreifen und Ringe die Welle oder
Stopfbiichsen-Hiilse beriihren.

Fig. 87. 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, daBl die obere Lagerschale mit dem Lagerdeckel zu-
gleich beim Offnen des Lagers gehoben wird.

Die Olnuten in Fig. 87 gestatten dem sich unter Druck befind-
lichen Ol, an einer Seite des Lagers wieder abzuflieBen.

4. Ol-Leitbleche.

Um zu verhindern, daB das Ol aus den Lagern wegfliet oder
in die Stopfbiichsen der Turbine gelangt, werden StoBSplatten oder
Leitbleche aus Rotgufl zwischen den Stopfbiichsen und Traglagern

1) Siehe Engineering, 3. Januar 1908 und 14. Februar 1908.
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und ebenfalls am hinteren Ende des duflersten 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 ausgefithrt und 2 bis 3 mm stark. Sie
umschlieBen die Oberfliche der Welle mit einem Spiele von etwa
0,125 mm, und sind an der Welle zu einer diinnen Schneide zu-
gescharft.

AuBler diesen beiden Leitblechen sind eine Anzahl in die Welle
eingedrehter dreieckiger oder V-formiger Nuten zu sehen. Diese
Nuten haben untereinander einen Abstand von 3 mm. Das #uBere
Leitblech 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 Oles an der Welle entlang nach
dem Turbinengehduse hin nicht in Frage, so braucht diese Ein-
richtung nicht derartig ausgebildet werden, und die dreieckigen Nuten
sind dann unnétig. Dies ist z. B. am hinteren Ende des &duBersten
Traglagers in Fig. 95 der Fall

b. Elastische Hiilsen-Lager.

Fiir die rasch laufenden Wellen kleinerer Landturbinen kommt
das elastische Hiilsenlager nach Parsons zur Anwendung. Dasselbe
besteht aus einer Bronzebiichse (Fig. 88), die gut auf die Welle

aufgepaft und von zwei oder auch drei Hiilsen umgeben ist, die so
ineinander gepafBt sind, daf sie sich leicht gegeneinander verschieben
lassen. Durch die in der Mittelachse angebrachten Bohrungen a wird
Ol in das Lager und durch die Bohrungen y dasselbe zwischen die
nicht rotierenden Hiilsen gepreBt, wobei das Ol infolge seiner Zih-
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flissigkeit ein Polster zwischen den einzelnen Hiilsen bildet. Hier-
durch wird eine wirksame Dampfung jeglicher Erschiitterungen er-
reicht. Es ist von verschiedenen Seiten dargetan worden, daB ein
mit groBer Geschwindigkeit rotierender Ko6rper das Bestreben hat,
um eine durch seinen Schwerpunkt hindurchgehende Achse zu rotieren.
und daB, wenn er hierzu in der Lage ist, er gleichméBiger und ruhiger
rotieren wird. Die geometrische Achse einer Turbine wird stets un-
bedeutend von der durch den Schwerpunkt hindurchgehenden Haupt-
achse abweichen. Beide Achsen stimmen jedoch nicht genau iiberein,
und diesen Unterschied sollen die konzentrischen Hiilsen und die
zwischen ihnen befindlichen Olschichten des Hiilsenlagers ausgleichen,
indem sie dem Laufer eine geringe Bewegung gegen den Lagerstuhl
hin und somit anndhernd eine Rotation um die Schwerpunktsachse
gestatten. Werden verschiedene Hiilsen lose iiber eine Lagerbiichse
geschoben, so erzeugt die geringste Erschiitterung in diesen 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 dullere Hiilse etwas exzentrisch ausgebildet, so kann sie zur Ein-
stellung der Lagermitte dienen.

Das iibliche Spiel zwischen den Hiilsen betrigt etwa 0,04 bis
0,08 mm bei kleineren Lagern, und 0,08 bis 0,15 mm bei solchen
groflerer Abmessungen.

6. Reibungswirme der Traglager.

Der Koeffizient der Lagerreibung kann definiert werden als die
Reibungskraft am Umfang der Welle, dividiert durch die Gesamt-
belastung des Lagers.

Bei verschwindend kleinen Geschwindigkeiten nahert sich dieser
Koeffizient dem Wert fiir gewohnliche metallische Reibung, da hier
die Dicke der Olschicht auBerordentlich gering wird. In dem MaBe
wie die Geschwindigkeit zunimmt, bleibt auch mehr Ol am Zapfen-
umfang héngen, und der Koeffizient nimmt ab. Er erreicht dagegen
bald einen praktisch konstanten Wert und wird fiir alle im prak-
tischen Turbinenbau vorkommenden Drehzahlen als unabhidngig von
der Zapfengeschwindigkeit angesehen.

Es bedeute:

l,d = Lénge und Durchmesser des Wellenzapfens in cm,
== Druck in kg/qem Projektionsfliche der Lagergleitfliche,
w == Gleitgeschwindigkeit am Umfang des Lagerzapfens in
m/sk,
n= Koefﬁz/ient der Zapfenreibung.
Die in Wirme umgesetzte Reibungsarbeit betrigt:
R=u-p-l-d-w in mkg/sk. .

Eins der wichtigsten Ergebnisse der Versuche von Beauchamp

Tower war die Entdeckung, dafl die erzeugte Reibungswéirme nicht
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ohne weiteres durch Verkleinerung von p verringert werden kann.
Er schlug deshalb folgendes Gesetz vor:

up =konst.

Die spéteren Arbeiten von Lasche fithrten zu folgendem ge-
naueren Ergebnis: v
upt= konst.
worin t die Oltemperatur in Celsiusgraden bedeutet.

Diese Gesetze zeigen, dall durch VergroBerung des spez. Flachen-
druckes bei konstanter Oltemperatur der Reibungskoeffizient sich im
umgekehrten Verhiltnis verringert. Die Dicke der Olschicht wiirde
dann naturgem&f verringert werden.

Obgleich der Reibungskoeffizient unabhéngig von der Geschwin-
digkeit ist, so ist die erzeugte Wérme proportional der Geschwindig-
keit, und aus diesem Grunde wird die Reibungsarbeit eines Turbinen-
lagers mit groBer Umfangsgeschwindigkeit des Lagerzapfens sehr
betréchtlich.

Bedeutet: R = Reibungsarbeit in mkg/sk,
t = Temperatur in Celsiusgraden,

so konnen obige Gleichungen folgendermaBlen geschrieben werden:

R=upldw . . . . . . . . (1)
upt=2 . . . . . . . . . (2

7. Abfiihrung der Lagerwirme.

Damit die Lager nicht heiBlaufen, mufl die erzeugte Reibungs-
wirme wieder abgefiihrt werden. Zu diesem Zwecke konnen die
folgenden verschiedenen Mafnahmen angewendet werden:

1. Abfithrung der Wirme durch das Metall des Lagers und
der Welle.

2. Wérmeabfithrung vermittels Zirkulation und Kiihlung des
Schmiero6ls.

3. Kiihlung mittels Wassers, das durch Hohlriume in den
Lagerschalen zirkuliert.

Erreicht die Temperatur des Oles etwa 120° C., so verliert das-
selbe seine als Schmiermittel wertvollen Eigenschaften. In der Praxis
dagegen erscheint es angezeigt, die Lagertemperatur auf etwa 65°C.
zu beschrinken, obgleich noch bei etwa 90° C. ein zufriedenstellendes
Arbeiten des Lagers gewihrleistet wird. Man hilt die Temperatur
aus dem Grunde niedrig, um sicher zu sein, dafl die Zihigkeit des
Oles hinreichend groB genug ist, um eine angemessen dicke Olschicht
auf dem Lagerzapfen herstellen zu konnen. Ist die Olschicht sehr
diinn, so lauft man Gefahr, daB sie zerreifit, infolgedessen zwischen
Zapfen und Lagergleitfliche metallische Berithrung eintritt, und der
Zapfen ,friBt“. Aus demselben Grunde erfihrt der Flachendruck
der Lager eine gewisse Beschrinkung, weil sonst die Dicke der Ol-
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schicht zu sehr verringert wird. Wie bereits erwihnt, ist die Reibungs-
arbeit unabhingig von dem spez. Flichendruck.

Die Wirmemenge, die von einem Lager durch Beriihrung und
Strahlung abgegeben wird, wurde von Lasche in einer Reihe von
Versuchen experimentell bestimmt?). 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 Wiarme 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 Wérmestrom vom Lager weg be-
deutend verzogert werden. Bei den gewdohnlichen Konstruktionen
ist die Welle nur der Temperatur des Auspuffdampfes direkt aus-
gesetzt, wihrend die Wirme des Eintrittsdampfes die Welle infolge
Wirmeleitung 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
Kiihlrdume im Lagerkorper selbst. Das Druckél wird dann in
einem getrennt aufgestellten Olkiihler gereinigt und gekiihlt.

Ein Schiffsturbinenlager der A. E. G. zeigt Fig. 90, dessen untere
Kugelschalenhilfte allein Wasserkithlung und WeiBmetallfiitterung
auf ihrer ganzen Lénge besitzt. In der oberen Schale befindet sich
auf beiden Seiten nur je ein schmaler Weillmetallstreifen, und zwischen
diesen ein Hohlraum, damit die Olreibung méglichst klein gehalten
wird. Die Schraube 4, durch deren Inneres das Druckdl zugefiihr
wird, dient zur Einstellung der Hohenlage des Lagers.

8. Drucklager.

Sind die Entlastungs- und Ausgleichskolben in der richtigen
Weise bemessen worden, so wird der tatséchliche 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 koénnen, wie
wenn iiberhaupt keine Entlastungsvorrichtung vorhanden wére. Bei
Landturbinen ist dies der gesamte Axialdruck des Dampfes auf den
Léufer; bei Schiffsturbinen der effektive Propellerschub, den wir mit
P bezeichnen wollen.

Die den Druck iibertragende Fldche des Drucklagers erhdlt man
durch Multiplikation der Beriihrungsfliche zwischen einem Wellen-
kamm und zugehoérigem Druckring mit der Anzahl der Ringe. Bei
Bemessung der Beriihrungsfliche des Drucklagers ist zu beachten, daf3
sowohl bei Land- wie bei Schiffsturbinen die Drucklager gewhnlich
geteilt ausgefiihrt werden, und nur eine Hilfte fiir die Aufnahme des
Wellenschubes in Betracht kommt. Die untere Héalfte nimmt ge-
wohnlich den gegen das Drucklager gerichteten Druck wie z. B. den
Propellerschub auf, wihrend die obere Hilfte des Drucklagers zur
Aufnahme des Wellenschubes bei Riickwértsfahrt dient.

Im folgenden bezeichnen:

D =den mittleren Durchmesser der Druckflichen in cm,

b = Breite dieser Ringflichen,

n==Anzahl der Ringe (Kimme),

p=—4auBerst zuldssiger spez. Fliachendruck.
Morrow-Kisker, Dampfturbinen. 16
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Die gesamte Druckfliche betrigt dann
*.D. b-n qecm
2
und die Ausfithrung des Drucklagers hat derart zu geschehen, daf:
g-D-b ‘n-p=2P.

Die linke Seite dieser Gleichung mdge mit einem Faktor (etwa
0,9 oder 0,95) multipliziert werden, um der Verringerung der Druck-
fliche durch Olnuten Rechnung zu tragen p moge zu 4,2 bis
5,6 kg/qem gewdhlt werden.

9. Bemessung der Ringe und Kimme.

Die Ringe und Kdmme des Drucklagers werden bisweilen auf
Abscheerung berechnet; jedoch sind in der Tat die Biegungsbean-
spruchungen derselben weit gréfler und beachtenswerter.

Es bedeute:

d = mnerer Durchmesser der Kéamme,

=1/, (D—d) s. Fig. 91,
s ==DBreite der Kédmme.
Die Schubbeanspruchung der Kédmme betrégt:
2 P
wed-son

Betrachten wir den Wellenkamm als einen am inneren Kamm-

durchmesser eingespannten Triger oder Balken von der Breite des

halben Umfanges, an dem im Abstande ! vom Einspannungspunkte
die Last P angreift, so erhalten wir ein Biegungsmoment von:

Pl
—— cmk
— omkg

und eine Biegungsbeanspruchung von:
12.P-1

n-mw-d-s?

kg/qem

fiir jeden einzelnen Kamm.

Obige Formel gilt fiir die Kémme. Um die Beanspruchung
der Ringe zu finden, ist fiir s, [ und d bzw. s, I, und d, ein-
zusetzen. (Fig. 91.)

Die Biegungsbeanspruchung der Kadmme betrage hochstens
175 kg/qem, die der Ringe etwa 70 kg/qem.

Gewohnlich macht man die Hoéhe der Kiamme gleich der 3 bis
3,5 fachen Breite. Die Anzahl der Kimme bei Schiffsturbinen be-
trigt etwa 12 bis 18 fiir Hauptturbinen. Die Marschturbinen be-
sitzen eigene Drucklager, fiir die 7 oder 8 Kdmme gewdhnlich aus-
reichend sind.
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Der Lingsausdehnung oder Zusammenziehung der Marschturbinen-
trommel und der zugehorigen Wellenstiicke muB8 Rechnung getragen
werden, was gewohnlich durch
Zwischenschaltung einer Aus-
dehnungskupplung zwischen
beide Turbinen geschieht.

Kime eine solche Kupp-
lung nicht zur Anwendung,
so miiten die Druckringe der
Marschturbine hufeisenférmig
ausgebildet werden und ent-
fefrnt werden 'konnen, Vel pig 91. Abmessungen der Ringe und Kiimme
die Hauptturbinen allein ar- des Drucklagers.
beiten. Die Riickwértsturbinen
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 Kdmme und Druckringe
betrégt /,, bis !/, des inneren Durchmessers der Kimme bezw. des
Innendurchmessers der Biichse, in die sie eingesetzt werden. Bei
Landturbinen werden die Kémme sehr hiufig auf die Welle auf-
gesetzt, indem man eine Hiilse, aus der die Kimme herausgearbeitet
wurden, auf die Welle aufschiebt und irgendwie befestigt.

10. Schultern des Drucklagers.

Die Stahlhiilse oder Biichse, in die die feststehenden Druckringe
eingepallt werden, wird zweiteilig ausgefiihrt; und zwar wird der ge-
samte Druck von jeder Halfte allein iibertragen. Die Bewegung der
Biichse in ihrer Langsrichtung wird durch eine Schulter, wie sie bei
a in Fig. 91 zu sehen ist, verhindert.

Bedeutet:

m, = Aullendurchmesser der Stahlbiichse in cm,

m, = Durchmesser der Schulter in cm,

2
f, = Kreisfliche mit dem Durchmesser m, (: m14 ”)
m,’n
fg = ” ” » ” m, (: ?4 >,
dann ist mit Bezug auf Fig. 91:
m,=d, +4s,.

Der Gesamtschub P wird auf das Drucklagergehduse durch die
Fliche '/, (f, —f,) iibertragen, woraus sich der Durchmesser der
Schulter aus der nachstehenden Gleichung findet:

1/2 (fg _f1)'}7=P 2<ns1:XMLFault xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat"><ns1:faultstring xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat">java.lang.OutOfMemoryError: Java heap space</ns1:faultstring></ns1:XMLFault>