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Vorwort zur ersten Auflage.

Wie iiberall im Maschinenbau, macht sich auch im Pumpenbau
das Verlangen nach der rotierenden Maschine bemerkbar, die in der
Ausfithrung als Zentrifugalpumpe in neuerer Zeit eine gewaltige Ent-
wickelung durchgemacht hat. In kaum vor einem Jahrzehnt iiber
diese Pumpen gemachten Verdffentlichungen findet man noch An-
gaben, dall mit denselben Druckhhen bis 40 m iiberwunden werden
kénnen und daB fiir grofere Forderhdhen am zweckmifigsten die
Kolbenpumpe zu verwenden sei. Heute gibt es fiir die Zentrifugal-
pumpe keine Begrenzung der Forderhohe mehr und stehen solche
Pumpen mit Forderhéhen von 600 m und dariiber in anstandslosem
Betrieb.

Soll iiberall die Zentrifugalpumpe erfolgreich den Wettbewerb
mit der Kolbenpumpe bestehen, so ist in erster Linie bei solidester
Ausfithrung auf einen hochsten Wirkungsgrad zu achten. Neben
anderen Punkten ist aber ein solcher nur bei einer gewissenhaften
Durchfithrung der Schaufelung von Lauf- und Leitrad zu erreichen.

Als Ingenieur fiir Wasserturbinen hatte ich in meiner Eigen-
schaft als Assistent am Wasserkraftlaboratorium der GroBherzoglich
Technischen Hochschule zu Darmstadt Gelegenheit, einige Schaufel-
rider von Zentrifugalpumpen zu sehen. Was bei der Konstruktion
der Schaufelrider der Wasserturbine, der so nahe mit der Zentri-
fugalpumpe verwandten Maschine, als allgemein iibliche Grundregel
gilt, habe ich bei der Ausfilhrung dieser Pumpenrdder vermif3t.
Hauptsichlich diese Beobachtung veranlafite mich, die Theorie der
Zentrifugalpumpe unter besonderer Beriicksichtigung einer rationellen
Schaufelkonstruktion eingehender zu studieren und waren mir hierzu
meine Kenntnisse im Wasserturbinenbau sehr von Nutzen. Wenn
ich mich bei Entwickelung einzelner Gleichungen und einiger Aus-
filhrungen an die Theorie der Wasserkraftmaschinen von meinem
hochverehrten Lehrer Herrn Geh. Baurat Prof. A. Pfarr-Darmstadt
angelehnt habe, so ist das selbstverstdndlich. Vermieden habe ich
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es, mich an vorhandene Literatur iiber Zentrifugalpumpen zu halten,
und habe so den Versuch gemacht, ohne irgendwelche Beeinflussung
von anderer Seite die Theorie der Zentrifugalpumpe selbstiandig zu
bearbeiten. Den geehrten Leser bitte ich, dies bei Beurteilung meiner
Arbeit zu beriicksichtigen.

Durch eingehende Behandlung der Ausbildung der Schaufelkanile
und der Schaufelschnitte habe ich versucht, dem Konstrukteur An-
regung zur Durchfilhirung einer rationellen Schaufelkonstruktion zu
geben. Da in der Literatur der Zentrifugalpumpe iiberhaupt noch
nichts iiber Schaufelkonstruktionen zu finden ist, so glaube ich hier-
mit dem Wunsche vieler entsprochen zu haben.

Den Firmen, die mir fiir das letzte Kapitel ,,Ausfithrungen von
Zentrifugalpumpen bereitwilligst Material zur Verfiigung steliten,
mdchte ich an dieser Stelle nochmals meinen Dank sagen.

Nirnberg, August 1906.

Dipl.-Ing. F. Neumann.



Vorwort zur zweiten Auflage.

Seit der ersten Auflage meines Buches im Jahre 1906 hat die
Zentrifugalpumpe eine groBe Entwicklung durchgemacht. Es sind
viele neue Konstruktionen entstanden, die sicherlich fiir den Leser
von groBem Interesse sein werden. Ich habe deshalb hauptsichlich
den letzten Teil ,,Ausfithrung von Zentrifugalpumpen und Zentrifugal-
pumpenanlagen*‘ wesentlich erweitert, soweit es mir mit dem zur
Verfiigung stehenden Material mdglich war.

Leider ist es mir nicht in dem MaBe, wie ich wollte, gelungen,
Querschnittzeichnungen verschiedener Typen von Zentrifugalpumpen
zu bringen, da die ausfiihrenden Firmen in Anbetracht des immer
noch neuen Gebietes Konstruktionszeichnungen sehr geheim halten.

Um so mehr mdchte ich an dieser Stelle den Firmen, die mich
bei Vervollstindigung des Kapitels unterstiitzten und mir wertvolles
Material zur Verfiigung stellten, meinen Dank aussprechen.

Der theoretische Teil ist durch Hinzufligen von Kapitel 31 ,,Q-H-
Kurven in Verbindung mit der Nutzeffektparabel, ferner Kapitel 35
.»Anlassen und Parallelarbeiten der Zentrifugalpumpe** und Kapitel 36
,,Die axiale Entlastung der Laufrader entsprechend erweitert worden.

Dem von verschiedenen Lesern angeregten Wunsch, mehr aus
der Praxis sich ergebende Koeffizienten zur Bestimmung der Lauf-
rider anzufiihren, war ich leider nicht in der Lage, zu entsprechen,
da die ausfilhrenden Firmen diese zurzeit noch streng geheim halten.

Nirnberg, April 1912.

Dipl.-Ing. F. Neumann.
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I. Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

1. Die Zentrifugalpumpe, die Umkehrung der Wasserturbine.

Wie die Wasserturbine die lebendige Kraft des Wassers beim
Durchstrémen des Turbinenlaufrades in mechanische Arbeit umsetzt,
go wird umgekehrt bei der Zentrifugalpumpe durch Einleitung mecha-
nischer Kraft dem Wasser beim Durchstrémen des Pumpenlaufrades
lebendige Kraft zuerteilt. Die Zentrifugalpumpe ist die Umkehrung
der Wasserturbine. Der Rechnungsgang beider Maschinen unter-
scheidet sich im wesentlichen nur dadurch, dall bei Bestimmung der
RechnungsgroBen einer Wasserturbine mit einer Druckhohe zu rechnen
ist, die kleiner als die im gegebenen Gefille vorhandene, wihrend die
der Berechnung einer Zentrifugalpumpe zugrunde zu legende Druck-
hohe stets grofer als die wirkliche verlangte zu nehmen ist. Bei der
Wasserturbine ist bei Bestimmung der Umfangsgeschwindigkeit des
Laufrades die vorhandene Druckhoéhe mit einem Koeffizienten zu
multiplizieren, der stets kleiner als 1,0, wihrend bei der Berechnung
der Zentrifugalpumpe dieser Koeffizient stets groler als 1,0 zu
nehmen ist.

Wie die Turbine, so besteht auch die Zentrifugalpumpe im wesent-
lichen aus vier Hauptteilen (siehe Fig. 1):

1. dem Saug- oder Zulaufrohr S, je nachdem die Pumpe iiber

dem Unterwasserspiegel oder im Unterwasser eingebaut ist;

2. dem Laufrad L,;

3. dem Leitapparat L,, welcher aber auch héufig fortgelassen

wird ;

4. einem den Leitapparat oder das Laufrad umschlieBenden Ge-

héuse @.

Das Wasser durchflielt die Pumpe in umgekehrter Richtung als
die Turbine; wihrend bei ersterer die einzelnen Teile von 1 nach 4
durchflossen werden, ist bei der Turbine die Fliefirichtung umgekehrt.

Wie der Name ,,Zentrifugalpumpe schon sagt, wird man es hier
mit Zentrifugalkriften zu tun haben.

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 1



2 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

Das in das Laufrad bei einem Durchmesser D, eintretende Wasser-
teilchen (siehe Fig. 2) tritt aus demselben bei einem grofieren Durch-
messer D, aus. Mit mechanischer Arbeit wird das Laufrad mit einer
Winkelgeschwindigkeit w in Bewegung gesetzt, die einzelnen Wasser-
teilchen werden durch Wirkung der Zentrifugalkrifte nach auflen ge-
schleudert und hierdurch eine Pressung oder lebendige Kraft annehmen,
dargestellt durch die Beziehung

B)-(3)
if/ - 7) oup—ul

2

2g YT Ty

wenn mit %, und %, die Umfangsgeschwindigkeit im Durchmesser D,
bzw. D, bezeichnet wird.

Das Wasserteilchen, das mit einer (eschwindigkeit w, das Zu-
leitungsrohr durchflieBt und mit einer relativen Geschwindigkeit v,
in das Laufrad im mittleren Durchmesser D, eintritt, verlait dasselbe
wieder mit einer relativen Geschwindigkeit v, im &ufleren Durch-
messer D, .~ Um stoBfreien Austritt zu erhalten, mufl die aus %, und v,
resultierende absolute Austrittsgeschwindigkeit w, Diagonale in einem
Parallelogramm sein mit den Seiten %, und v,. In diesem Parallelo-
gramm schlieBen u, und v, den Winkel f,, den sog. Laufradaustritts-
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winkel, ein. Unter dem Winkel §,, den %, und w, bilden, muf3 der
Anfang der Leitschaufel geneigt sein, die den Zweck hat, die absolute
Austrittsgeschwindigkeit w, allméhlich unter Vermeidung von Stof}-

verlusten in eine kleinere Geschwindigkeit iiberzufithren und so mog-
2

lichst viel von der Geschwindigkeitshohe 2%— in Druck umzusetzen.
g

Dieser Winkel d, soll Leitradwinkel genannt werden.

Wie im Austrittsdiagramm, so mufl auch im Eintrittsdiagramm
fir die Bedingung des stoffreien Eintritts die absolute Eintritts-
geschwindigkeit w, Diagonale in einem Parallelogramm mit den Seiten u,

Fig. 2.

und v, sein. Der Laufradeintrittswinkel werde mit f,, der Winkel,
den u, und w, einschlieBen, mit J, bezeichnet. Das Eintritts- und
Austrittsdiagramm ist in Fig. 2 eingezeichnet. Dieselben Diagramme
finden sich auch bei der Wasserturbine, nur dafl hier simtliche Rich-
tungen umgekehrt sind.

Nach dem Austritt aus dem Leitapparat wird das Wasser meist
durch ein den Leitapparat umgebendes Gehduse dem Druckrohr zu-
gefiihrt und soll die Geschwindigkeit, mit der das Wasser aus dem
Gehiuse austritt, mit w; bezeichnet werden. Es sei hier gleich be-
merkt, daB im folgenden bei Bestimmung des Nutzeffektes der Pumpen
nur der Weg des Wassers vom Eintritt in das Zuleitungsrohr bis zum
Austritt aus dem Leitradgehduse in Rechnung gezogen wird.

1*



4 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

2. Einteilung der Zentrifugalpumpen.

Nach MaB der Férderhohe bezeichnet man die Zentrifugalpumpen
als Hochdruck- oder Niederdruckpumpen. Die Grenze zwischen beiden
Typen wird von den meisten Firmen bei einer Forder-
héhe von ungefdhr 25 bis 30 m angegeben. Die Berech-
nung beider Pumpen ist genau die gleiche.

Nach Art der Aufstellung unterscheidet man Zen-
trifugalpumpen mit horizontaler und vertikaler Welle.
Die Wahl der Anordnung ist abhéingig von den ort-
lichen Verhédltnissen. Fig. 3 zeigt eine Sulzer-Pumpe
mit horizontaler Welle. Pumpen mit vertikaler Welle
fanden frither hauptsichlich als Abteufpumpen Ver-
wendung (siehe Fig. 4). Senkpumpe von Sulzer,
Winterthur. Jedoch fiihrt man in neuerer Zeit auch
die vertikale Anordnung héaufig auch bei stationdren
Pumpen aus, wenn die Raumverhiltnisse eine horizon-
tale Anordnung nicht gestatten. Fig. 5 zeigt eine statio-
niire mehrstufige Zentrifugalpumpe von der Armaturen-
und Maschinenfabrik-A.-G. vorm. J. A. Hilpert,
Niurnberg.

Je nachdem der Leitapparat von einem Gehduse
umgeben ist oder nicht, spricht man von einer ge-
schlossenen oder offenen Pumpe. Offene Pumpen finden
nur bei sehr kleinen Forderhohen Verwendung, wo es
sich auch meist um grofle Fordermengen handelt. Die
Pumpe wird dann mit vertikaler Welle ausgefiihrt
(Fig. 6). Friher wurden sehr oft fiir diese Anordnung
Axialpumpen verwendet, bei denen das Wasser axial

Fig. 3.
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ein- und auch wieder axial
austrat. Jedoch ist man von
dem Bau dieser Pumpen in
neuerer Zeit vollsténdig ab-
gekommen.

Bei einer geschlossenen
Pumpe ist der Leitapparat
mit einem Gehduse umgeben,
das teils in spiralférmiger, teils
in runder Form ausgefithrt
wird (siehe Fig. 7 bzw. 8).

Ferner unterscheidet man
Zentrifugalpumpen mit und
ohne Leitapparat. Wo es sich
umdauernden Betriebhandelt,
also ein moglichst niederer
Kraftbedarf gefordert wird,
sollten stets Pumpen mit Leit-
apparat verwendet werden,
die einen hoheren Nutzeffekt
geben als solche ohne Leit-

Fig. 5.

9

apparat. Die Mehrkosten einer Pumpe mit Leitapparat bringt der
gewonnene Nutzeffekt, also der kleinere Kraftbedarf, in ganz kurzer
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Zeit wieder ein. Es werden aus diesem Grunde in folgendem haupt-
sichlich die Pumpen mit Leitapparat behandelt werden.

Die Zentrifugalpumpe hat ein Zulaufrohr oder ein Saugrohr, je
nachdem das Wasser zugefiihrt wird oder angesaugt werden muB.
Fig. 9 zeigt eine Anordnung mit Zulaufrohr. Diese Anordnung findet
sich hiufig bei Niederdruckpumpen mit sehr kleiner Forderhohe. Die
Pumpe steht hier im Unterwasser, ist also stets betriebsfahig. Ein Nachteil
besteht in der schlechten Zuginglichkeit. Beim eventuellen Reinigen
mufl erst nach SchlieBen eines in der Zuleitung befindlichen Absperr-
schiebers das noch in der Pumpe befindliche Wasser ausgepumpt werden.

In den meisten Fillen findet ein Saugrohr Verwendung, also Auf-
stellung der Pumpe iiber dem Unterwasserspiegel (siehe Fig. 1). Hier-

Fig. 7. Fig. 8.

bei hat man den Vorteil der leichten Zugénglichkeit, indem die Pumpe
ohne besondere Nachhilfe in kiirzester Zeit trockengelegt werden kann.
Ein Nachteil der Anordnung mit Saugrohr ist, daf in den meisten
Fillen vor der Inbetriebsetzung die Pumpe erst mit Wasser angefiillt
werden bzw. bis zum hochsten Punkt evakuiert werden muB.

Die Hochdruckpumpen werden ein- oder mehrstufig ausgefiihrt,
je nachdem es notig ist, wegen der GroBe der Forderhohe ein oder
mehrere Laufrider hintereinander zu schalten.

Die Ausfiihrung der Zentrifugalpumpen ist nun eine sehr ver-
schiedene und gibt es eine ganze Reihe von Anordnungen sowohl von
Niederdruck-, als auch von Hochdruckpumpen, die aber erst spiter bei
dem Kapitel, Ausfilhrung von Zentrifugalpumpen, genauer gezeigt
werden sollen.



Aufstellung der Hauptgleichung.

-1

3. Aufstellung der Hauptgleichung.

Fig. 9 zeigt die schematische Anordnung einer Niederdruck-
Zentrifugalpumpe mit vertikaler Welle. Die Pumpe arbeitet so tief
im Unterwasser, daB in jedem Punkte im Innern ein Uberdruck gegen
die Atmosphire vorhanden ist. Man denke sich nun die Pumpe an
verschiedenen Punkten s, e, @, I und d angebohrt und Standréhrchen
in die Anbohrungen eingesetzt. Da die Punkte alle in einer horizontalen
Ebene liegen sollen, so wird beim Stillstand der Pumpe iiber jedem der
Punkte sich eine Druckhéhe f), einstellen.

Fig. 9.

Die Pumpe werde nun mit der normalen Tourenzahl in Bewegung
gesetzt, und soll untersucht werden, welche Druckhohen sich jetzt
iiber den Punkten in den Standréhrchen einstellen werden.

Die folgende Aufstellung der sog. Zustandsgleichungen ist ein
altes, vom Turbinenbau iibernommenes Verfahren zur Ermittlung der
Hauptgleichung. Mag diese Art der Ableitung auch etwas umstédndlich
sein, so gibt sie doch zu gleicher Zeit ein klares Bild iiber Druck- und
Geschwindigkeitsverteilung im Innern der Pumpe. Um alle Hohen
positiv zu bekommen und dadurch die Fig. 9 recht klar darstellen zu
konnen, ist die Pumpe im Unterwasser arbeitend angenommen. Die
nachfolgenden Gleichungen lassen sich natiirlich auch ohne weiteres
fiir eine Pumpe, die mit Saughohe arbeitet, ableiten.

Beim Betrieb der Pumpe wird im Standrohrchen des Punktes s
sich eine Druckhohe %, einstellen, die kleiner als die iiber s bei Still-
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stand der Pumpe stehende Druckhéhe ), ist, und zwar vermindert
2

um die Geschwindigkeitshohe % ferner um eine Reibungshohe o, H,,

die aufgewendet wurde, um das Wasser durch das Zuleitungsrohr bis
zum Punkte s zu schaffen. Mit w, war die Geschwindigkeit im Saug-
rohr bzw. Zuleitungsrohr bezeichnet worden.

H, sei die Nettodruckhohe, also die verlangte Forderhohe. —
Es kann folgende Zustandsgleichung jetzt geschrieben werden

B =

Der jetzt in Betracht gezogene Punkt e soll unmittelbar am Ein-
tritt in das Laufrad liegen. Uber demselben wird sich eine Druck-

hohe #, einstellen, ferner wird, wenn die absolute Geschwindigkeit w,
2

in Betracht gezogen wird, eine Geschwindigkeitshéhe 2& vorhanden
9

sein. Beim Ubertritt des Wassers von Punkt s nach e ist eine Reibungs-
hohe o, H, verbraucht durch Stofverluste beim Eintritt des Wassers
in die Kanile des Laufrades. Es wird jetzt sein

‘2

hs+2 —h+ +ge ..... . 2.

‘Z

Zieht man fiir denselben Punkt e dJe relative Geschwindigkeit v,
2
in Betracht, so ergibt sich eine Geschwindigkeitshohe 2%, wahrend

die Druckhohe %, dieselbe bleibt. Das Wasser tritt durch das Laufrad
zum Punkte @, der unmittelbar vor dem Austritt aus dem Laufrad

liegen soll. Durch Wirkung der Zentrifugalkraft ist beim Stromen des
2 g2

"

Wassers durch das Laufrad der Druck um den Betra,

Punkte @ vermehrt, ferner ist wiederum eine Reibungshohe o, H,
verloren gegangen durch Reibung des Wassers an den Schaufelwénden
und Reibung der einzelnen Wasserteilchen unter sich. Im Punkte a

wird sich eine Druckhohe k, einstellen, ferner eine Geschwindigkeits-
2

hohe der relativen Austrittsgeschwindigkeit v, im Betrage von g“— .
Es 148t sich jetzt folgende Gleichung schreiben g
‘2

bt gt

u—u

—h+”3+ H 3
«t 3, o0Hy. . . .. .

Im Punkte I, der unmittelbar am Eintritt in den Leitapparat

liegen soll, wird eine Druckhohe k, vorhanden sein, ferner eine Ge-
2

schwindigkeitshéhe ;Dé Von a nach ! ist eine Reibungshohe o, H,
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verloren gegangen, infolge des StoBverlustes beim Eintritt in den Leit-
apparat. Im Punkte @ wird aufler der schon bezeichneten Druck-

hohe k,, wenn die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, in Rechnung
2

gezogen wird, eine Geschwindigkeitshéhe von 5
steht jetzt die Gleichung

auftreten. Es be-

wa
29
Vom Punkte ! aus wird die Geschwindigkeit w;, durch den Leit-

apparat allméhlich in eine kleinere Geschwindigkeit ibergefiihrt und
2

so moglichst viel von der Geschwindigkeitshohe 2%; in Druck umgesetzt.

By - —h+ﬁ+ﬂ 4
a —lgg Oty . . . . . . . 4

Beim Austritt des Wassers aus dem den Leitapparat umschliefenden

Gehduse im Punkte d wird sich eine Druckhéhe 1y, einstellen, die gleich
2 2

hy + _Qw_; ist, vermindert um die Geschwindigkeitshéhe g’j’ wenn mit wy
g

die Geschwindigkeit im Gehduse beim Austritt bezeichnet wird, ferner
um eine Reibungshohe o4 H,,, die aufgebraucht wurde, um das Wasser
durch die Leitschaufeln und durch das Gehduse zu fithren. Man erhilt
die Gleichung

Der besseren Ubersicht wegen sind die Gleichungen 1—5 noch
einmal untereinander geschrieben. Durch Addition dieser fiinf Glei-
chungen ergibt sich die erste Form der sog. Hauptgleichung.

1 b+ 4 o H
. f}a: s+2§+93 no

w? w?
2. h < =} -t
s+zg e+2g+QeHn,
R R 2
3. h - U ¢ = < H,,
gy = bt it e,

2

W w
4. ha+2g_hl+2g+9lﬂn:

wp _ wy
he+?g—bd+ 2g+QdHn’

2 2 2 2 2 2 2
ve~we—‘ue—va+wa+ua_

29 —f)d_ba+Hn'(Qs+ Qe+Qa+Ql+ Qd)“*_g)—;
6.

Aus der Figur folgt
ba—Yo=H, ... ... ... T
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H, ist, wie schon angegeben, die verlangte Forderhohe beim Aus-
tritt aus dem Gehiiuse. Es ist hier die Reibungshohe zur Uberwindung
der Verluste in der Druckleitung nicht mit eingerechnet, da ja diese
Verluste sich in sehr weiten Grenzen bewegen, abhingig sind von
Lénge und der lichten Weite der Rohrleitung.

wy; war die Geschwindigkeit, mit welcher das Wasser die Pumpe
2

verlat. Die Geschwindigkeitshohe ;i; stelle nun einen bestimmten

Bruchteil des Nettogefélles H, dar, und soll dieser Bruchteil durch
den Koeffizienten « gekennzeichnet werden, so da$
wh,
2'g
Dieser Koeffizient « gibt die GroBe des Austrittsverlustes an,
er dndert sich bei gleicher Geschwindigkeit w; mit der Forderhohe,
was spéiter noch genauer gezeigt werden soll.
Es werde noch folgende Bezeichnung zur Vereinfachung der
Gl. 6 eingefiihrt

=aH, . . ... ... A

(6+etetated=e. . .. . 9.
Gl. 7, 8, 9 in Gl. 6 eingesetzt, so erhdlt man die erste Form der
Hauptgleichung
v wi—up— v+ wl - up=2gH, - (1+0+a) 10
Es werde gesetzt
QA4+o+a)=n . . . . .. . 11,
Mit dem Faktor # ist die verlangte Druckhshe H, zu multlph-
zieren, um die Bruttodruckhéhe Hj zu erhalten, welche der Berechnung

der Zentrifugalpumpe zugrunde gelegt wird. L_ ¢ gibt dann den
Ui
hydraulischen Nutzeffekt der Pumpe an. Es ist also

nHy=H, . . .. ... ... 12.
[2] ¢,
Q Q Ek
e Ue Pe ~
Fig. 10.
Im Eintrittsdiagramm (siehe Fig. 10) findet sich die Beziehung:
v =ul+ w:— 2u,w,c089, . . . . . .. 13.
Ferner im Austrittsdiagramm (siehe Fig. 11)
v =+ w:— 2u,w,co8d, . . . . . . 14.
OQ wa 1L
Pa o s

Fig. 1L
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Die Werte von v2 und »2 aus Gl. 13 bzw. 14 in Gl. 10 eingesetzt,
so erhdlt man, wenn noch (1 4 ¢ + «) = # gesetzt wird, eine zweite
Form der Hauptgleichung

Uy We €080, — U, Wec080, =g H, . . . . . . 15

Bevor diese Gleichungen umgeformt und die weiteren Gleichungen
zur GroBenbestimmung der Pumpen ermittelt werden, soll erst eine
Betrachtung angestellt werden, durch welche Mittel der Nutzeffekt
der Zentrifugalpumpe moglichst groBl, mithin % moglichst klein ge-
macht werden kann. Die verschiedenen Teile der Zentrifugalpumpe,
1. das Zuleitungs- oder Saugrohr, 2. das Laufrad, 3. der Leitapparat,
4. das Gehduse, sollen hinsichtlich ihrer Ausfilhrung zur Erlangung eines
moglichst hohen Gesamtnutzeffektes einer genaueren Untersuchung
unterzogen werden.

4. Reibungs- und StoBverluste in der Zentrifugalpumpe.
a) Verluste im Zulauf- oder Saugrohr.

In der Gl. 1 gab g, H, die Reibungshéhe an, die vom Eintritt
des Wassers in das Zulauf- oder Saugrohr bis unmittelbar vor dem
Eintritt in das Laufrad verloren geht. Arbeitet die Pumpe mit Saug-
rohr, so befindet sich in demselben eine Riickschlagklappe, die sich
beim Stillstand der Pumpe selbsttétig schlieBt und so ein Abreiflen
der Saugsdule verhindert. Der DurchfluBwiderstand muBl auf ein
Minimum herabgemindert werden. Die Durchtrittsquerschnitte sind
moglichst reichlich zu nehmen, und es ist zu vermeiden, dal3 die Durch-
fluBgeschwindigkeit groBer als die mittlere Saugrohrgeschwindigkeit
wird, was durch entsprechende Erweiterung des Saugrohres beim Sitz
der AbschluBvorrichtung zu erreichen ist.

Ferner ist in g, H, der Durchflulwiderstand durch das Saug-
rohr selbst enthalten, der von der Lénge und dem Durchmesser des
Saugrohres, ferner von der Gréfle der Saugrohrgeschwindigkeit w, ab-
hingig ist. Bei grolen Saugrohrgeschwindigkeiten empfiehlt es sich,
das Saugrohr nach unten konisch zu erweitern, um einerseits den
Reibungsverlust zu verringern, andererseits auch, um den Stolverlust,
der beim Eintritt des Wassers in das Saugrohr auftritt, moglichst kiein
zu machen.

Meist endigt das Saugrohr beim Sitz des Laufrades in einen
Kriimmer, durch welchen die Welle durchgefithrt wird. An der Durch-
filhrungsstelle muB eine Stopfbiichse angebracht werden, auf deren
Ausfithrung groBe Sorgfalt zu geben ist, dall nicht durch zu starkes
Anziehen ein Bremsen der Welle stattfindet oder durch Undichtigkeit
Luft angesaugt wird.
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b) Verluste im Laufrad.

Die Reibungshéhe g, H, geht beim Eintritt des Wassers in das
Laufrad verloren. Durch den EinfluB der Schaufelstirken tritt eine
Querschnittsverengung ein, die
Saugrohrgeschwindigkeit w, wird
plotzlich auf eine Geschwindigkeit
w, erhoht.

Fig. 12 zeigt den Anfang eines
Kanals des Laufrades. Es ist mit
s, die Schaufelstirke, mit a, die
Schaufelweite bezeichnet, i, sei die
Teilung am Anfang der Schaufel.
Die Verengung des Querschnitts durch die Schaufelstirke ge-

Fig. 12.

schieht nach dem Verhéltnis %, demnach wird, da sich die Geschwindig-

keiten umgekehrt verhalten wie die von ihnen durchflossenen Flichen,
die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, eine Gréfe annehmen miissen

t/
W, = W+ — .
x
Nun ist aus Fig. 12 ersichtlich, daB
té & + Se
x  a,
mithin ist auch
W, = Wy + Gt 16.
ae

Bei dem Eintritt in das Laufrad wird also die Geschwindigkeit w,

%+ S erhoht,
a’e

was natiirlich mit StoBverlusten verbunden sein wird. Um den Uber-

gang der Geschwindigkeit w, auf w, allméhlich vor sich gehen zu lassen,

werden die Schaufeln vorn zugespitzt, und zwar macht man die Lénge

dieser konischen Zuschirfung gewdhnlich gleich der doppelten Schaufel-

plotzlich auf die groBere Geschwindigkeit w, = w; -

starke. Es empfiehlt sich, um den Ausdruck e 7T % moglichst klein

a’e
zu machen, die Laufradschaufeln mit kleinen Wandstirken auszu-
fihren und zur VergroBerung von a, moglichst wenig Schaufeln anzu-
nehmen.

0o H, stellte die GréBe der Reibungsverluste fiir den Durchtritt
des Wassers durch die Laufradkanile dar. Um denselben herabzu-
mindern, nehme man mdéglichst wenig Kanile fiir das Laufrad an.
Ferner achte man auf einen sehr sauberen Gul}, da in den engen
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Kanilen, wie dieselben namentlich bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen
auftreten, ein Nacharbeiten nicht gut moglich ist. Bei groBeren Lauf-
ridern werden die Schaufeln zweckmifig aus Stahlblech ausgefiihrt.
Solche Schaufeln kénnen vor dem Einsetzen in den Kern sauber am
Schmirgelstein abgeschliffen werden, wodurch sich die Reibungsverluste
nicht unbedeutend verringern.

Ferner ist der Koeffizient o, noch abhéngig von der Ausbildung
des ganzen Schaufelkanals selbst. Es ist zu beachten, daB die relative
Eintrittsgeschwindigkeit v, allméhlich abnehmend in die relative Aus-
trittsgeschwindigkeit v, ibergefiihrt wird.
In Fig. 13 stelle die Strecke e a die mitt-
lere Liinge des SchaufelgefiBes dar. Uber
¢ ist die Geschwindigkeit v,, Uiber a die
Geschwindigkeit v, aufgetragen. Es soll
nun das Schaufelgefdl so beschaffen sein,
daf die Geschwindigkeiten v, allméhlich
nach v,, wenn angéngig, nach einer Ge-
raden abnimmt, daB nicht etwa, wie in
der Figur der punktierte Linienzug an-
gibt, durch schlechte Formgebung des
Schaufelgefafles die Geschwindigkeit an einer Stelle wieder zunimmt.

Ein Teil der Reibungshohe o; H, geht beim Austritt des Wassers
aus dem Laufrad durch plotzliche Querschnittserweiterung verloren.
Bezeichnet man mit a, die Schaufelweite, mit s, die Schaufelstirke
beim Austritt aus dem Laufrad, so wird die absolute Austrittsge-
schwindigkeit w, nach dem Austritt aus dem Laufrad um den Betrag

Fig. 13.

(_l:— verzdgert und somit im Schaufelspalt, das ist der Raum zwischen
@y + Sq

den Leit- und Laufradschaufeln, eine kleinere Geschwindigkeit w,
annehmen von der Gréfie

a’u
aa + Sa ' ' '
Damit der Ubergang von w, auf w/ nicht so plstzlich erfolgt,
wird man auch hier, wie beim Eintritt, die Schaufeln konisch zu-
schirfen.

17.

w0/¢=wa

¢) Verluste im Leitrad.

Ein anderer Teil der Reibungshéhe g; H, wird aufgebraucht beim
Durchtritt des Wassers durch den Spalt und beim Eintritt in die Leit-
schaufeln. Indem die Laufradschaufeln an den Leitschaufeln sich
vorbeibewegen, findet eine fortwihrende Querschnittsverinderung des
Leitkanales statt. In einem Zeitmoment wird das Laufrad in der in
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Fig. 14 angedeuteten Weise vor dem Leitrad stehen, in welcher Stel-
lung keine Verengung des Leitkanales eintritt. Kommt jedoch das
Laufrad in die in Fig. 15 angegebene Stellung, so wird durch die Lauf-
radschaufeln der Leitkanal verengt. Durch Zuschdrfung der Schaufel-
enden und Anordnung eines geniigenden Schaufelspaltes (siehe Fig. 16)

Fig. 15.

wird der eintretende StoBverlust zu verringern sein. Damit die Quer-
schnittsverdnderung nicht bei allen Leitkanilen in einem Zeitmoment
die gleiche ist, darf nicht die Anzahl der Leit- und Laufradschaufeln
gleich grofl genommen werden.

Um es gleich hier zu erwidhnen, verbietet noch ein anderer Um-
stand einen engen Schaufelspalt. Es 1aBt sich wohl nicht vermeiden,
dafl trotz aller Schutzmittel kleine Fremdkorper mitgerissen werden,

Fig. 16.

und liegt die Gefahr sehr nahe, daB ein solcher Fremdkérper zwischen
Leit- und Laufschaufel kommt. Die Folge kann ein Ausbrechen der
Schaufelenden sein. Ein aus der Leitschaufel herausgebrochenes Stiick
kann sich zwischen die nichste Leit- und Laufschaufel setzen und kann
so die Pumpe in kurzer Zeit zerstort werden. Ein geniigender Schaufel-
spalt kann eventuell die Pumpe vor einer derartigen Zerstorung schiitzen.

Wie schon erwahnt, findet ein weiterer Verlust beim Eintritt in
den Leitapparat statt, und zwar ein StoBverlust durch plotzliche Quer-
schnittsverengung in derselben Art, wie er beim Eintritt in das Laufrad
auftritt. Es bezeichne w; die Geschwindigkeit unmittelbar beim Kin-
tritt in den Leitkanal, a; die Schaufelweite am Anfang der Leitschaufel
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und s; die Schaufelstirke. Es bedarf wohl keines Beweises, daB die
Geschwindigkeit w; die Grofle annehmen wird
w,:w;-gl—ts}— T £
a

Diesen StoBverlust wird man dadurch herabzumindern versuchen,
dafl die Stérke der Leitschaufelanfinge moglichst diinn ausgefiihrt
und man wie bei den Laufradschaufeln den Anfang der Leitschaufel
gehorig zuschirft.

Ein Teil der Reibungshohe o4 H,, wird beim Durchflull des Wassers
durch den Leitapparat verbraucht. Der Leitapparat hat die Auf-
gabe, die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, in eine kleinere Ge-
schwindigkeit iiberzufiithren, die mdglichst der Geschwindigkeit in
dem den Leitapparat umschlieBenden Gehduse angepalt werden soll.

Mit anderen Worten, mit Hilfe des Leitapparates soll méglichst viel

2

von der Geschwindigkeitshohe ;ﬁ in Druck umgesetzt werden. Die
g

Verzogerung der Geschwindigkeit muf stetig erfolgen. Man wird die
Leitkanile mit einer allméhlichen Erweiterung ausfithren und sie ent-
sprechend lang genug machen. Es gilt hier das bei den Laufradschaufeln
Erwihnte (siehe Fig. 13). Um den Reibungskoeffizient zu verringern,
miissen die Leitschaufeln recht sauber ausgefiihrt werden. Die Aus-
fiihrungsform selbst wird spiter gezeigt werden.

Ist ein Leitapparat nicht vorhanden, so fallen zwar die ange-
deuteten Reibungs- und Stoverluste fort, es treten jetzt aber groBere
Verluste dadurch auf, daB die Uberfithrung der Geschwindigkeit w,
auf wy; in einem freien Raum erfoigt. Die Geschwindigkeit w, muf}
sich zum Ubertritt in die Gehiusegeschwindigkeit w,; einen Weg selbst
suchen. Die Geschwindigkeitsabnahme, mithin die Druckumsetzung
wird nicht so stetig erfolgen wie beim Vorhandensein des Leitapparates.

d) Verluste im Leitradgehiuse.

In den meisten Fillen wird das aus dem Leitapparat austretende
Wasser durch ein denselben umschlielendes Geh#duse dem Druckrohr
zugefiihrt. Der zweite Teil der Reibungshéhe gq H, wird beim Durch-
gang des Wassers durch dieses Leitradgehduse verbraucht. Von der
Formgebung der Gehiuse ist die GroBe des Verlustes abhingig. Die
beste Form ist die des sog. Spiralgehduses (siehe Fig. 7). Durch giinstige
Formgebung der Leitschaufeln kann das Wasser mit einer richtigen
Geschwindigkeit und FlieBrichtung dem Spiralgehduse zugefiihrt und
dadurch ein Wasserstol mdglichst herabgemindert werden. Bei der
Ausfiithrungsform mit rundem Gehause (Fig. 8), die in der Herstellung
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billiger ist, mull das Gehduse geniigend grof sein. Das aus dem Leit-
apparat austretende Wasser mufl sich hier seine FlieBrichtung erst
suchen, was mit Wirbelbildungen verbunden sein wird. Ganz zu ver-
werfen und direkt falsch ist, ein solches rundes Gehiuse exzentrisch
um den Leitapparat zu setzen. Im engeren Teil werden sehr starke
StoBle und Wirbelbildungen auftreten, da hier eine plotzliche Teilung
der Fliefrichtung nach beiden Seiten erfolgen muf.

5. Spaltiiberdruck und Spaltverlust.

AuBer den Verlusten durch Stofl und Reibung tritt noch ein anderer
Verlust auf, der den Nutzeffekt mehr oder minder beeintrichtigt, es
ist dies der sog. Spaltverlust. Wie schon gezeigt wurde, wird sich beim
Betrieb der Pumpe zwischen Leit- und Laufrad im Punkte @ ein
Druck %, und vor dem Eintritt in das Laufrad im Punkte s ein Druck £,
einstellen (sieche Fig. 9). Fast immer ist nun der Druck %, gréfler
als h;, und bezeichnet man die Differenz der beiden Drucke mit Spalt-
iiberdruck H,,. Streng genommen miifite nicht der Punkt a, sondern
ein Punkt a’, somit auch nicht die Geschwindigkeit w,, sondern die
Geschwindigkeit w,, wie sie sich aus Gl. 17 ergab, zur Berechnung der
Spaltitberdrucke in Rechnung gezogen werden. Man macht nun aber
keinen groflen Fehler, wenn w, = w/ gesetzt, also die Schaufelstirke
vernachléssigt wird. Um die Gleichungen in mdglichst einfacher Form
zu erhalten, wurde hier diese Annahme gemacht.

Es ist also der Spaltiiberdruck

Hy=hy—hy . . . . . . . . . 19

Aus Fig. 9 ist nun zu ersehen, daf

w;
ha:bd_}_fxﬂn“i_@dHn"{"QlHn_'Qg 20.
Ferner w?
hszf)a'_Qan—g; . 21.
Die Werte von A, und %, in Gl. 19 eingesetzt, so erhilt man
w: w?
Hsp':f)dAf)a'}“Hn'(“+Qd+@l+@s)+?;_é';' .22,

Nun war Y); — Y, = H, (Gl. 7). Ferner soll jetzt eine Annahme
2
gemacht werden, indem ZJ—; = (0, + 0.) H, gesetzt wird, was wohl
auch annéhernd der Fall sein wird. Es ergibt sich dann unter Beriick-
sichtigung der Gl. 9 und 11 fiir Gl. 22
w?

Hsﬁ:an_Q% e L 23.
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Das Wasser wird durch den Kranzspalt, das ist der Raum zwischen
Leitrad- und Laufradkranz, wenn mit &, der DurchfluBkoeffizient
bezeichnet wird, mit einer Geschwindigkeit w,, in das Saugrohr zuriick-
flieBen von der Grofe

Wep =&, - V29 H, —w? . . . .. .. 24,
Ist ¢ die GroBe des Kranzspaltes, so wird die Spaltfliche f, an-

niahernd sein
fa = Daﬂ . 1/ v e e e e e e e e 25.

Die durch den Spalt tretende Wassermenge, welche mit ¢, be-
zeichnet werden soll, bestimmt sich dann zu
Qsp =Dy 710+ wsy
und, wenn der Wert von w,, aus Gl. 24 eingesetzt wird, zu
Qp=Dym-i-&-V2ngH, —w: . . . .. 26.

Es wird sich nun auch in dem Raum zwischen Laufradboden
und Leitraddeckel ein Uberdruck gegen den Raum vor dem Lauf-
radeintritt einstellen. Hierdurch wird ein Druck auf das Laufrad
ausgeiibt, der eine axiale Verschiebung der Welle bewirkt. Um diesen
Axialschub zu beseitigen, wird oft der Raum zwischen dem Laufrad-
boden und dem Leitraddeckel durch in den Laufradboden angebrachte
Locher mit dem Raum vor dem Laufradeintritt in Verbindung gebracht
und so der Uberdruck aufgehoben. Dies geschieht natiirlich auf Kosten
des Nutzeffektes der Pumpe, denn es wird jetzt die Spaltwasser-
menge 2 (), betragen.

Durch Anordnung von Schleifrindern wird der Spalt moglichst
klein zu machen gesucht, wodurch zu gleicher Zeit auch der Ausfluf3-
koeffizient &, verringert wird.

Bei sehr vielen Pumpen ist noch zwischen dem Laufradkranz
und dem Saugrohranschlufl ein Schleifrand angeordnet, so daB das
Wasser, nachdem es durch den Spalt 4, im Durchmesser D, getreten
ist, auch noch durch den Spalt 7; im Durchmesser D, flieBen muB.
Zur Vermeidung eines Axialschubes der
Welle wird es nun auch nétig sein, zwi-
schen dem Laufradboden und dem Leit-
raddeckel einen ebensolchen Schleifrand
mit dem Durchmesser D; anzubringen (siehe
Fig. 17).

Es soll untersucht werden, wie bei dieser
Anordnung die Spaltwassermenge zu be-
stimmen ist.

Die duBere Spaltiliche werde mit £,
die innere mit f; bezeichnet. Maligebend Fig. 17.

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 2
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fiir die GroBe des Spaltverlustes wird jetzt der Druck H;,, sein, der

sich in dem Raum zwischen den beiden Schleifrindern mit dem Durch-

messer D, und D; einstellen wird. Die DurchfluBgeschwindigkeit im

Durchmesser D, werde mit w,,,, im Durchmesser D; mit w,; be-

zeichnet. Die DurchfluBlkoeffizienten seien entsprechend &, und §&;.
Es 1aBt sich folgende Zustandsgleichung aufstellen

Qsp = /a * wspa = f; . wspz ....... 27-
Ferner mul} sein
Wspg = 5a1/2g . (Hspa — HSZH) ..... 28.
und
Wsps = ‘S@‘QQH“” ......... 29.
Die Werte von w,,, und w,,, in Gl. 27 eingesetzt, so ergibt sich
H
Hspz = 7‘??“1‘772 s
e
oder wenn &, = & und der Wert von H,,, aus Gl. 23 eingesetzt wird
w?
n H, 2
Hyy = — e 30
v+ ()
fa

Diesen Wert fiir H,,; in Gl. 29 eingesetzt, ergibt die Durchfluf3-
geschwindigkeit durch den inneren Spalt

1 /209 Hy —
wspt = ﬁ ¢ é‘b * /igﬁiﬂ ’2'"’7’ ...... 31.
1+ (Z)
und die Spaltwassermenge
2ygH, — w?
Qspzﬁ'fi' ‘—Zg—f‘z ...... 32.
(]
fa
Die DurchfluSigeschwindigkeit im &ufleren Spalt ist jetzt nur
/'/ ]_ \
Wepa =&+ |/ @ugH,—wi) [1——,) - - 33
+ o
\ fa
und die Spaltwassermenge bezogen auf den dufleren Spalt

Qspzf;zfa'l//(2ﬂan_wzzz)'<1*—1ff>—2) .. 34

”(fa

/
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Es wird also durch Anordnung von 2 Schleifrindern die Spalt-
wassermenge nicht unwesentlich verringert werden konnen.

Auch noch ein anderer Umstand trigt zur Verringerung des Spalt-
verlustes bei. Das Wasser, das sich zwischen den Laufradbéden und
dem das Laufrad umschlieBenden Gehduse befindet, wird mit in Rota-

tion versetzt. Reibungsloser Betrieb vorausgesetzt, so wiirde sich in-
2

folge Wirkung der Fliehkraft ein Rotationsparaboloid von der Hohe ;L“
g9

im Durchmesser D, bilden. Infolge Reibung des Wassers an den Winden
und der einzelnen Wasserteilchen unter sich wird das Wasser nicht
mit der vollen Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades rotieren und
wird das Rotationsparaboloid nicht richtig zur Ausbildung gelangen
kénnen. Wird nun angenommen, dafi infolge der Reibungsverluste
das Wasser nur mit einer Geschwindigkeit ¢ « u, rotiert, so wird jetzt
das Rotationsparaboloid im Durchmesser D, nur eine Hohe kp haben

von dem Betrage 2
hp=@2 > . . . . . . . .. 3.
Dieser Druck hyp wirkt nun dem Spaltiiberdruck entgegen, es
wird sich also, wenn das Rotationsparaboloid mit in Rechnung ge-
zogen wird, bei einem Schleifrad ein Spaltiiberdruck einstellen von

der Grofie

2 2
Hspaz’?Hn—g)';‘“‘Pg';; 36.
Hieraus ergibt sich die Wassergeschwindigkeit im Spalt
Wy = & V29 Hy — w2 —¢®-u2 . . . . . 3T
und die Spaltwassermenge
Qup="fu-EaV2gnHy —uwi—g2-ul . . . . 38

Fiir die Anordnung mit 2 Schleifrandern ermittelt sich mit Bertick-
sichtigung des Rotationsparaboloids die Spaltwassermenge folgender-
mafen:

Wird wieder angenommen, dafl das Rotationsparaboloid mit einer
Umfangsgeschwindigkeit ¢« rotiert, so wird in einem Punkte im Durch-
messer D, gegeniiber einem Punkte im Durchmesser D; eine Druck-

u2 — u?

differenz auftreten von der Grofle ¢? (éé> .

Der Spaltiiberdruck H,,, wird jetzt nur noch eine GroBe haben.

w2 (uy — u)
Hypy =n Hy, — 2_9_ - (HSN + ¢? T) - -39
Wie friiher 148t sich jetzt die Zustandsgleichung schreiben
Qspzwspa'fazwspi°ﬂ' Coee e (27

2*
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Unter Beriicksichtigung von Gl. 39 ergibt sich jetzt fiir w;,,
der Wert
wg G
= . —e PO b 7
Wspa Vzg ("7 H, 2g Heypi — @ 29 . 40.
Aus Gl. (27) und 40 ermittelt sich die Spaltwassermenge, bezogen
auf den Durchmesser D, aus der Gleichung

Qspaz fa Ea']/[29"715[%_w3"(p2(ugwu?)](l_—%> 41.
L+ ()

und bezogen auf den Durchmesser D; aus der Beziehung

T Ut
Qspi = f; <& Al v “9‘02 (w %)
)

TV

13

42.

Die Spaltwassermenge mufl nun fiir die Groenbestimmung des
Laufrades mit in Rechnung gezogen werden, indem das Laufrad fiir
eine Wassermenge @’ zu berechnen ist von der Grofle

Q=Q+Q, . . . . ... ... 43.
Durch das Laufrad muB also auch die Spaltwassermenge gefordert
werden.

Die Spaltwassermenge ist, wic aus den ermittelten Gleichungen
sich ergab, abhingig von der Grofe der Spaltfliche f, bzw. f; und
dem DurchfluBkoeffizienten £, der mit kleiner werdendem Spalt ab-
nehmen wird, ferner auch, wenn das Rotationsparaboloid in Rechnung
gezogen wird von dem Koeffizienten ¢.

Die Abhingigkeit des Spaltiiberdruckes und des Spaltverlustes
von der Umfangsgeschwindigkeit u,, somit von den Winkeln f, und 9,
wird im Kapitel 9 gezeigt werden.

6. GroBenbestimmung des Saugrohres am Laufradeintritt.

Aus der zu fordernden Wassermenge ¢ und einer angenommenen
Saugrohrgeschwindigkeit w, bestimmt sich der freie Querschnitt am
Laufradeintritt F, zu
Fss—Q R 7 )

und der Saugrohrdurchmesser D,

DS=VQ--4.........45.
wy, 7

Die GroBe der Saugrohrgeschwindigkeit w, richtet sich nun nach
MaB der zu fordernden Wassermenge @ und der Grofle der Forder-
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hohe H,. Am zweckmiBigsten nimmt man die Geschwindigkeits-
2

hohe % als einen bestimmten Bruchteil y von der Bruttoforder-
hohe # H, an, so daf§
—=y.y-H, . ... . . 46,

we=Y2yngH, . . . . . . . . 47

ist. Die GroBe des Koeffizienten y ist abhingig von der Bruttoforder-
hohe und der zu férdernden Wassermenge. Bei Niederdruckpumpen
mit kleiner Forderhche und groBer Wassermenge wird y bis 0,08 und
wohl auch dariiber genommen, wihrend bei Hochdruckpumpen fiir
grole Forderhohe und kleine Wassermengen y bis 0,01 und zuweilen
noch kleiner zu wéhlen ist.

Der Koeffizient y ist von besonderer Wichtigkeit, wenn neu zu
berechnende Pumpen mit schon ausgefiihrten verglichen werden sollen.

Aus Gl. 44 und 47 folgt

oder

Q=F,-V2yygH, . . . . . . . . 48
oder
JL:FS.]/MQ:K C e 49
l/7 Hn 7,
mm
Die GroBe K soll mit Charakte- % /
ristik der Zentrifugalpumpe bezeichnet 2 /
werden. Eine ausgefiilhrte Pumpe ist 4

fiir alle Forderhohen und Fordermengen
brauchbar, fiir welche der Ausdruck

¥

Q i /
—-— die Grofle die der Pumpe eigenen
; /;7—Hn pe eig 20 /
Charakteristik K hat (siehe Kapitel 30). 7 /
Gl. 46 kann auch geschrieben werden =+
[
wy=2yygH,=C-H, . . 50. | }%
Dies ist die Scheitelgleichung einer | | s
Parabel. Die Saugrohrgeschwindigkeit w v &7
wird also fir gleiches y bei verschiede- ¢
nen Forderhohen nach einer Parabel zu- s
nehmen. Fig. 18 zeigt eine solche Ge-
schwindigkeitsparabel fir y = 0,02. 5

Der atmosphirische Druck A4 ge-

stattet die theoretische Ausniitzung einer = % 65 76 %5 20 25 30 35 %
k43

Saugséule f); von ca. 10,0 m, so dafl mit " Fig. 18.
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2
Beriicksichtigung der Geschwindigkeitshohe 5 und der Reibungs-
) 29
hohe o, H,

)

bs+%+QsHﬁz§A

sein konnte. Nun ist aber das Wasser mehr oder minder mit Luft
zersetzt, und es ist deswegen aus Grinden der Betriebssicherheit
ratsamer,
O
wy .
f)s+2g’+Qan<6‘77m

anzunehmen.

7. Bestimmung der Austrittsgrofen fiir d, = 90°.
Die im vorhergehenden ermittelte zweite Form der Haupt-
gleichung (Gl. 15) lautete
U, w, c080, — u, w,co8d, =ngH, . . . . . (15)
Es soll jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, senk-

recht u, genommen werden, bei welcher Annahme, da ¢, = 90°,
das Glied u, w, cosd, = 0 ist, so daB Gl. 15 die einfache Form erhalt

u,wyco8d, =ngH, . . . . . . . . 5L
Die Gleichung werde nach cosd, aufgelost
cosd, = 17,2{11 . 52.
Uy = Wy

Aus Fig. 19, welche das Austrittsdiagramm eines sogenannten
Langsamléaufers §, < 90° darstellt, folgt

ae
cosdy=— . . . . . . . . . B3
a

Aus Gleichsetzung der Gl. 52 und 53 ergibt sich

we_ 19 Hx
Ug
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Dieselbe Gleichung kann auch der Fig. 20 entnommen werden, welche
das Diagramm eines sogenannten Schnelldufers g, > 90° darstellt. —
In Fig. 19 ist ferner

be= — . . . . . . . . . bda.

oder in Fig. 20

ot
71
[=ad

|
!
|
|
l
&l
1
i
¥
i

|

!

% 7940 = N

1 Ug gﬂl I

! |

« ta —
Fig. 20.

Mit v, ist die Vertikalkomponente der relativen Austrittsgeschwin-
digkeit v, bezeichnet.
Aus Fig. 19 ist ferner zu entnehmen

w,=ae—be. . . . . . . . . bbBa.
oder aus Fig. 20
u,=ae-t+be. . . . . . . . . b6b.

In Gl. 56a bzw. 56b der Wert fiir ae aus Gl. 54 und der Wert
fiir be aus Gl. 55a bzw. 55b eingesetzt, so folgt

I I 57
“ g tgh. ’
oder
— _ .. . 58
o 2tg/3 2tgﬂa 4o, ?
Fir 8, = 90° ist dann -
Yasoo = Vg H, . . . . . . . . 59.

Es sei hier bemerkt, daB fiir simtliche GroBen, die sich auf Dia-
gramme mit f, = 90° beziehen, der Index 4o gesetzt ist.

Aus Gl. 58 kann also bei gegebener Férderhohe nach Annahme
der Geschwindigkeit v,, die auch als radiale Austrittsgeschwindigkeit
bezeichnet wird, fiir jeden Laufradwinkel 8, die Umfangsgeschwindig-
keit bestimmt werden.

Fir », kann auch in Gl. 57 eine Winkelfunktion des Leitrad-
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winkels d, eingefiihrt werden; wie in Fig. 19 oder Fig. 20 zu ersehen
ist, kann man schreiben

v, U
tgd, = —2 60.
8% = gH, 0
oder :
vrztgéa-ngH" . . . . . . . . BlL

a

Fiir g, =90° ist dann, wenn Gl. 59 in Gl. 61 eingesetzt wird,

v, = tgaagoo . ]”an = Vggp0 + + « - =+ . 62.
Der Wert fiir v, aus Gl. 61 in Gl. 57 eingesetzt, so folgt
o (1 8%
Uy = gH, - (1 — ) ... . .. 63
V" tg fa

Aus dieser Gleichung ist nach Annahme von f, und §, die Um-
fangsgeschwindigkeit w, zu berechnen. Die Gréfle von v, bestimmt
sich dann aus Gl. 61.

Ist durch den duBeren Laufraddurchmesser D, und die Umlaufs-
zahl die Umfangsgeschwindigkeit u, gegeben, so berechnet sich bei
Annahme von v, der Winkel 5, zu (Auflésung von Gl. 57 nach tgp,)

v
tghs = —7— 64.

ngH, "y

ua
oder bei Annahme von ¢, (Auflssung von Gl. 63 nach tgp,)

tgﬁa=ftg—6“2—. S .. .. . . 65

1 ta

ngH,

Wenn die Umfangsgeschwindigkeit und der duflere Laufraddurch-
messer D, festgelegt ist, erhdlt man die Umlaufszahl n aus der be-
kannten Beziehung
U, + 60

66.

oder bei Annahme von » und D, die Umfangsgeschwindigkeit aus
der Gleichung
D,-7-n

0 67.

Uy =

oder bei Annahme von n und %, den Laufraddurchmesser aus der

Beziehung

p,="%% e

n -
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Fiir die GroBe der relativen Austrittsgeschwindigkeit v, ergibt
sich die Beziehung

Yy

vazsinﬂa..........ﬁf).
oder wenn fiir v, die Winkelfunktion von d, aus Gl. 61 eingesetzt wird
tgd, -
= B g Hy 70,
sinfl, « u,

Fiir die Grofle der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w, kann
die Gleichung aufgestellt werden (siehe Fig. 19 und 20)

w, I/+(’7iﬂ) 2 )

oder auch es ergibt sich aus Gl. 52 durch Auflésung nach w,

H
A )

7w, - cosd,

Ist die Umfangsgeschwindigkeit noch nicht bekannt, so berechnet
sich w, nach Annahme von f, und 4, aus Gl. 63 und 72 zu

wa=l//779H (1 + tgdy) T 71

Die Laufradhohe b, bestimmt sich, wenn die radiale Austritts-
geschwindigkeit v, angenommen wird, aus der Béziehung

Dymwobg o0, =Q . . « « . . . . T4
zu Q
ba = ban .1;; . . . . . . . . . 75.

Wenn statt v, der Winkel J, der Rechnung zugrunde gelegt wird,
so erhilt man b,, indem die Grofle von v, aus Gl. 61 in Gl. 75 ein-
gesetzt wird, aus der Beziehung

. Q * Uq
b“_Dan-ngﬂn'tgéa c e o ... 6.

Es rechnet sich dann riickwérts die Geschwindigkeit v, zu

@
vr—z)m;.........w.
Es soll noch einmal vermerkt werden, dafl die bis jetzt aufgestellten
Gleichungen zur Ermittlung der AustrittsgréBen nur gelten fiir die
Annahme 4§, = 90°, also absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, | u,.
Auch die jetzt folgenden Gleichungen sind unter gleicher Annahme
ermittelt. In Kapitel 14 und folgenden werden dann noch Gleichungen
zur Berechnung der AustrittsgroBen fiir beliebige Richtung der abso-
luten Eintrittsgeschwindigkeit, also fiir J, = 90° angegeben werden.
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8. Einfluf des Lauf- und Leitradwinkels auf die Umfangs-
geschwindigkeit.

Im vorigen Kapitel waren fiir u, zwei Gleichungen aufgestellt
worden S ,

A [ R

O 2tgh, ] 2tgp,) I (58
/ tgd,

11. uz] ; Hn-(l— 77> . (63
19 g fa (63.)

Man kann die Gleichung I bezeichnen als Gleichung der Um-
fangsgeschwindigkeiten fiir gleiches Laufradprofil, denn nach An-
nahme der radialen Austrittsgeschwindigkeit v, ist bei einem bestimmten
Durchmesser D, das dulere Laufradprofil festgelegt. In dieser Gleichung
ist u, abhéngig von f, und v,. Fiir v, kann man noch aus Gl. 62 den
Winkel 6,40 einfithren, so da8 also «, auch abhéngig ist von £, und d,9g0.
Der Winkel ¢, dndert sich mit u,.

Die Gleichung II soll mit Gleichung der Umfangsgeschwindig-
keiten fiir ungleiches Laufradprofil bezeichnet werden. Denn es wird
sich fiir konstantes 0, bei gleichem Laufraddurchmesser D, die Lauf-
radhohe b, und somit das Laufradprofil mit u, #ndern. In dieser
Gleichung ist u, abhingig von §, und 4,.

Besser verwendbar ist nun Gleichung I, da man mit derselben
fiir ein vorhandenes Profil die Umfangsgeschwindigkeit bei Annahme
von f, bestimmen kann, wihrend mit Gleichung II dies nicht ohne
weiteres moglich ist.

Es soll deswegen die Gleichung I ndher betrachtet werden und
der Verlauf der Kurve fiir die Umfangsgeschwindigkeiten, wie sie
durch diese Gleichung gegeben, genauer untersucht werden.

Es gibt drei charakteristische Punkte fiir die #,-Kurve, wie die-
sclbe durch Gl. 58 gegeben:

1. Fir 8, = 0 wird », = 0, d. h. die u,-Kurve geht durch den Null-
punkt des Koordinatensystems.

2. Fur g,= 180°, fiir welchen Winkel u, = oo, verliuft die Kurve
asymptotisch mit einem Richtungswinkel von 90°.

3. Fir g, = 90° hat die Kurve einen Wendepunkt und ergibt sich
der Winkel der Tangente an demselben zu

vT
tgg=—. .. ... ... .78
gy 9
oder, wenn der Wert fiir v, aus Gl. 62 eingesetzt wird, zu

A,
tgg = B T1gH gy
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Die Subtangente § im Wendepunkt hat die Grofe
_ Vgt -2

Uy

N

1im

Fig. 21

80.

21
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Fiir verschiedene Annahmen von §, ergab sich aus der Rechnung
I Og900 = 5° v, = 0,876 m @ = 23° 40’
II. 6,900 = 15° v, = 2,68 m @ = 53°20'
III.  d,900 = 25° v, =4,672 m @ = 66° 50’

Aus der Figur ist deutlich zu ersehen, wie die Richtung der Tan-
gente im Wendepunkt den Verlauf der u,-Kurven angibt.

Wie Gl. 78 bzw. 79 zeigt, ist die Tangente des Winkels ¢ direkt
proportional v, bzw. tgd,900. Der Tangentenwinkel nimmt also mit v,
bzw. tgd,900 ab und zu.

Wihrend die u,-Kurve von f, =0 bis f,=90° konkav nach
unten verlduft, hat sie von B, = 90° bis g, = 180° eine konkave
Kriimmung nach oben. Es wird demnach mit wachsendem v, oder
dgg00 von fi, = 90° bis B, = 0° die Umfangsgeschwindigkeit abnehmen,
von B, = 90° bis f, = 180° zunehmen.

Bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen ist man nun gezwungen, um
die Laufradhohe b, moglichst grofl zu bekommen, die Geschwindigkeit v,
und somit den Winkel 8, klein auszufiihren. Aus dem Verlauf der
u,-Kurven ist zu ersehen, da bei kleinem Leitradwinkel d, = 5° -~ 10°,
wie er bei Hochdruckpumpen angenommen wird, die Verkleinerung
oder Vergroflerung des Laufradwinkels f,, wenigstens in den brauch-
baren Grenzen, keinen sehr grofen Einflull auf die Umfangsgeschwin-
digkeit hat.

Bei Niederdruckpumpen wird der Leitradwinkel 8, in weiten
Grenzen bis ca. 35° genommen und ist natiirlich, wenn eine schnell-
laufende Pumpe zu bauen ist, neben dem Winkel g, der Winkel 4,
moglichst groB zu wihlen.

9. Einflu des Lauf- und Leitradwinkels auf den Spalt-
iiberdruck und den Spaltverlust.

Aus Gl. 23 ergab sich der Spaltiiberdruck, ohne Beriicksichtigung

des Rotationsparaboloides zu
)

wy,
Hspa =1 Hn - 29
In dieser Gleichung werde der Wert fiir w, aus Gl. 73 eingesetzt,
so erhdlt man
/ 14 tgd,
Hy, =1 H, - P LS WYY
2. ( - igég)
tg fa

Die GroBe des Spaltitberdruckes ist also abhingig von f, und d,,
und zwar nimmt er zu mit wachsendem f, und J,. Um dieses Ab-



Einfluf des Lauf- u. Leitradwinkels auf den Spaltiiberdruck u. den Spaltverlust. 29

hingigkeitsverhiltnis besser zu zei-
gen, sind in Fig. 22 drei Spaltiiber-
druckkurven fir d,49. = 5°, 15°, 25°
punktiert eingezeichnet, wiederum
bei einer Annahme

Vn gH,=10m.

Wie schon gezeigt wurde, wird
noch der Spaltiiberdruck durch das
sich bildende Rotationsparaboloid
@? ug

29
herabgemindert werden. Es soll
jetzt die Annahme gemacht werden,
Uq
2
sich dreht, mithin ¢ = } ist. Es
wiirde dann

2 u‘fl _ ua
Py = §g 0 83.
sein. Unter Beriicksichtigung dieser
GroBle wurde noch eine zweite Serie von Spaltiiberdruckkurven in

Fig. 22 mit vollem Linienzug eingezeichnet, indem von den erst ermit-
2
telten der jeweilige Betrag von 8% abgezogen wurde. Diese Kurven

ungefihr um den Betrag

daf das Rotationsparaboloid mit

2

Fig. 22.

haben dann die Gleichung fiir ¢ = 1

_ tgd,
1
H;PazﬂHn' 1— +tg6a - tgﬁa .. 84
a. (1_ tg6a> 8
- tg B,

Ferner sind noch in Fig. 22 die infolge des Spaltiiberdruckes auf-
tretenden ideellen Durchfluigeschwindigkeiten angegeben, mit denen
das Wasser durch den Spalt tritt. Die Geschwindigkeit ergibt sich bei
der Annahme von &, =1, ¢ =1

1 tgd,
14t
Wipe = 2ygH, - | 1— g tgfs . 85.
tgd, 8
2.{1—
tg fa
Der Spaltdruck wird gleich 0 werden, wenn
tg s
1+ tgd 1= tgf
o [/ o @ — 17 _Hn
( tgéa) 8
2.{1—
tgfa
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ist. Wird dieser Ausdruck > » H,, so wird der Spaltdruck negativ,
d. h. das Spaltwasser wird in umgekehrter Richtung durch den Spalt
treten, es wird vom Saugrohr zum Laufradaustritt flieBen.

Fir g, = 90° erhilt Gl. 85 die Form

o (. 14 tglugee 1
w;pagoo = ]/2 77 an . ( — -i*ng — ’g) P 86

Da der Durchflulkoeffizient fiir alle Geschwindigkeiten gleich grof}
genommen wurde, so sind die Geschwindigkeiten direkt proportional
den Spaltwassermengen, es werden also die Kurven der Wasser-
geschwindigkeiten w;,, in irgendeinem gewissen MafBstab die Spalt-
wassermengen angeben. Man erhdlt jetzt ein sehr klares Bild von
dem Einflul der Winkel §, und J, auf die Spaltwassermenge.

Bei einem kleinen Leitradwinkel 6, = 5° —= 10°, wie er bei Hoch-
druckpumpen genommen wird, wird die Spaltwassermenge fiir Langsam-
und Schnelldufer wenigstens in sehr weiten Grenzen anndhernd die
gleiche bleiben und wird durch Verkleinerung von f, der Spaltverlust
nicht viel verringert werden kénnen.

Bei groflerem Leitradwinkel §,, wie er bei Niederdruck-Zentrifugal-
pumpen genommen wird, ist dagegen die Spaltwassermenge fiir Lang-
sam- und Schnelldufer eine sehr verschiedene. Ist z. B. die Spalt-
wassermenge fiir §, = 25° bei f, = 90° gleich 1,0, so wiirde dieselbe
bei f, = 45° nur das 0,39fache, bei f, = 135° jedoch das 1,2fache
betragen.

Wenn der EinfluB des Spaltverlustes auf den Nutzeffekt der
Pumpe untersucht werden soll, so muBl die Spaltwassermenge in
Prozenten der gesamten Fordermenge angegeben werden. Je grofier
nun das Verhidltnis des &ufleren Durchmessers D, zur Fordermenge
ist, um so groBer der Prozentsatz der Spaltwassermenge von der Férder-
menge. Dieser Prozentsatz ist, natiirlich vorausgesetzt gleiches % H,
und gleiche Winkel g, und J,, umgekehrt proportional der Férder-
menge. Wenn z. B. eine Pumpe fiir eine Férdermenge von 100 Litern
einen Spaltverlust von 39, hatte, also eine Spaltwassermenge von
100 - 0,03 = 3 Liter, so wird, wenn die Pumpe mit demselben D,,
po und 8, nur 50 Liter liefert, unter Annahme gleicher Spaltgrofie der
Spaltverlust auch 3 Liter betragen, jedoch jetzt nicht mehr 39, sondern
39% - 102 = 69, der Foérdermenge. D

Bei Niederdruckpumpen ist nun das Verhiltnis — meist kleiner

Q
als bei Hochdruckpumpen, somit wird der Spaltverlust, bezogen auf
die Fordermenge, bei den Hochdruckpumpen grofler als bei Nieder-
druckpumpen ausfallen.
Aus diesem Grunde muB man versuchen, den Spalt namentlich
bei Hochdruckpumpen auf ein Kleinstes zu verringern, was, wie schon
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frither angegeben, am zweckmifBigsten durch Anordnung sog. Schleif-
rinder geschieht. Héufig wird auch noch der Kranz iiberfalzt (siehe
Fig. 23). Diese Anordnung wird aber nicht sehr viel am Verlust ver-
ringern, wenn man bedenkt, daf die Richtung der Spaltwassergeschwinr-

digkeit nicht axial ist, sondern sich mit der Umfangsgeschwindigkeit
zu einer resultierenden Geschwindigkeit w,, zusammensetzt von der
GroBe (siehe Fig. 24)

’r "'ZW 2z d
w,,‘,f}/ww—l—u,, B - T

die einen Richtungswinkel i bezogen auf u, hat, so daB3

Y
tgy = w, 88.
ist. — Eine ganz hiibsche Anordnung zur Verringerung des Spaltes

ist im D. R.P. Nr. 142 214 angegeben. Wie aus Fig. 25 ersichtlich,
wird in das Laufrad ein lose eingesetzter
Dichtungsring D durch Ringsegmente R,
die der Wirkung der Fliehkraft unter-
worfen, an die Gehdusewand geprefit und
wird so der Spalt auf ein Kleinstes redu-
ziert. Im D.R.P. Nr. 117 218 ist der
Schleifrand nachstellbar angeordnet, was
ja an und fiir sich sehr gut, aber die Aus-
fiihrung einer solchen Pumpe sehr ver-
teuert.

Uber die wirkliche GroBe der Spaltwassermengen sind nun leider
keine Versuche veroffentlicht. Die Berechnung der Spaltwassermenge
selbst kann ja nur eine ganz angendherte sein, da man erstens den
AusfluBkoeffizienten nicht genau kennt, ferner aber die GroBe des
Spaltes sehr schlecht zu messen ist.

Man wird gut tun, den Spaltverlust mit 4 - 6%, der Forder-
menge in Rechnung zu setzen. Fiir eine dementsprechend groBere
Wassermenge ist dann das Laufrad zu berechnen.
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10. Die Winkel 3, und J, und die Umfangsgeschwindigkeit
bei einer Zentrifugalpumpe ohne Spaltiiberdruck.

Bei der jetzt folgenden Betrachtung soll der Einfachheit wegen
das dem Spaltiiberdruck entgegenwirkende Rotationsparaboloid nicht
mit in Rechnung gezogen werden, so dall nach Gl. 23 der Spaltiiber-

2

druck Hy, = n H, — ;0—; angenommen wird. Wird in dieser Gleichung

H,, = 0 gesetzt, so erhilt man

2
w
— 2 89.
n H, 2
oder -
we=7V2ygH, . . . . . .. .. 90.

2
Die Geschwindigkeitshohe ;L; stellt also die ganze Bruttodruck-
hohe dar. Die Wirkung der Zentrifugalkraft ist offenbar verbraucht
worden zur Beschleunigung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit o,
auf die relative Austrittsgeschwindigkeit v,. Es muf jetzt durch
Druckumsetzung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w, die gesamte
Pressung gewonnen werden.

[l
Pa Ya

Aus Fig. 26 ist zu ersehen, daf

§ind, — ——— ... ... .9

Y2y g H,

ist. Es werde jetzt der Wert von v, aus Gl. 61 eingesetzt, so wird dann

sin g, = 8019
Uy V2 ngH,
oder, wenn die Gleichung nach u, aufgelést wird,
.= M’Zﬁ{l‘ o 92.
cos O,

Diese Gleichung 1a8t sich auch sehr einfach mit Hilfe der ersten
Hauptgleichung ableiten. Wenn die absolute Eintrittsgeschwindigkeit
w, | u,, so erhdlt Gl. 10 die Form

ul— i+ wi=2ngH, . . . . . . . 93
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Setzt man in diese Gleichung nach Gl. 90 w, = ]/217 gH, ein, so
ergibt sich
Uy = Vg -« « « « « « « .« . . 94
Es wird also fiir den speziellen Fall H,, = 0 das Austritts-
diagramm ein Rhombus sein (siehe Fig. 26). Hieraus ergibt sich dann
ohne weiteres die vorher aufgestellte Beziehung

05 Y2y, _

u
“ cosd,

@

In dem Rhombus mufi dann

Ba=20, - . . . . . . . . 95a.
oder

6a=%..........95b.
sein. Ks ist dann ferner

. Uy

Smﬂa:@""""' 96a.
oder

Uy = 2 Y ... . . . 96b.

“" sinf, sin2é,

Um die Umfangsgeschwindigkeit zu erhalten, fiir welche Hy, = 0,
wird man aus Gl. 91 den Winkel 8, berechnen und dann am einfachsten
aus Gl. 96b die zugehorige Umfangsgeschwindigkeit .

Fiir praktische Zwecke sind diese Werte fiir den Laufradwinkel
nicht zu gebrauchen, da durch die stark gekriimmte Laufradschaufel
groBe Verluste beim Durchtritt des Wassers durch die Laufradkanile

entstehen.

11. Bestimmung der Austrittsgrofen mittels der x- und
2-Kurve.

Aus Gl. 63 ergab sich fiir die Umfangsgeschwindigkeit u, der Wert

— tg0,
Uy, = H,-|/1~— .
Tug V tgf

Es werde nun der Ausdruck

tg d,
1-— =% . . .« .« . . . .9
L tg fu

gesetzt, so dafl die obige Gleichung jetzt die einfache Form erhilt

ua=x-|/ng17n. B L R

Es wurden nach Gl. 97 fiir verschiedene Winkel f§, und ¢, die
Werte von x berechnet und eine Reihe von »-Kurven in Tafel I ein-

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl, 3
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gezeichnet. Die verschiedensten Aufgaben lassen sich nun mit Hilfe
dieser »-Kurven sehr schnell lésen.

Ist z. B. fiir eine Pumpe nach Festlegung des Laufraddurch-
messers eine bestimmte Tourenzahl vorgeschrieben, so dal die Umfangs-
geschwindigkeit u, — < 1y g H,, so bestimmt man nach Berechnung
der notigen Umfangsgeschwindigkeit u, den Koeffizienten » aus der
Gleichung

ua
R
VngH,

Aus den x-Kurven kann sofort abgelesen werden, welche Kombi-
nationen von 3, und d, die verlangte Umfangsgeschwindigkeit zulift
oder ob es iiberhaupt mit Anderung der Winkel 3, und d, moglich ist,
die verlangte Tourenzahl zu erreichen.

Nun ist es aber in den meisten Féllen, wie schon einmal erwihnt,
vorteilhafter, statt 8, die radiale Austrittsgeschwindigkeit v, anzu-
nehmen, oder bei der Annahme von J, sollte man sofort wissen, wie
grofl die Geschwindigkeit », wird; denn erst nach Bestimmung von v,
ist bei Annahme von 6, die Laufradhéhe 5, nach Gl. 75 bestimmt.
Zur schnelleren Ermittlung von v, bei gegebenem Leitradwinkel 4,
oder umgekehrt soll nun die i-Kurve dienen, die folgendermafien ent-

standen ist:
Gl. 62 lautete

99.

v = tg8us0o - Vg Hy - - . . . . . (62)
2
Es soll nun die Geschwindigkeitshohe -;ig ein Afaches der Brutto-

forderhohe # H, sein, so daB
° UT= 1-217an C e e e e e ].OO.

ist. Setzt man diesen Wert fiir v, in Gl. 61 ein, so ergibt sich

tg0u000 =124 . . . . . . . . 10L
oder
}u — 0,5 . tg2 641900 . . . . . . . . 102,

Es wurden nun fiir verschiedene Winkel 6, die Werte fiir 4 be-
rechnet und auf Tafel I zu einer 4-Kurve, die ja nach Gl. 102 eine
Parabel, zusammengestellt.

Aus der 2-Kurve kann also fiir 3, = 90° nach Annahme von d,
das zugehorige 4 abgelesen und dann v, aus Gl. 100 berechnet werden.
Wie Gl. 102 zeigt, ist der Koeffizient 4 unabhingig von der Forder-
hohe, die -Kurve kann also fiir alle Forderhchen Verwendung finden.,

Ist v, gegeben, so berechnet sich 4 aus der Gleichung
2

A= )
2ng9H,

103.
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und wird dann der zu dem Koeffizient 1 gehorige Winkel J, aus der
Kurve ermittelt.

Zur Bestimmung der Gréfle von v, bei f,=90° miissen noch
die %-Kurven zu Hilfe genommen werden. In Gl. 61 wurde der Wert
von u, aus Gl. 98 und der Wert fiir tgd, aus Gl 101 eingesetzt, so
erhilt man jetzt fiir v, den Wert

124qgH,
L 1+9 104,
Und fiir.4 ergibt sich dann
1= 2 10
- 21795 . . . . . . . . . 5-

Fiir g, = 90° ist » = 1 und Gl. 104 bzw. 105 erhilt dann die
Form von Gl. 100 bzw. 103.

Man berechnet jetzt wieder v, bei Annahme von J, oder S, bei
Annahme von v,, wie vorher angegeben, nur daB jetzt noch der
Koeffizient » mit in Rechnung gezogen wird.

Auch fiir die GroBe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w,
168t sich mit Hilfe der »- und 1-Kurven eine sehr einfache Beziehung
aufstellen, wenn in Gl. 71 der Wert fiir v, aus Gl. 104 und der Wert
fir u, aus Gl. 98 eingesetzt wird. Es ist dann
_ VngHa

¥l

SYr421 ... . .. . 106

a

Es ergibt sich nun jetzt eine sehr einfache Konstruktion des Aus-
trittsdiagrammes.

In Gl. 54 werde fiir u, der Wert aus Gl. 98 eingesetzt, so daB jetzt
die Horizontalkomponente von w, (s. Fig. 27)

d’é:ﬂt‘ﬂ".........m.
bl

ist. Zur Konstruktion des Austrittsdiagramms ermittelt man die
drei Groflen

L wp—Vng I - x,

2. ae= J{ﬂ ,

g H _
3. v = 119 2 V27,
P
die ja sehr leicht berechnet werden koénnen. -
Es wird dann (siehe Fig. 27) ab = u, = » - V5 g H, gemacht und

_ VngH,-y22

eine Parallele zu wu, gezogen. Das
%

3%

im Abstande v,
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2 —
P Stick ae = Vi’gl

" wird an ab

4

»

a, ‘fa.

T % abgetragen und e¢c senkrecht ab
r_ﬂf/—n;d% | gezogen. Verbindet man jetzt ¢
) mit o und b und zieht ad|bc,
sostellt das Parallelogramm a b cd
das verlangte Austrittsdiagramm dar.

Ist auf diese Weise das Diagramm gefunden, so wird man gut tun,
jetzt die Winkel 8, und , auf ihre Richtigkeit zu priifen, um sich zu
iiberzeugen, dafl kein Rechenfehler gemacht worden ist.

Mit Hilfe dieser x%- und 1-Kurven kann also bei der Annahme
w, | u,, also §, = 90° jede Pumpe ohne Benutzung der Tafeln fiir
Kreisfunktionen berechnet werden. Anspruch auf gréBte Genauig-
keit wird zwar durch das Ablesen der Werte aus den Kurven diese
Rechnungsart nicht haben. Wenn aber in Betracht gezogen wird, daf}
die Annahme des Koeffizienten 5 eine mehr oder minder willkiirliche
ist, so hat diese Berechnung einen vollstindig hinreichenden Genauig-
keitsgrad, wie man selbst aus dem Gebrauch der Kurven sehen wird.

Sehr beachtenswert ist, wie schon vorher angegeben wurde, daf
nach Bestimmung von » die Kurven eine Wahl der Kombination
von f, und d, gestatten, was zur vorteilhaftesten GréBenbestimmung
einer Pumpe sehr wertvoll ist.

Fig. 27.

12. Graphische Ermittlung des Austrittsdiagramms.

Nachfolgende graphische Bestimmung des Austrittsdiagramms,
somit auch die Bestimmung von u,, ist namentlich fiir Hochdruck-
pumpen zu verwenden, wo der Fehler, der hierbei in der Rechnung
gemacht wird, ein sehr kleiner ist.

Es lautete Gl. 58

etV P
2
Es wird nun das Glied (55;773) gegen das Glied 5 g H, sehr klein

sein und kann ohne nennenswerten Fehler namentlich bei Hochdruck-
pumpen in den Grenzen f, = 45— 135° vernachléssigt werden. Es
wird dann die obige Gleichung lauten
v, T

_ H, . .. ... 108

Stgp, V19 Hn

~ Wird nun jetzt v, angenommen, so kann nach Berechnung von
Vn g H, die Umfangsgeschwindigkeit u, fiir jeden Winkel §, auf zeich-
nerischem Wege gefunden werden.

Uy =
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Es wird zuerst das Diagramm aefg fiir g, = 90° (siehe Fig. 28),
fiir welchen Winkel ja u, = V?TgE war, aufgezeichnet. Soll jetzt fiir
irgendeinen Winkel §, die Umfangsgeschwindigkeit bestimmt werden,
so braucht man nur im Mittelpunkte m von v, = ef den Winkel §, — 90°
abzutragen, und zwar nach links unten, wenn dieser Winkel negativ,
nach rechts unten, wenn er positiv ist. Die Strecke ab (a’b’) gibt
dann die GroBe der zu dem betreffenden Winkel (4 —) gehorigen
Umfangsgeschwindigkeit an und das Parallelogramm a b cd @b d)
ist dann das zu dem betreffenden Winkel (-+ —) gehérige Geschwindig-

keitsdiagramm.
d 7 a s J &
} 7
I ﬂx'”o
& i e )
Fig. 28
Denn es ist
— ,
eb—=— "~ oder eb =",
2tgf, 2tgf.
somit
v,
= b= ——" H,
u, = ae+e thﬂawng
oder .
/:"7 b}zgiﬂfﬁ 77[1’7
U, = ae e Ztgﬁa+]/ng 0 s

somit ist Gl. 108 erfiillt.
Fiir §, = 45° und f, = 135° ergibt sich dann der Spezialfall

Y VndH.
“pa=15° 2 +ng Hy
und

v o
=+5 + Vg H,.

U
@8, = 185°

13. Rechnerische und graphische Bestimmung
des Eintrittsdiagramms fiir d, = 90°.

Nach Annahme des Laufraddurchmessers D,, der im Schwer-
punkt des Eintrittsbogens b, liegt (siehe Fig. 29), bestimmt sich die
Umfangsgeschwindigkeit u,, da sich die Umfangsgeschwindigkeiten ver-
halten wie die zugehérigen Durchmesser, zu

Up = Uy * o o o o e .. 109,
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Die Lénge der Eintrittsbogen b, mufl so gewdhlt werden, daB
D,m - b, = F] gleich dem freien Saugrohrquerschnitt unmittelbar vor
. dem Eintritt in das Laufrad ist. Die Grofie
i der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit war
schon in Gl. 16 angegeben worden, welche
lautete

w,=w, - % 6
a’e

Hierin bedeutete a, die Schaufelweite und
s, die Schaufelstirke.

Fig. 29. Wenn nun der Spaltverlust beriick-

sichtigt wird, so mufl das Laufrad mit

einer Fordermenge Q' — @ + @,, berechnet werden. Die Saugrohr-
geschwindigkeit wird vor dem Eintritt in das Laufrad infolge Zu-
schlags der Spaltwassermenge eine groflere Geschwindigkeit w; an-
nehmen von der Grofle

wgzws-Q;i_Qsﬁ. R § (12

Q
In Gl. 16 muB jetzt fiir w, die Geschwindigkeit w, gesetzt werden,
somit ist i !
Py . 111

Wy = W, o
(2

Nach Annahme der Anzahl der Laufradschaufeln z, bestimmt sich
die Teilung £, im inneren Laufraddurchmesser D, zu

tezge—ﬁ.........lm.
ze
Die Schaufel mu am unteren Ende mit dem Winkel 3, gegen u,
geneigt sein, so daB also (siehe Fig. 12)
e + S,
te

sinfl, = . 113.

Wenn nun aus Gl. 111 die absolute Eintrittsgeschwindigkeit be-
@ + S

rechnet werden soll, so muB3 eine Annahme in dem Verhéltnis -
e
gemacht werden. Bei der Annahme §, = 90° bestimmt sich dann die

relative Eintrittsgeschwindigkeit v, aus der Gleichung

v, =Vulfwr. . . . . . ... 114

und der Laufradwinkel f, aus der Beziehung

sinﬁez%. S S 1:3

e
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Man ermittelt dann am besten a, -+ s, graphisch unter Beriicksichtigung
der GL 113.

Ist die Annahme des Verhiltnisses ~¢ ¢

* eine falsche gewesen,

e
so muf jetzt die Rechnung noch einmal durchgefﬁhrt werden. Dieses

%+ S

Rechnungsverfahren mit der Annahme der Grolle - - ist nun sehr

Qe
umstindlich. Man konnte zwar mit Hilfe der G1. 111, 113 und 115 a,
berechnen, doch hat die Gleichung hierfiir eine sehr komplizierte Form.
Es soll jetzt ein sehr einfaches graphisches Verfahren zur gleich-
zeitigen Ermittlung von w, und @, 4- s, gezeigt werden, wie solches
zuerst in dhnlicher Form von Adam in Dingl. Polytechn. Journal 1903
fir die Ermittlung des Austrittsdiagramms einer Wasserturbine an-
gegeben wurde. /
GlL. 111 kann auch geschrieben werden

We _ et S 116

w, a,
Die graphische Ermittlung von w, und a, + s, ergibt sich aus

Fig. 30. Es wurde dort erst ein rechtwinkliges Dreieck d c e gezeichnet
mit den Seiten d¢ = w, und ce — w;, ef wurde gleich der angenom-

Ry T 7[
’ \\\\ \\\ 8‘" d
> o~ . E ©
S O Tets R
\ “¥le_y.
I
> 9 xJr :‘i’ e
a g/
Fig. 30.

menen Schaufelstirke s, gemacht. Durch f ziehe man eine Parallele
zu ed. Der Kreis mit ¢, um d trifft diese Parallele im Punkte g. Die
Senkrechte von ¢ auf de trifft dc in & und schneidet de in {. Die
Verlédngerung von d g trifft die Verlingerung von ¢fin a. Es ist dann

ih—=a,und tg = s, und ac = w,. Denn ist erstens Gl. 113 erfiillt,

indem -
sinf, = }i _ e %
dg te

ist, ferner GI. 116, indem sich verhélt

We _ Gt Se

w; t,

Das Parallelogramm abcd ist dann das verlangte Kintritts-
diagramm.
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14. Die Eintritts- und AustrittsgroBen fiir J, = 90°.

In den vorher ermittelten Gleichungen war vorausgesetzt worden,
dafB3 die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, | u,, mithin der Winkel
0, = 90° ist. Bei dieser Annahme wird das Glied u, w,cosd, = 0,
hat also auf die Umfangsgeschwindigkeit keinen Einflul. Nun wird
es aber hiufig vorkommen, da man aus noch ndher anzufiihrenden
Griinden den Winkel &, nicht 90°, sondern, namentlich bei Hoch-
druck-Zentrifugalpumpen, meist kleiner als 90° annimmt. Es soll nun
im folgenden angegeben werden, wie fiir den Fall §, = 90° die Eintritts-
und AustrittsgroBen zu berechnen sind.

Man wird wieder von Gl. 15 der zweiten Form der Hauptgleichung
ausgehen, welche lautete

Uy W, €080, — w, w080, =ngH, . . . . . (15)

2 : Im Austrittsdiagramm
(siehe Fig. 31) findet sich die
Beziehung

O
tg o,
117.
Im Eintrittsdiagramm
e U Yoy (siehe Fig. 32) ist

Fig. 31. fk=w,cosd, . 118.
Der Berechnung der Eintrittsfliche in das Laufrad wird die Vertikal-
komponente der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit w,, die mit w,

ae = w,Cosd, = u,

79 L 2

A
% Y S
4 )
P a— =g

bopcosd; I

(4 (A 71/5
! Yre |
e e N}

<

Fig. 32.

(radiale Eintrittsgeschwindigkeit) bezeichnet werden soll, zugrunde
gelegt. Ist w, und J, gegeben, so berechnet sich w, aus der Gleichung
w,=w,-8nd, . . . . . . . . 119,

Bei der Annahme von w, und 6, ergibt sich dann fiir w,

Wy =« « « « « .« . . . . 120
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Das Stiick /4 kann noch durch die Beziehung ausgedriickt werden

Wy

[k = g0, 121.
so dal} also nach Gleichsetzung der Gl. 118 und 121
w, cos9d, = '0:;%; e 1922,
ist. Fir u, kann nach Gl. 109 geschrieben werden
D,
Uy = Uy, - D, (109.)

Die Werte von Gl. 117, 122 und 109 in Gl. 15 eingesetzt, so ergibt
sich nach Auflosung der Gleichung nach u, fir die Umfangsgeschwindig-
keit der Wert

u, = D, w
“~ D, 2tgd, Ztgﬂa

Ist F, die durch die Schaufelstirke verengte Eintrittsfliche, F, die Aus-

trittsfliche des Laufrades, so kann fiir v, geschrieben werden

-
D’ é‘t‘gg’—gtg,ea TngH, 123

W, . e e e 124,

Wird dieser Wert fiir v, in Gl. 123 eingesetzt, so ergibt sich jetzt fiir
die Umfangsgeschwindigkeit u, der Wert

w, (D, | _F, 1 F, )
u“_7'<Da tgd, F, tgﬂa +l/ D “tgd, F, tgh. T ngH,
125.

Soll aus dieser Gleichung die Umfangsgeschwindigkeit berechnet
werden, so mull erst eine Annahme des Verhiltnisses % und —f,i
a a
gemacht werden, was die Rechnung etwas umsténdlich macht. Weicht
der Winkel §, nur wenig von 90° ab, so berechne man noch nach der
einfachen Gl. 58 oder 63 die Umfangsgeschwindigkeit, man wird hierbei
nur einen sehr kleinen Fehler machen. Bei groflerer Abweichung des
Winkels 8, von 90° muB aber Gl. 125 und die folgenden zur Berechnung
von u, verwendet werden.
Fiir v, kann in Gl. 123 auch eine Funktion des Winkels J, ein-
gefiihrt werden. Wird in Gl. 15 der Wert fiir w, cosd, und u, aus Gl. 122
bzw. 109 eingesetzt, so ergibt sich jetz‘o fiir w,cosd, = ae der Wert

ngHy | Do we o gg
ua Da tgae

W, 080, =
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Aus Fig. 31 folgt dann
vT

tg §, = AT 3
8% T ngH, D, w, I

U, D, tgd,
v, = tgd, - (WH w’) ... 128

Da ) tgd,
w198 Do w v
T, D, tgé, tgf.
Nach Einsetzung des Wertes fiir v, aus Gl. 128 in Gl. 129 ergibt sich
fiir die Umfangsgeschwindigkeit u, die Gleichung

U _29_ Wy ( Atg6a>
- D, 2tg6 tg B,

gl Hnom (1)
+l/ 2tg5 <1 tapo /). T\ T gp,) 130

Fiir den Spezialfall g, = 90° erhélt Gl. 123 oder Gl. 130 die Form
D, w, (De w, )2
uagoo—fa 2tg(5 +V§;-2—£g6 +17an . 131.

Setzt man in dieser Glelchung d, = 90°, so ergibt sich wieder die ein-

Und

Ferner ist

129.

fache Beziehung ug900 = ]17 g H,.
Fiir die Gl. 130 konnen zur schnellen Bestimmung des Ausdruckes
1— ig% die »x-Kurven (siehe Tafel I) verwendet werden. Mit Hilfe
a

der »-Kurven wird man einfacher nach Gl. 130 als mit Gl. 125 die
Umfangsgeschwindigkeit bestimmen konnen.

Von Fink wurde eine Laufradschaufel angegeben, bei welcher
die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, radial ist, so daB v, | w,, also
der Winkel 8, = 90° war. Bei dieser Annahme berechnet sich der
Winkel 6§, und die Umfangsgeschwindigkeit folgendermalien:

Es ist fir , = 90°

wr -De
—— = U= Uy - e . . . .. 132
tgd, Ye= %" D,
Diesen Wert fiir él% in Gl. 129 eingesetzt, so erhédlt man fiir die Um-
e
fangsgeschwindigkeit bei der Annahme f, = 90° den Wert
. v,

U =—— :
K a/),e - 90° B (_1_)3)1.}
2tgfa [1 D,

/ L
P o - 27
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Der Winkel d, ergibt sich dann aus Gl. 132 zu

w, D,

tgd, = .
g Pe = 90° Uy De

Es fragt sich nun, was wird erreicht, wenn der Winkel §, = 90°
genommen wird. Bei der Annahme §, = 90° wird die absolute Eintritts-
geschwindigkeit w, | u,, das Wasser wird im Saugrohr in axialer
Richtung fliefen und so den kleinsten Weg in demselben zu durch-
laufen haben. Ist der Winkel d, = 90°, so kann das Wasser im Saug-
rohr nicht mehr in axialer Richtung flieBen, sondern es wird durch die
Komponente w,cosd, in Rotation versetzt, wodurch der Weg des
Wassers in einer Spirale verlauft. Hierdurch wird nicht allein die
Saugrohrgeschwindigkeit vergrofert, sondern auch der Wasserweg ver-
lingert, wodurch grolere Reibungsverluste auftreten werden. Um
dieselben herabzumindern, ist es zweckmiflig, auch noch vor dem Ein-
tritt in das Laufrad einen Leitapparat einzubauen, der die Aufgabe
hat, die Saugrohrgeschwindigkeit axial zu halten und dann der absoluten
Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt richtige GroSe und
Richtung zu geben. Diese Leitschaufel wird also am Eintritt einen
Winkel von 90°, am Austritt ungefihr den Winkel J, als Neigungs-
winkel haben miissen. Auf diese Weise werden zwar die Verluste im
Saugrohr bedeutend verringert, es treten jedoch Reibungs- und Stof-
verluste beim Durchgang durch diesen Leitapparat auf, welche sich aber
nach angestellten Versuchen als kleiner herausstellten als die Verluste
im Saugrohr beim Fortlassen des Leitapparates.

Sind einerseits bei der Ausfithrung J, < 90° gegeniiber der An-
ordnung fiir §, = 90° die Verluste bis vor dem Eintritt in das Laufrad
groBer, so tritt eine Verminderung derselben beim Durchflul des ersten
Teiles des Laufradkanales dadurch ein, dafl man durch Verkleinerung
von J, die Schaufelweite a, vergrofert, mithin die relative Eintritts-
geschwindigkeit verkleinert. Vorausgesetzt gleiche Umfangsgeschwin-
digkeit u,, so wird mit kleiner werdendem Winkel d, der Laufrad-
winkel B, gréBer. Aus der Beziehung a, 4 s, =1, - sinf, ist ohne
weiteres zu ersehen, dal mit 8, auch die GréBe a, + s, zunehmen wird.

Bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen sind bei kleineren Wasser-
mengen und grofen Forderhohen die Eintrittsquerschnitte des Lauf-
rades sehr klein und werden dementsprechend die Reibungsverluste
bei der hohen relativen Geschwindigkeit sehr grofl ausfallen. Zieht
man in Betracht, daBl die Reibungsverluste anndhernd mit dem Quadrate
der Geschwindigkeit zunehmen, so wird man durch VergroBerung der
Querschnitte, also Verkleinerung der relativen Eintrittsgeschwindig-
keit, wesentlich die Reibungsverluste verringern konnen. Im Kapitel 25
ist hieriiber eine genauere Untersuchung angestellt.
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Um ein klares Bild von der Abhingigkeit der Umfangsgeschwindig-
keit, der relativen und absoluten Eintrittsgeschwindigkeit und der
GroBe a, + s, von dem Winkel 4, zu bekommen, wurde ein Beispiel
durchgerechnet und die ermittelten Werte in Fig. 33 iiber den zu-
gehorigen Winkel J, als Ordinaten aufgetragen. Fiir das Rechen-
beispiel wurden folgende Angaben gemacht:

YngH,=10 D,=04m D,=02m v =20m w,=30m.
Anzahl der Laufradschaufeln z = 8.
Fiir diese Werte wurden zwei Beispiele durchgerechnet, und zwar fiir:
I. B, =90° II. B, =135°.

74

73

72 i[\\

R
7 %l\ S T\\Q&%\“w
70 | 1%/ =20 T
[ l — — 0

g { H \,/\
g § g 1\\ i ////
N -
O
38 INNY e
i mEE NN
I X 4 | N o L
RS ! \> <] e r
§ é # % % A7

5 § / 1 ] @5 ﬂ}'q% %\\00

Az 7 =
2 i&_ &Y I&l \\
IR
, e

4
G 0 W 20 30 % 50 60 W 0 90 W0 0 7127 1% 740 150 %9 10 760°
Fig. 33.

Der Verlauf der einzelnen in Fig. 33 eingezeichneten Kurven
gibt ein klares Bild von der Abhéngigkeit der einzelnen Groéflen von
dem Winkel 8,. Es ist zu ersehen, dall bei groBlerer Abweichung
dieses Winkels von 90° der EinfluB der Gréfe wu,w,cosd, auf die
Umfangsgeschwindigkeit doch immerhin ziemlich bedeutend ist, und
wird man gut tun, in solchen Fallen die Umfangsgeschwindigkeit nach
Gl. 130 zu berechnen.

Die a, + s,-Kurve erreicht fiir §, = 90° bei d, = 27° 50’ und fiir
B. = 135° bei §, = 25° ihr Maximum, in dem hier §, = 90°, somit
a, + 8, =1, wird. Macht man den Winkel J, noch kleiner, so wird
B.> 90°, d. h. die Richtung der Schaufel kehrt sich um und a, + s,
nimmt wieder ab. Man wird natiirlich eine solche Schaufel nicht ver-
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wenden, da jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit einen zu groBen
Wert erhilt,

Es soll noch angegeben werden, welche GréBe man dem Winkel 6,
wenn man denselben aus den angefilhrten Griinden kleiner als 90°
annimmt, am zweckméaBigsten gibt.

Die Reibungsverluste sind anndhernd proportional dem Quadrate
der Geschwindigkeit, sie werden im Leitapparat vor dem Laufrad-
eintritt und im Schaufelkanal in seinem Anfang dann am kleinsten
werden, wenn der Ausdruck w? -- v? ein Minimum, welcher Fall ein-
tritt, wenn v, = w, ist. Fiir v, = w, wird der Winkel d, = f,.

Fig. 34 zeigt ein solches

Eintrittsdiagramm fiir den
Fall 6, =f,. In demselben o 08,
wird jetzt / B
wecosc‘i(,:%:%-& 135. D - !
2 2 Da s OSSO =% _J :
Setzt man wiederum in Gl. 15 Lﬁ % g
Fig. 34.

cosd, = u, - Y
Wy COS 0y == Uy s
tg fa
ferner fiir w, cosd, den Wert aus Gl. 135 ein, so ergibt sich fiir den Spezial-
fall w, = v, oder d§, = f, fiir die Umfangsgeschwindigkeit die Beziehung

Ur

g (3]
thﬂa {1 - 9 Da
Yr 2 77an

Vb

Fiir p, = 90° erhalt dann die Gleichung die Form
T
uaqoo — s l/ 7} g - U L 137
P - 1 = 7)

Fiir das angegebene Beispiel ergibt sich fiir den Fall g, = 9,
also w, = v,

136.

bei f, = 90°
u, = 10,7 m w, = v, = 4,03 m p. = 6, = 48° 20’
bei 3, = 135°

u, = 11,88 m w, = v, = 4,26 m fe = d, = 45° 20’

In Fig. 33 kénnen diese Werte und auch die GréBe von a, 4 s,
direkt abgegriffen werden, da die Ordinaten hierfiir durch den Schnitt-
punkt der w,-Kurve mit der entsprechenden v,-Kurve gehen miissen.
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15. Die Eintritts- und Austrittsgrofen fiir gleiche Forderhohe
bei Anderung der Fordermenge.

Bei den im vorhergehenden Kapitel entwickelten Gleichungen
war angenommen worden, dafl ein neues Laufrad fiir eine bestimmte
Fordermenge und Forderhohe konstruiert werden sollte. Jetzt soll
nun die Voraussetzung gemacht werden, dafl ein Laufrad mit be-
kannten Eintritts- und Austrittswinkeln S, bzw. §, vorhanden, und
es werde untersucht, wie sich fiir stoBfreien Betrieb das Eintritts-
und Austrittsdiagramm einstellt, wenn verschiedene Wassermengen
bei gleicher Forderhohe mit demselben Laufrad gefordert werden
sollen. Es soll gezeigt werden, wie ein und dasselbe Laufrad nur nach
Anderung des Leitapparates am Austritt und, soweit ein solcher vor-
handen, des Leitapparates am Eintritt fiir verschiedene Wassermengen
Verwendung finden kann.

Die zweite Form der Hauptgleichung, von welcher man wieder
am zweckméiBigsten ausgeht, lautete

Uy W, €080, — U, w,c080, =ngH, . . . . . (15)

Im Austrittsdiagramm (siehe Fig. 31) fand sich nach Gl 117 die
Beziehung

)
0y = r 117.
w, COS 0, u“+tg,3a (117.)
Im Eintrittsdiagramm (siehe Fig. 32) ist
Wr
= e ... 138
tgf,
somit kann fiir w, cosd, die Gleichung geschrieben werden
w,
wecosée:ue—ééﬁ T 11

Die GroBe fiir w, cosd, und w, cosd, aus Gl. 117 bzw. 139 werde
in Gl. 15 eingesetzt, so erhilt man

(22 Wy
Ug + Uy + )—ue-(ue— )= H, . . 140.
( tgfa wgh) "7

] . -D
Es werde jetzt wieder u, = %, - — und v, = w, -

} F.
ergibt sich fiir die Umfangsgeschwindigkeit die Gleichung

gesetzt, so

s R Vi e
"\F.tgh. ' Ditghe 2| Fat@he ~ Datghel , g Hn

S A T )

Uy =



Die Eintritts- und AustrittsgroBen fiir gleiche Forderhohe usw. 47

Es war gleiches Laufradprofil vorausgesetzt worden, mithin die
Winkel §, und fg,, ferner die GroBen F,, F,, D,, D, konstant.
Es werde nun

F, D,
D
E@gﬁhf-fDﬁ%& =0, ... ... o
21 (5]
und )
—‘1)7202143
1~ (5)
gesetzt, so erhilt Gl. 141 die sehr einfache Form
Uy =—w,- Oy +Jw: - Ct+ygH,-C, . . . 144.

Mit dieser (leichung sind nach Bestimmung der Konstanten
¢; und O, fiir verschiedene Geschwindigkeiten w,, also verschiedene
Wassermengen, die Umfangsgeschwindigkeiten zu berechnen.

Es sollen jetzt noch die Gleichungen fiir die Umfangsgeschwindig-
keiten aufgestellt werden fiir die beiden Spezialfslle J, = 90° und
0 = B..

Fiir 9, = 90° war u, w, cosd, = ng H,. Fir w,cosd, kann nach
Gl 117 gesetzt werden

)
0y = . 117.
W, cOS J, ua+tg/3a (117.)
Nach Gl 124 war 7
v,=w,-17:. e oL (124)
Fiir 6, = 90° ist >
Wry oo™ e tgf, = uaﬁjtgﬁe ... .. 145,
Diesen Wert fiir w, in Gl. 124 eingesetzt, ergibt
D, F
v,=ua17:-ﬁ:-tgﬂe B T 3

Wird dieser Wert fiir v, in Gl. 117 eingesetzt, so erhilt man fiir
die Umfangsgeschwindigkeit fiir den Fall d, = 90° die Gleichung

_  ngH,
u“ae o= . D, & wh 147.
D, F, tgpB,

Zur Bestimmung der Férdermenge fiir den Spezialfall 8, = 90°
ermittelt man u, aus der Gleichung u, = u, - % und aus Gl. 145 die
a
Geschwindigkeit w,. Aus der Beziehung @ = F,w, ergibt sich dann
die Fordermenge.
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Fiir §, = f, oder w, = v, war nach Gl. 135
u, D,

0, = —« =% . . . . ... .
w, COS 0, 2 D, (135.)

Aus TFig. 34, welche das Eintrittsdiagramm fiir den Spezialfall
f. = 0, darstellte, findet sich fiir w, die Beziehung

ue ua De
wr__a.tgﬁe__gvbfaf'tgﬂc .« . . . 148.

Mithin ist
L I
=32 D, F, E
Dieser Wert fiir v, werde in Gl. 117 eingesetzt, so erhélt man
v, D, F, tgf,
d, = — == .o
W, C080, = U, + 2 D, F, tgp.

Nach Einsetzung der Gl. 135 und 149 in Gl. 15 ergibt sich fiir die
Umfangsgeschwindigkeit fiir den Fall §, = d, die Beziehung

149.

/’/ ] ngH,

Y o5, / (L. D F. tgf, 1 (D,Q)2
YD, F, wp 2 \D,

Aus Gl. 148 bestimmt sich die Geschwindigkeit w, und erhalt man
dann wieder aus der Gleichung @ = F, - w, die Férdermenge.

Da der Eintritts- und Austrittsquerschnitt konstant bleiben sollte,
wird sich die relative Eintritts- und Austrittsgeschwindigkeit pro-
portional der Wassermenge andern miissen. Die relative Eintritts-
geschwindigkeit bestimmt sich aus der Beziehung

150.

Wy

v, = sinf, .. 151.
Und die relative Austrittsgeschwindigkeit aus der Gleichung

P — 152

“ sing, :

Mit w, und v, dndert sich der Winkel d, und J,, somit auch die
Querschnitte am Leitapparat beim Austritt und, soweit ein solcher
vorhanden, am Leitapparat beim Kintritt.

Der Winkel d, kann nach Bestimmung von u, aus der Gleichung
bestimmt werden (siehe Fig. 31)

Uy

Uq +

— .. o . ... 153

tgd, =

tgfa
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und der Winkel d, aus der Beziehung (siehe Fig. 32)

154.

Fiir die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, findet sich aus
Fig. 31

2
w,,=Vv}’.—|—(u,,—}—tgv/;) B s 8

und fiir die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, aus Fig. 32

) D
w, = |/ w4 (ue— EUT) . e . ... 156
' tg b

ZweckméaBiger wird -man natiirlich diese Groflen durch Aufzeich-
nung der Diagramme graphisch ermitteln, und ist eine rechnerische
Bestimmung meist nicht notig.

Da die letzthin aufgestellten Gleichungen nicht ohne weiteres die
Abhangigkeit der einzelnen GroBen im Eintritts- und Austrittsdiagramm
von der Wassermenge erkennen lassen, wurde, um ein klares Bild zu
bekommen, wieder eine graphische Darstellung gewihlt, indem fiir
einige Beispiele die Geschwindigkeiten aus den angegebenen Gleichungen
berechnet und die entsprechenden Geschwindigkeitshohen iiber den
Wassermengen als Ordinaten aufgeteilt wurden. Beriicksichtigung fand
bei dieser Aufteilung die erste Form der Hauptgleichung (Gl. 10),
welche lautete

wi | v LW v W
Z]’i-%—f—gg:"]HnTég‘{—éé‘l"é’g . (10,

Um den Einfluf des Laufradwinkels 4, auf diese GroBen zu zeigen,

wurden drei Beispiele durchgerechnet, und zwar fiir

I f,=45° IL. f,=90°  IIL B, =135°

Es wurden dieselben Annahmen gemacht wie in dem fritheren
Rechenbeispiele

IngH,=10, also nH,=102m, D,=04m, D,=02m.

Es soll fir »,=20m und w,=30m: J,=90° sein.

Bei den verschiedenen Laufradwinkeln f, wird sich nach Gl. 142
die Konstante O dndern. Ebenfalls wird auch abhiéngig von f, der
Winkel f, verschiedene GroBe annehmen. Zur Bestimmung von f,
wird fiir den Spezialfall d, = 90° nach Gl. 58 die Umfangsgeschwindig-

keit bestimmt, worauf sich dann aus der Beziehung tgp, = %{ der
jeweilige Winkel f§, ermitteln 1a8t. ¢

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 4
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Die Konstante C, ist unabhéngig vom Winkel §,, hat also fiir
die drei Rechenbeispiele gleiche Grofe.

Fiir die verschiedenen Wassermengen bestimmen sich die Um-
fangsgeschwindigkeiten nach Gl. 144.

Es wurde fiir die drei Beispiele die Wassermenge fiir J, = 90°
mit 1,0 bezeichnet und dann die verschiedenen Geschwindigkeiten fiir
die Wassermengen in den Grenzen 0,5—1,5 ermittelt.

Die fir die Geschwindigkeitshohen gefundenen Werte sind fiir
die drei Beispiele 5, = 45°, f, = 90°, f, = 135°in Fig. 1, 2, 3, Tafel 11
nach Gl. 10 tiber die zugehorigen Wassermengen als Ordinaten aufgeteilt
und die so erhaltenen Punkte durch Linienziige verbunden. In Fig. 4,
5, 6 wurden die Geschwindigkeiten iiber den Wassermengen als Ordi-
naten aufgetragen.

Aus dem Verlauf dieser Kurven ist sehr klar die Abhingigkeit
der verschiedenen GroBlen von der Wassermenge zu erkennen. Fiir die
Ausfilhrung hauptséchlich brauchbar wird die Wassermenge in den
Grenzen 0,5 bis 1,0 sein. Bei Wassermengen gréBer als 1 wird die
relative, sowie die absolute Eintrittsgeschwindigkeit und dement-
sprechend auch der auftretende Reibungsverlust zu groff werden. Wo
in Fig. 4, 5 und 6 die w,- die v,-Kurve schneidet, ist w, = v,, also J, = p,.

Ganz besonderes Interesse hat noch in Fig. 1, 2 und 3 der Verlauf
2

der 2% -Kurve. Ohne Beriicksichtigung des Rotationsparaboloids war
2

nach Gl. 23 der Spaltiiberdruck H,, = n H, — % Die Grofle des

jeweiligen Spaltiiberdruckes zeigt sich nun direkt in diesen Figuren.
Es ist zu ersehen, daBl derselbe fiir 5, = 135° sehr stark mit der Wasser-
menge abnimmt, wihrend er fiir 5, = 45° fiir die verschiedenen Wasser-
mengen anndhernd konstant bleibt. Bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen
nimmt man fast ausschlieBlich aus noch ndher anzugebenden Griinden
den Winkel 5, > 90° an und wird in diesem Falle, wenn der Winkel
0, < 90°, der Spaltdruck und damit der Spaltverlust nicht unwesent-
lich verringert werden. Aufler dafl bei d, < 90° die relative Eintritts-
geschwindigkeit und so die Reibungsverluste im ersten Teile des Schaufel-
kanales durch Vergré8erung der Eintrittsquerschnitte des Schaufelkanales
sich verringern, hat man bei dieser Annahme noch den weiteren Vorteil
in der Verkleinerung des Spaltverlustes, was sehr beachtenswert ist.

Es sollen hier noch fiir die drei Beispiele die Winkel f§, und die
Konstanten C; angegeben werden, wie sich dieselben aus der angestellten

Rechnung ergaben:
I f,= 45° B, = 33° 35’ C, = 0,946
II. g, = 90° fe==31° C, = 0,556
1. B, = 135° p. = 28° 30’ C, =0,1728
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16. Konstruktion des Eintritts- und Austrittsdiagramms
und Bestimmung der Saugrohrgeschwindigkeit fiir o, < 90°.

Im Kapitel 13 war bei der Bestimmung des Eintrittsdiagrammes
von der Saugrohrgeschwindigkeit ausgegangen worden. Nach Fest-
legung der Saugrohrgeschwindigkeit w, wurde die absolute Eintritts-
geschwindigkeit w, graphisch ermittelt, und zwar war in diesem Fall

= 90°. Wenn nun nach Gl. 125 fir §, = 90° die Umfangsgeschwin-
digkeit berechnet wird, so muf die Vertikalkomponente w, der absoluten
Eintrittsgeschwindigkeit w, angenommen und dann riickwérts die Saug-
rohrgeschwindigkeit bestimmt werden. Bei d, = 90° wird das Wasser
beim Fortlassen des Leitapparates am Laufradeintritt in spiralférmiger
Bahn das Saugrohr durchfliefen. Der Berechnung des Saugrohrquer-
schnittes mufB die Vertikalkomponente dieser Geschwindigkeit zugrunde
gelegt werden und soll dieselbe kurz mit Saugrohrgeschwindigkeit be-
zeichnet werden. Unter Saugrohrgeschwindigkeit ist also diejenige
Geschwindigkeit zu verstehen, die den Saugrohrquerschnitt senkrecht
durchflieffen wiirde.

Es war gezeigt worden, daB sich die Saugrohrgeschwindigkeit
infolge Einflusses der Spaltwassermenge vor dem Laufradeintritt um
QV—{" Qsp

Q
keit w, war auf die um die Spaltwassermenge erhohte Fordermenge
bezogen worden, so daf man aus dem Eintrittsdiagramm erst die

Gl. 110 vermehrt. Die Geschwindig-

die GroBle w, = w; -

kleinere Geschwindig-

GroBe w, und dann die um den Betrag —

Q@+ @y

keit w;, ermitteln kann, welche dann zur Bestimmung des freien Saug-
rohrquerschnitts genommen wird.

Das Eintrittsdiagramm konstruiert sich nach Festlegung der
Umfangsgeschwindigkeit mit Hilfe eines Winkelmessers, indem der
Winkel J, an %, abgetragen und zu w, im Abstande w, eine Parallele
gezogen wird, die den freien Schenkel des Winkels d, in ¢ trifft, so
daB dann a ¢ = w, (sieche Fig. 35). Das Paralielogramm a b cd ist dann
das verlangte Eintrittsdiagramm.

Hat man einen Winkelmesser nicht zur Hand, so bestimme man

die Grofle — (3 , die dann an u, — ab abgetragen wird (sieche Fig. 35),
so daB ae = Egg Das in e auf ab errichtete Lot trifft die wiederum

im Abstande w, zu a b gezogene Parallele im Punkte ¢, so daB ac = w,
ist. Letztere Bestimmung des Eintrittsdiagrammes ist wegen der
Genauigkeit der Konstruktion mit Antragen des Winkels J, vorzaziehen.

4*
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Wenn so auf die eine oder andere Art das Eintrittsdiagramm auf-
gezeichnet ist, ermittelt man am zweckm#Bigsten graphisch die Eintritts-
weite a, + s,. Nach Annahme der Schaufelzahl z, bestimmt man die

Teilung ¢, und dann unter Beriicksichtigung der Gl. 113 sinf, = @
graphisch die Grofle a, + s, (siehe Fig. 35). Die Saugrohrgeschwindig-
keit w; vor dem Laufradeintritt kann aus der Beziehung w, = w, - p ji-;

analytisch oder noch einfacher graphisch bestimmt werden, wenn man

o U, Pe

nach Ermittlung von a, 4 s.[ae = ki, s, = ig] (siche Fig. 35) d mit ¢
verbindet und d¢ iiber ¢ hinaus verlingert bis zum Schnittpunkt %
der Strecke af = w,., Es ist dann fk = w/, denn es verhilt sich

f_k —2, mithin y)i,-—: %
f a hg w, Qe + 8¢
Die Saugrohrgeschwindigkeit w, bestimmt sich nach Gl. 110 zu
Wy = wy * ——QA_.
) : Q + Qsp

Fir den Spezialfall v, = w,, mithin g, = J, ist zur Bestimmung
der Umfangsgeschwindigkeit nach Gl. 136 nur die Annahme des Ver-
hiltnisses %e- notig, es darf also in diesem Falle die radiale Eintritts-
geschwindigkeit w, unabhéngig von der radialen Austrittsgeschwindig-
keit v, gewdhlt werden. Wie friiher, kann jetzt die Saugrohrgeschwin-
digkeit w, angenommen und nach Bestimmung der Umfangsgeschwin-
digkeit u, die Geschwindigkeit w, und die Grofle a, + s, leicht auf
folgende Weise graphisch bestimmt werden.

Man zeichnet (siehe Fig. 36) erst das rechtwinklige Dreieck df'k,

in welchem df =—%;—e und fk = w ist, und macht ke=s, der an-

genommenen Schaufelstdrken. Der mit der Teilung ¢, um d beschriebene
Kreis trifft die durch e zu d % gezogene Parallele im Punkte g. Die
Verlangerung von dg iiker g hinaus trifft die Verlingerung von [k
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im Punkte a. Es wird denn ab = u, parallel df gezogen. Das in

% auf ab errichtete Lot trifft die Verlingerung von df iiber f in ¢, so

daBl das Parallelogramm abcd das verlangte Eintrittsdiagramm ist.

c

|
,(00
|
5 |
)V ! Pe >
He e % >l
Fig. 36.

Das Lot g & gibt dann die GréBe a, + s, und af die GroBe der radialen
Eintrittsgeschwindigkeit w, an.
In dem so gefundenen Diagramme sind die Bedingungen erfiillt

e -+ 8, W TS,
und — =——,

te w, @,

sinf, =

Ahnlich wie das Eintrittsdiagramm bestimmt sich auch das Aus-
trittsdiagramm (Fig. 37). Nach Berechnung der Umfangsgeschwindig-

keit u, trigt man an u, = ‘2b den Winkel pa ab, dessen freier Schenkel
die im Abstande v, zu w, gezogene Parallele im Punkte d trifft. Das
Parallelogramm abcd ist dann das verlangte Antrittsdiagramm.

Fig. 37.

Ohne Winkelmesser wird man graphisch das Diagramm genauer

Uy

tgfa

dieselbe, wenn positiv an die Verlingerung von u, = a b iiber b hinaus,

konstruieren koénnen, indem die Grofle =be bestimmt und

wenn negativ an u, = ab von b aus abgetragen wird (siche Fig. 37).
Das in e errichtete Lot trifft die im Abstande v, zu a b gezogene Parallele

in ¢, so daB dann wieder das Parallelogramm abcd das verlangte
Eintrittsdiagramm  ist.
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Nach Annahme der Schaufelzahl z, bestimmt man ¢, und dann

unter Beriicksichtigung der Gleichung sinf, = % ¥ 5 o einfachsten

wieder graphisch die Schaufelweite a, + s,. ¢

Das Austrittsdiagramm war nun auf einen Punkt direkt vor dem
Austritt aus dem Laufrade, mithin auch die angenommene Geschwin-
digkeit auf die durch die Schaufelstarke verengte Austrittsfliche F,
bezogen worden, so dafl genau genommen zur Berechnung der eigent-
lichen Austrittsfliche F] = D, n b, eine Geschwindigkeit

V=0, ——— . . . . .. .. 157

genommen werden mufl. Bei grofler Schaufelteilung kann man der
Einfachheit halber ohne nennenswerten Fehler v, = v/ setzen. Bei
kleiner Schaufelteilung und dementsprechender kleiner Austrittsweise ¢,
empfiehlt es sich, die Geschwindigkeit v/ zu bestimmen und dann nach
der Gleichung

_ 9+

Do’

die Laufradhohe b, zu berechnen (siehe Gl. 75).

b, 158.

1%. Die Evolvente fiir die Lauf- und Leiftradschaufeln.

a) Allgemeines iiber dic Verwendung der Evolvente.

Wie die erste allgemeine Hauptgleichung (Gl. 10) zeigt, beruht
die Theorie der Zentrifugalpumpe im wesentlichen darauf, daB das
Wasser beim Durchtritt durch Lauf- und Leitrad durch Formgebung
der Schaufelkanile gezwungen wird, eine ganz bestimmte Geschwindig-
keit anzunehmen. Die Richtung derselben ist durch die Zusammen-
setzung der Geschwindigkeiten zu dem Eintritts- und Austrittsdiagramm
festgelegt. Bei der weiteren Entwicklung der Gleichungen wurde an-
gegeben, wie grof3 diese Geschwindigkeit, ferner unter welchem Winkel
die Lauf- und Leitradschaufeln geneigt sein miissen, um bei einer
bestimmten Tourenzahl gewisse Forderhohen und Foérdermengen zu
bewiltigen. Damit die aufgestellten Gleichungen erfiillt werden konnen,
ist die erste Bedingung, daB man den Lauf- und Leitradkanilen eine
Form gibt, bei der die errechneten Geschwindigkeiten mit ihren Rich-
tungen sich richtig einstellen konnen.

Ein groBer Fehler wurde beim Bau der Zentrifugalpumpe gemacht
und ist derselbe heute noch bei sehr vielen Konstruktionen zu finden,
daB die aus den zur Berechnung benutzten Gleichungen sich ergebenden
Querschnitte bei der Konstruktion der Schaufelungen nicht eingehalten
wurden. Die Folge davon war, daf3 die ermittelten Diagramme sich
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nicht einstellen konnten und die Pumpe bei der errechneten Umlauf-
zah] falsch forderte. Auf einer Versuchsstation wurde die zur Erreichung
der Forderhohe notige Umlaufszahl festgelegt und dann die Behauptung
aufgestellt, dafl die in der Theorie aufgestellten Gleichungen keine
richtigen Resultate ergeben. Hauptséchlich mit Hilfe einer solchen
Versuchsstation wurden die Umlaufszahlen fiir bestimmte Forder-
mengen und Foérderhohen bestimmt und so eine Pumpe nach der
anderen gebaut, bis man eine Serie geschaffen hatte, die die gestellten
Bedingungen einigermalen erfiillte. Es soll hier kurz eine solche fehler-
hafte Konstruktion angegeben werden, wie dieselbe leider noch heute
in Lehrbiichern zu finden ist.

Fig. 38.

Aus Gleichungen von dhnlicher Form, wie dieselben hier ermittelt
wurde das Eintritts- und Austrittsdiagramm bestimmt. Die Haupt
faktoren zur Festlegung der Schaufelform waren die Laufradwinkel f,
und B, und der Leitradwinkel §,. Nach Festlegung des dulleren und
inneren Durchmessers D, bzw. D, wurde zur Konstruktion der Laufrad-
schaufeln geschritten. Das wurde einfach so gemacht, daf an den
Peripherien der Kreise mit den Durchmessern D, bzw. D, die Winkel 8,
bzw. B, abgetragen und die freien Schenkel der Winkel durch einen
Kreisbogen von méglichst grofem Kriimmungsradius verbunden wurden.
Neuere Lehrbiicher geben sogar noch an, um welchen Drehwinkel man
die Scheitel dieser Winkel verschieben muf, um einen giinstigen Ver-

bindunggskreisbogen zu erhalten.
In Fig. 38 sind Schaufeln falscher Form, wie sich dieselben aus der

eben angefiihrten Konstruktion ergeben, punktiert eingezeichnet.
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Warum diese Form falsch, soll im Vergleich mit der in derselben Figur
stark ausgezogenen richtigen Schaufelform gezeigt werden.

Im allgemeinen miissen bei der Formgebung der Schaufeln und
der Schaufelkanéle folgende Bedingungen streng erfiillt werden:

Die Schaufelkanile miissen am Anfang und Ende so ausgebildet
sein, dafl die sich nach Festlegung der relativen Geschwindigkeit er-
gebende Eintritts- und Austrittsfliche auch wirklich in der Ausfiihrung
vorhanden ist, daf ferner die Richtung der Wassergeschwindigkeiten,
wie dieselben durch die Winkel f, bzw. f, festgelegt sind, senkrecht zur
Eintritts- und Austrittsfliche ist. Es mufl folgende Gleichung er-
tullt sein:

2ol v, =20, by 0, =Q+ Q. . . . 159,
a,+b, und a, - b, ist die Eintritts- bzw. Austrittsfliche fiir jeden
Schaufelkanal, z die Anzahl derselben.

Die Schaufelweiten @, und @, miissen bei Vermeidung einer Strahl-
verengung oder Strahlerweiterung senkrecht auf den beiden benach-
barten Schaufeln stehen, nur dann wird die Richtung der Wasser-
geschwindigkeit in jedem Punkte der Eintritts- und Austrittsfliche
senkrecht sein und werden so die der Rechnung zugrunde gelegten
relativen Geschwindigkeiten auch wirklich auftreten und die angenom-
menen Diagramme sich richtig bilden kénnen.

Damit diese Bedingungen erfiillt werden, miissen die Schaufeln
am Ein- und Austritt als dquidistante Kurven ausgebildet werden,
die im Abstande der Schaufelweite a, bzw. a, voneinander verlaufen
und die ferner in dem Durchmesser D, und D, einen Peripheriewinkel j,
bzw. ff, haben. Fiir eine solche Kurve eignet sich am zweckmiBigsten
die Evolvente.

Die in Fig. 38 stark ausgezogenen Schaufeln sind am Eintritt
und Austritt als Evolventen ausgebildet und stimmen bei den Schaufel-
kanilen die Eintritts- und Austrittsquerschnitte mit denen aus der
Rechnung sich ergebenden genau iiberein. Bei der Gegeniiberstellung
mit der punktierten Schaufel sieht man sehr deutlich, wie bei letzterer
die Querschnitte am Ein- und Austritt falsch werden, indem der Ein-
trittsquerschnitt zu groB, der Austrittsquerschnitt zu klein wird.
Durch solche Bemessung der Querschnitte werden sich andere als in
den Diagrammen angegebene relative Geschwindigkeiten bilden und
so die Pumpe, da die der Berechnung zugrunde gelegten Diagramme
sich iiberhaupt nicht einstellen konnen, bei einer anderen als durch
Rechnung festgelegten Tourenzahl die verlangte Forderhohe oder
Fordermenge erreichen.

Genau derselbe Fehler wie bei den Laufradschaufeln wurde auch
bei den Leitradschaufeln gemacht, soweit solche zur Verwendung
kamen. Auch bei der Konstruktion der Leitschaufeln wird es am



Die Evolvente fiir die Lauf- und Leitradschaufeln. Y4

zweckméfigsten sein, den Anfang der Schaufeln als Evolvente aus-
zubilden.

Im folgenden soll nun die Ausbildung der Evolvente am Laufrad-
eintritt, Laufradaustritt und am Leitapparat ndher angegeben werden.

b) Die Evolvente am Laufradeintritt.

Fir die Bedingung des stoBfreien Eintritts mul die Schaufel
beim Eintritt um den Winkel f, gegen u, geneigt sein. Der Durch-
messer D,, auf welchen sich das Eintrittsdiagramm bezieht, soll in der

Mitte der Eintrittsweite, also in % liegen. Wie spéter gezeigt wird,

indern sich die einzelnen Diagramme iiber der Eintrittsweite a, und
nimmt man zum Ausgleich das der Berechnung zugrunde gelegte
Diagramm in der Mitte von @, an. Zur Vermeidung einer Strahlen-
verengung oder Strahlenerweiterung muf} die Schaufelweite a, senkrecht
auf den benachbarten Schaufeln stehen, ferner wird verlangt, dafl im
Durchmesser D, die Schaufel einen Peripheriewinkel f, hat. Es soll
nun die Schaufel am Eintritt als Evolvente ausgebildet und diese
Kurve auf ihre Verwendbarkeit untersucht werden.

Ist 2, die Anzahl der Laufradschaufeln, so bestimmt sich der Durch-
messer d, des Erzeugungskreises fiir die Evolvente aus der Beziehung

g = Cets) o e,
4

Es soll vorerst der Einfachheit halber angenommen werden, daf
die Radkrinze des Laufrades, soweit die Schaufel verldauft, parallel
sind, daB also die Eintrittshohe b, gleich der Austrittshohe b, ist. Nach
Annahme von D, und z, sei das Eintrittsdiagramm und damit auch
a, + s, ermittelt worden und soll nun die Eintrittsevolvente konstruiert
werden.

Man bestimmt nach Gl. 160 den Durchmesser des Erzeugungs-
kreises. Auf den Kreis mit dem Durchmesser D, trigt man, um gleich

. te
zwei Schaufelkanile zu erhalten, sechsmal die halbe Teilung 5 ab

(siehe Fig. 39). Durch die Teilpunkte, die fortlaufend mit 1 und 2
bezeichnet sind, werden Tangenten an den Erzeugungskreis gezogen.
In den Punkten 1 wird an dieser Tangente nach oben und nach unten

das Stiick % und das Stiick %e—l— s, abgetragen, in den Punkten 2

nach beiden Seiten % . Man erhilt so fiir jede Schaufel 6 Punkte a, b, ¢
und d, e, f. Das Evolventenstiick a b ¢ kann durch einen Kreisbogen

ersetzt werden, dessen Mittelpunkt anndhernd in dem Schnittpunkt
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von 2 Tangenten liegt, die durch je 2 benachbarte Punkte 1 an den
Erzeugungskreis gezogen werden. Es ist zweckm#Big, zur Sicherung
der Wasserfithrung die Evolvente beim Punkte ¢ noch um ca. 10 mm
zu verlingern. Das Stiick d ef wird bei Blechschaufeln parallel ab ¢
gezogen, wahrend es bei GuBschaufeln eine zur vorteilhaften Gestaltung
des Schaufelkanals angemessene Form erhilt.

Aus der Fig. 39 ist zu ersehen und bedarf wohl keines Beweises,
daB der momentane Ablenkungswinkel der Evolvente im Durchmesser D,
gleich dem Laufradeintrittswinkel §, ist. Aus der Figur ergibt sich dann
. d,
sinfl, = D, 161.

oder auch
dp=D,-sinf, . . . . . . . . . 162

Aus dieser Gleichung konnte, wenn f, bekannt, der Durchmesser
des Erzeugungskreises und dann nach Annahme von 2, aus Gl. 160
die GroBe a, 4 s, unmittelbar bestimmt werden.
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Die Diagramme werden nun beim Eintritt iiber der Schaufel-
weite a,, da die Durchmesser, sowie die Umfangsgeschwindigkeiten
nicht die gleichen, verschieden sein. Es soll jetzt der Beweis gefiihrt
werden, daB trotz Anderung von %,, , und w, die relative Geschwindig-
keit v, bei Verwendung der Evolvente liber der ganzen Schaufelweite a,
gleiche Grofe und Richtung hat.

Die GroBlen im Punkte ¢ und d sollen mit entsprechenden Indices
bezeichnet werden. Die Umfangsgeschwindigkeit im Punkte ¢ wird,
da die Umfangsgeschwindigkeiten sich wie die zugehérigen Durch-
messer verhalten, die GroBe haben

g = Uy * —— « « - « . . . . . 163.

Der Ablenkungswinkel der Evolvente wird jetzt, wie aus der
Figur ersichtlich, einen grofleren Wert annehmen.

Es ist d
sim /gec = E; S 7 5
Dividiert man Gl. 164 durch Gl. 161, so ergibt sich
sinf, D, -
—— = . .. .. .. .. 165
sinf, D, 65

Es verhalten sich also die sinus der Eintrittswinkel umgekehrt wie
die zugehorigen Durchmesser.

Da die Radbreite dieselbe bleiben soll, so werden sich auch die
Vertikalkomponenten w, der absoluten FEintrittsgeschwindigkeit w,
umgekehrt verhalten, wie die zugehorigen Durchmesser, so daf also

w, D,
E_u...”...ulw

Durch die drei Grofien w,, f, und w, ist das jeweilige Eintritts-
diagramm bestimmt. In dem mittleren Diagramm 148t sich fiir den
Punkt 1 die relative Eintrittsgeschwindigkeit ausdriicken durch die

Beziehung w,
Y= sin B.
und &hnlich mit entsprechenden Indices fiir den Punkt ¢
wrc
Ve, = o b

Dividiert man diese beiden Gleichungen, so findet sich unter Beriick-
sichtigung der Gl. 165 und 166
Ze 1, also v, =v,.
s, ¢
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Ebenso wird natiirlich auch fiir den Punkte d v,, = v,.

Es ist somit der Beweis gefithrt, daB bei Verwendung der Evol-
vente fiir den Beginn der Schaufel die relative Eintrittsgeschwindigkeit v,
iber der ganzen Eintrittsweite a, gleich grof ist.

¢) Die Evolvente am Laufradaustritt.

Wie beim Eintritt, so bildet man auch am Laufradaustritt die
Schaufelenden aus angefiihrten Griinden am zweckméaBigsten als Evol-
venten aus. Es sei a, die Schaufelweite, s, die Schaufelstirke, ferner z,
die Anzahl der Schaufeln am Laufradaustritt. Der Durchmesser des
Erzeugungskreises fiir die Evolvente wird sich jetzt ergeben zu

=BT F e
i1
oder auch (siehe Fig. 40)
dy=D,-sinfy. . . . . . . . . 168.

Die GroBe a, + s, berechnet sich dann aus der Gleichung

D7 - sinf,

g + 84 = 169.

2
Die Konstruktion der Evolvente ergibt sich genau so wie beim
Eintritt. Es bedarf wohl weiter keines Beweises, daBl auch beim Aus-
tritt die relative Geschwindigkeit v, bei Verwendung der Evolvente
iiber der ganzen Austrittsweite gleich grol sein wird, ferner dal auch
hier die allgemeinen Beziehungen bestehen
sinfl, Dy wg v

WPa Do _ M _% 170
sSin /3 ; D, a Uq vll‘

Die Diagramme #ndern sich {iber der Austrittsweite und ergeben
sich die verschiedenen GréBen #,, f, und v, fiir dieselben aus Gl. 170.
Nur das der Berechnung der Pumpe zugrunde gelegte Austritts-
diagramm wird die fir die Umfangsgeschwindigkeit aufgestellten
Gleichungen erfiillen. Alle anderen Diagramme iiber der Schaufel-
weite a, geben fiir die tatséchlich vorhandenen Winkel f, und 4,
falsche Umfangsgeschwindigkeit, indem die fiir dieselben berechneten
Umfangsgeschwindigkeiten nach innen, also dem kleineren Durch-
messer zunehmen miilten, was natiirlich nicht moglich.

Wie aus Gl. 170 ersichtlich (siehe auch Fig. 40), wird der Winkel j,
mit dem Durchmesser kleiner. Der Winkel §, wird aber nach innen
zunehmen, und zwar in solchem Mafe, daB trotz kleinerem Winkel f,,
die fir g, und 9, gerechnete Umfangsgeschwindigkeit grofler als die
mittlere wird, also nach innen zunimmt. Und umgekehrt wird es nach



Die Evolvente fir die Lauf- und Leitradschaufeln. 61

auBen hin sein. Die jeweilige Tangente des Winkels J, ergab sich
aus der Gl. 153 zu

Uy

tgd, = — (153.)

g +

/UT
tg fa
Diese Gleichung gibt nun keine gute Ubersicht iiber Ab- bzw. Zu-
nahme von J,, da auf der rechten Seite zwei veranderliche Grofien stehen.
Um ein klares Bild der Abhéingigkeit der Winkel §, und 6, vom
jeweiligen Durchmesser zu bekommen, sollen fiir ein Rechenbeispiel

Fig. 40.

die GroBen der Austrittsdiagramme fiir verschiedene Durchmesser be-
stimmt werden. Aus nachher angefilhrten Griinden wurde das der
Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit zugrunde gelegte Diagramm

a, .
fiir den Durchmesser D, in 2’—’ bestimmt.

Es sei wieder angenommen
Vg H, =10,

ferner der Durchmesser in %, D, = 0,3m. Fir diesen Durchmesser
sei der Laufradwinkel 8, = 135°, der Leitradwinkel d, = 25°.

Aus den x-Kurven (siche Tafel T) ergibt sich fiir §, = 135° und
8, = 25°% = 1,21, so daB also fiir die Annahme 6, = 90°, u, = 10 - 1,21
= 12,1 mist. Ausder 2-Kurve bestimmt sich fiir 4, == 25° und » = 1,21
die radiale Austrittsgeschwindigkeit zu v, == 3,85 m.
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Bei der Annahme von 12 Schaufeln am Laufradaustritt ergibt
sich aus Gl. 169 a, + s, = 55,5 mm. KEs sel s, = 5,5 mm, somit
a, = 50 mm. Aus Gl. 167 oder 168 erhilt man fiir die Evolvente den
Durchmesser des Erzeugungskreises d, = 212 mm.

In Fig. 40 wurden die Evolventen eingezeichnet. Graphisch ergab
sich der auBere Laufraddurchmesser D? = 0,336 m, ferner der Durch-
messer bei Beginn der Evolvente D = 0,268 m.

Die fiir die Diagramme in den 3 Punkten a, m, ¢ ermittelten
GroBen sind in nachstehender Tabelle zusammengestellt:

Da ’ ) Uq i - /))a ‘ aa Va ‘ wa \ (ua)

a 0,336 1355  141° = 20° } 5,35 10,05 ‘ 12,0
m 0300 121 . 135°  25° ‘ 53 92 . 121
i, 0,266 10,72 128° | 30° | 535 8,7 | 124

In der letzten Reihe der Tabelle sind die Umfangsgeschwindig-
keiten eingeschrieben, wie sich dieselben bei den vorhandenen Winkeln £,
und &, fiir stoBfreies Arbeiten unter Beriicksichtigung der Gl. 58 ergeben
wiirden. Man sieht, daf} die so berechneten Umfangsgeschwindigkeiten
betrichtlich von den wirklich vorhandenen abweichen.

Um diesen Fehler in den Diagrammen nach Moglichkeit auszu-
gleichen, ist es notwendig, das zur Berechnung der Umfangsgeschwindig-
keit zugrunde gelegte Diagramm nicht auf den &duBeren, sondern auf
den mittleren Durchmesser D, zu beziehen. Eine Pumpe, bei der das
rechnungsméfige Diagramm auf den duBleren Durchmesser bezogen ist,
wird zu langsam laufen und erst bei einer hoheren, als der durch die
Berechnung festgelegten Tourenzahl, die verlangte Fordermenge auf
die bestimmte Forderhshe liefern.

Man sucht nun meist zu erreichen, dafl der dullere Laufraddurch-
messer DY, der ja fiir die Ausfithrung in der Werkstatt malgebend
ist, eine runde Zahl erhilt. Es mull sodann der duflere Durchmesser
angenommen und der mittlere nach Annahme des #ulleren Laufrad-
winkels f¢ berechnet werden. Rechnerisch bestimmt sich nach An-
nahme des duBleren Durchmessers D? und des dulleren Laufradwinkels $2
der mittlere Durchmesser aus folgender Gleichung (siehe Fig. 40
cosinus-Satz)

D, D" +:_2aaD cos (180 — f7)
4 4

oder

—]D +al+ 2a,D%- cosfs . . . . . 17L
Der Winkel f3, bestimmt sich dann aus GI. 170.
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Ist der mittlere Durchmesser D, gegeben, so ergibt sich der duBlere
Dl aus der Beziehung (siehe Fig. 40)
D% D?.sin?p, <aa D, )2
R T B

oder

D¢ =VD:+ a>— 2a, Dycosf, . . . . . 172.

Schneller als durch Rechnung wird sich jedoch die Ermittlung des
dufleren und inneren Durchmessers graphisch ausfilhren lassen.

Ist der dullere Durchmesser D? und nach Annahme der Umlaufs-
zahl die Umfangsgeschwindigkeit u; gegeben, so wird man nach An-
nahme von 5% und z, die Austrittsevolvente konstruieren. Berechnung
des Durchmessers des Erzeugungskreises nach Gl. 168. Aus Gl. 171
oder einfacher graphisch bestimmt man den mittleren Durchmesser D,
und aus Gl. 170 den Winkel f,. Fiir den Fall §, = 90° ermittelt

man » aus der Gl. x = }/u—aH und liest aus den x-Kurven (siehe
g,

Tafel I) die zu dem ermittelten Winkel f, zugehorigen Winkel o, ab.

Mit Hilfe der i-Kurve berechnet man die entsprechende radiale Aus-

trittsgeschwindigkeit v,. Die Laufradhséhe b, bestimmt sich dann

nach Gl. 158. Ist die Hohe b, fiir das Laufradprofil nicht geeignet, so

macht eine entsprechende andere Annahme fir den Winkel f,.

Wenn der mittlere Durchmesser gegeben, so bestimmt sich der
duBlere Durchmesser auf dhnliche Art.

Ein Ubelstand bei Verwendung der Evolvente ist, daf3 die Grofie
der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w,, wie aus der Tabelle auf
Seite 62 ersichtlich, sich iiber der Austrittsweite a, &ndert. Es fragt
sich, ob es nicht vielleicht zweckméfBiger ist, die absolute Austritts-
geschwindigkeit gleich grof anzunehmen, d. h. in einer dquidistanten
Kurve, also in der Evolvente verlaufen zu lassen, bei welcher Annahme
sich dann aber die relative Austrittsgeschwindigkeit. iiber der Austritts-
weite dndern wird.

In Fig. 41 wurde fiir das vorher angegebene Beispiel zunichst
der absolute Wasserweg als Evolvente gezeichnet und nach Berechnung
der Diagramme fur die einzelnen Punkte riickwiérts der relative Wasser-
weg bestimmt. In diesem Falle wird sich die relative Austrittsgeschwin-
digkeit iiber der Austrittsweite dndern. Die Wasserfithrung im Schaufel-
kanal wird jetzt nicht mehr eine so gute sein wie bei Verwendung der
Evolvente als relative Wasserbahn, man hat aber den Vorteil, dal die
absolute Austrittsgeschwindigkeit nach einer Evolvente verlduft und
so die Uberfiihrung dieser Geschwindigkeit in den Leitapparat, der,
wie gleich gezeigt wird, auch mit Evolventen ausgebildet ist, eine
bessere sein wird. Wenn die Relativgeschwindigkeit nach einer Evol-
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vente gefiithrt wird, so wird die absolute Wasserbahn keine Evolvente,
sondern irgendeine derselben &hnliche Kurve ergeben (siehe Fig. 40).
Fiihrt man in diesem Falle das Wasser in dem Leitkanal in Evolventen,
so wird die absolute Austrittsgeschwindigkeit gezwungen, von der
einmal angenommenen Bahn in die Evolvente iiberzugehen, was mit
kleinen Verlusten verbunden sein wird.

In der nachstehenden Tabelle sind die GroBen der einzelnen Dia-
gramme in den Punkten @, m, ¢ aufgefiihrt, wie sich dieselben bei der
Annahme, die absolute Wasserbahn sei eine Evolvente, ergeben. Die

letzte Kotonne gibt wieder die Umfangsgeschwindigkeiten an, wie sich
dieselben fiir die vorhandenen Winkel 5, und §, nach Gl. 58 einstellen
miilten.

D | w B | 0 L v | w0 ()
a 328 | 132 | 144° | 23° | 59 9,2 ‘ 12,6
m 300 | 121 . 135° | 25° 535 92 | 121
g 270 10,9 123°  28° 50 9,2 | 11,16

Bei einem Vergleich dieser Werte mit der in der Tabelle auf
Seite 62 angefiihrten ist zu ersehen, daB in letzterem Falle der Unter-
schied zwischen den mit den Winkeln §, und ¢, berechneten und den
tatsichlich vorhandenen Umfangsgeschwindigkeiten nicht mehr so be-
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deutend ist. Es werden sich also die Diagramme richtiger einstellen,
wenn die absolute Wasserbahn in einer Evolvenge verlduft, als wenn
diese Annahme fiir die relative Wasserbahn gemacht wird.

Durch die angefiilhrten Punkte wird eventuell bei Verwendung
der Evolvente fiir die absolute Wasserbahn sich der Nutzeffekt der
Pumpe ein wenig erhohen, was vielleicht durch sehr exakt ausgefiihrte
Versuche nachzuweisen wire. Nun ist aber letztere Ausfilhrung in ihrer
Konstruktion etwas sehr umsténdlich, und es soll dem gewissenhaften
Konstrukteur iiberlassen werden, dieselbe einmal durchzufiihren. Im
folgenden wurde der Einfachheit halber die Evolvente fiir die relative
Wasserbahn angenommen.

!

d) Die Evolvente am Leitradeintritt.

Die absolute Austrittsgeschwindigkeit w,, welche unter dem
Winkel d, das Laufrad verldBt, wird nach dem Austritt aus demselben
eine kleinere Geschwindigkeit w, annehmen von der GroGe

’ D
W, = W,

“a,+ 8,

Es werde angenommen, dafl der mittlere Wasserfaden, welcher
vom Punkte @ ausgehen soll, bis vor dem Eintritt in die Leitschaufeln
die Geschwindigkeit w, beibehilt, so dal die Bahn desselben eine
Evolvente sein wird, die im Punkte @ mit dem Durchmesser D, den
Neigungswinkel §, hat (siche Fig. 42). In dieser Evolvente soll dann

173.

»

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 5
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die Geschwindigkeit w; in den Leitapparat eingefiihrt werden. Es wird
der Durchmesser des Erzeugungskreises sich aus der Beziehung ergeben

dy=D,-sind, . ... .... 174,

Die Schaufelweite der Leitschaufeln sei a;, die Schaufelstirke
beim Eintritt s; und die Anzahl der Schaufeln 2;, so ergibt sich die

GroBe a; + s; aus der Gleichung
d
a8 — ”‘.........175.
2
Ist die Laufradhohe b, am Austritt festgelegt, so kann man die
Schaufelweite auch bestimmen aus der Beziehung

o+ s=— ©

v 1 .
w, by gy 76
und dann rickwirts den Erzeugungskreisdurchmesser der Evolvente
aus Gl 175.

Nach dem Eintritt in den Leitapparat wird die Geschwindigkeit w,
durch EinfluB der Schaufelstirke vergrofert und stellt sich diese Ge-

schwindigkeit w; in den Leitschaufeln durch die Beziehung dar

wl=w{;-——al+sl T VA
%

In Fig. 42 ist die Konstruktion der Evolvente fiir die Leitschaufel
angegeben.

Es wird sich empfehlen, die Schaufeln 520 mm vom &ulleren
Laufradkranz beginnen zu lassen, damit die unter falschem Winkel 4,
austretenden absoluten Geschwindigkeiten einen grofleren Weg haben,
um bis zum Eintritt in die Leitschaufeln die Richtung der Evolvente
anzunehmen, denn es wird ja nur fiir den mittleren Wasserfaden die

angenommene Evolventenbahn anndhernd richtig sein.

18. Das Leitradgehéuse.

Um das aus den Leitschaufeln austretende Wasser dem Druck-
rohr in richtiger Richtung und Geschwindigkeit zufiihren zu konnen,
umgibt man den Leitapparat am zweckm#figsten mit einem sogenannten
Spiralgehiuse. Am meisten findet ein solches Geh&use bei der Nieder-
druck-Zentrifugalpumpe Verwendung. Bei mehrstufigen Hochdruck-
pumpen wird nur das Leitrad der letzten Stufe mit einem solchen
Gehiuse umgeben, wihrend die anderen Leitrider Gehduse erhalten,
deren Form durch die Konstruktion der Pumpe bedingt ist. Ein solches
Spiralgehiiuse wird nun in rechteckiger oder in runder Form ausgefiihrt
Erstere Form ist in der GieBerei leichter herzustellen, wihrend die
letztere, in der Ausfiihrung kostspieliger, gefélliger aussieht.
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Bei der rechteckigen Form wird die duBlere Begrenzungskurve
als Evolvente ausgefiihrt, indem man die Bedingung stellt, daf die
mittlere Wassergeschwindigkeit im Geh&use iiberall gleich grof} bleiben
soll. Es sei A die Hohe des Gehduses bei dem groBten Querschnitt,
B die Breite (siehe Fig. 43),
wy die mittlere Geschwindig-
keit. Bei konstanter Breite B
muf die jeweilige Hohe 4, um
gleiche Geschwindigkeit w; zu
erhalten, am Umfang nach
einer Geraden abnehmen,
welche Bedingung die Evol-
vente als duflere Begrenzungs-
kurve fiir das Gehduse erfiillt.

Der  Erzeugungskreisdurch-
messer dieser Evolvente be-
stimmt sich aus der Gleichung

d:—4 .. 178,

7T

Der Durchmesser, an wel- Fig. 43.

chem die Evolvente zu be-
ginnen hat, werde mit d, bezeichnet. Der Winkel ¢, unter dem das
Wasser von der Peripherie dieses Kreises abgelenkt wird, ergibt sich
aus der Gleichung
. d
sm(p—d—i.........l79.

Um das Wasser in richtiger Richtung und Geschwindigkeit dem
Gehiuse zufithren zu konnen, muB man das Ende der Leitschaufeln
moglichst so neigen, daB der Wasserstrahl in seiner Fortsetzung im
Durchmesser d, unter dem Winkel ¢ in das Gehéduse eintritt.

Die mittlere Wassergeschwindigkeit im Gehéuse nehme man mog-
lichst kleiner als ein Drittel der Umfangsgeschwindigkeit u,. Beim
Austritt aus dem Spiralgehduse wird das Wasser durch ein konisches
AnschluBrohr der Druckleitung zugefiihrt, in welcher meistens kleinere
Wassergeschwindigkeiten angenommen werden. H&ufig wird auch der
Auslauf des Gehduses selbst konisch ausgebildet.

Bei einem Gehiuse mit kreisformigem Querschnitt miissen die
einzelnen Kreisquerschnitte, um gleiche mittlere Geschwindigkeit zu
erhalten, ebenfalls nach einer Geraden abnehmen, und zwar a8t man
am zweckmiBigsten bei der Konstruktion der Begrenzungskurve des
Gehduses die einzelnen Hilfskreise an einem gemeinsamen Kreis mit
dem Halbmesser r;, welcher sich beim Aufzeichnen der Pumpe von selbst

H*
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ergibt, tangieren (siche Fig. 44). Bei dieser Annahme laBt sich auch
fiir die Begrenzungskurve eines solchen Gehiuses eine Gleichung auf-
stellen.

Die Wassermenge und somit, da die mittlere Wassergeschwindig-
keit iiberall konstant bleiben soll, die Inhalte der Kreise sind pro-
portional dem jeweiligen Dreh-
winkel 4. Bezeichnet man
die Durchmesser der einzelnen
Kreise mit d, , d, usw., die die
einzelnen Querschnitte durch-
flieBenden Wassermengen ent-
sprechend mit @,, @, usw.,
so wird folgende Beziehung
bestehen

&y
G _d v g,

Qs 4 Yo
somit
i d;
L= =C 181
Yo Y
und allgemein

d=YC.-vy. . 182
Die einzelnen Kreise sollen
nun alle an einem gemein-
samen Kreise mit dem Halb-
messer r; tangieren, so da} die
jeweilige Polarkoordinate 7,

fiir die Begrenzungskurve des
Gehéuses die GroBe hat
Ty == 1@7-_1,0-}— r, 183.

Dies ist die Polargleichung
einer um r, verschobenen para-
bolischen Spirale.

Hiufig wird nun auch, der
billigen Ausfiihrung wegen, das
Gehéuse in runder Form her-
gestellt, also einfach zentrisch
um den Leitapparat herum
gesetzt (siehe Fig. 45). Bei
dieser Ausfiibrung ist zu ach-
I ten, daB der Querschnitt des

I Gehéduses recht reichlich be-
Fig. 45. messen wird. Es findet sich
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eine Stelle im Gehiiuse, wo die FlieBrichtung sich teilen wird, und
es werden, wenn der Querschnitt zu klein bemessen, an dieser Stelle
sehr starke StoBe auftreten. Bei einem solchen Gehfuse ist es vorteil-
haft, das Wasser moglichst radial aus den Leitschaufeln zu fiihren.

Ganz zu verwerfen ist die exzentrische Anordnung des Leitapparates
in einem runden Geh#use. An der engsten Stelle werden sehr starke
StoBe und Wirbel auftreten, da hier das Wasser seine FlieBrichtung
plotzlich umkehren mufl, was den Nutzeffekt der Pumpe in hohem
MaBe beeintrichtigen kann.

19. Der Axialschub.

Wie schon frither angegeben, werden in den Réumen zwischen
den Laufradbsden und dem das Laufrad umschlieBenden Gehduse sich
bestimmte Driicke einstellen, welche, wenn sie nicht mit gleicher Grofle
auf gleich groBe Flichen wirken, eine axiale
Verschiebung der Welle verursachen. Diese
Driicke werden erstens erzeugt durch den
Spaltiiberdruck, zweitens durch das infolge
Wirkung von Zentrifugalkréften sich bil-
dende Rotationsparaboloid.

Es soll nun untersucht werden, wie sich
die Drucke in den Rdumen 1 und 2 bei einem
Laufrade, wie in Fig. 46 dargestellt, ein-
stellen werden und wie groB3 der resultie- Fig. 46.
rende Axialschub wird.

Der Raum 1 sei nicht mit dem Raum vor dem Laufradeintritt ver-

bunden, so daB sich bei Vernachldssigung des Rotationsparaboloids der
2

Spaltdruck mit dem vollen Betrag von H,, —# H, — ;& einstellen
g

wird. Ohne Beriicksichtigung der Wellenstirke wiirde das Laufrad in
dem Raume 1 demnach belastet werden mit einem Druck
Din ( wé)
p=g - lE— 5.
Nach dem Gesetz der kommunizierenden Rohren wird auch mit
Einwirkung des Rotationsparaboloides der Spaltiiberdruck mit gleicher
2

GroBe n H, — ;)—; sich einstellen. Nimmt man wieder an, daB das

Rotationsparaboloid infolge der Reibungsverluste mit einer Geschwin-

digkeit ¢ - u, im duleren Durchmesser rotiert, so wird die Belastung

des Laufrades um das Volumen des sich bildenden Rotationsparabo-
2 2

loides von dem Betrage V = —21—211 -k ;T; abnehmen, so daff die
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Belastung P, auf dem Laufradboden im Raum 1 jetzt nur die GroBe hat
D‘Z 2 2 2
po= Dy, M g

Um diese Erscheinung verstindlicher zu machen, denke man sich

ein hohles zylindrisches Gefal bis an den Rand mit Wasser gefiillt
(siehe Fig. 47). Die Hohe des Zylinders sei %,

der Durchmesser des Grundkreises D. Der Spur-

zapfen wird aufler dem Eigengewicht des Zylin-

ders noch mit einemWassergewicht von der Gréfe

D2n . .
=h- e belastet. Setzt man jetzt das Gefal3

mit einer duBeren Umfangsgeschwindigkeit u,
in Rotation, so wird durch Wirkung der Flieh-
kraft eine Wassermenge herausgeschleudert wer-
den gieich dem Inhalt des sich bildenden Rota-
tionsparaboloides. Der Spurzapfen wird um den
2
Dia dem Inhalte des Rota-
2 2y¢
tionsparaboloides, entlastet werden, so daf jetzt
die Zapfenbelastung P durch das im Zvlinder befindliche Wasser nur
. . w: 1\ D=n
noch die Grofe hat P = (h_Qg 2) "1
finden sich die Verhiltnisse in dem Raum 1.
In dem Raum 2 wird sich am inneren Schleifrand mit Beriick-
sichtigung der Gl. 29 und 42 ein Druck einstellen von der Gréfe
n H, —ﬂ—qﬂ-(}e —u)

p— 292 ... 185

()

fo war die aduBere, f; die innere Spaltfliche.
Bei der Annahme, dafl der Druck im Raum 2 iiberall die GroBe p,
hat, wiirde das Laufrad eine Belastung erhalten

w? ul — ul
P
Y 29 oDy T . 18e.

1
! Betrag — -
Fig. 47. g 2

Ganz ahnlicher Art

P, =

Jetzt wird nun aber der Druck p; von D; bis D, durch das sich
bildende Rotationsparaboloid nach einer Parabel zunehmen, welche im
2

Durchmesser D; die Hohe ¢? - 2%; und im Durchmesser D, die Héhe
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2
g? ;L“ hat. Die Belastung des Laufrades wird also noch vergréBert

g
durch das Gewicht des parabolischen Stumpfes, dessen Inhalt J sich

darstellt durch die Beziehung
ﬁ(ug.l)gn zﬁ.l)‘fn>
2 \2¢g 4 29 4 /-

so daB jetzt die Belastung des Laufrades im Raum 2 die Grofe hat

w? <u2 o uz)
g Y e (B %
77 n 29 %

187.

29 |,
R e R L
1+(—?>
fu
zi(ui Pl‘rk@i.ﬂéﬁ)
T 2 \2g9 4 29 4 188.

Bei der in Fig. 46 wiedergegebenen Anordnung wird der Druck P, > P,
sein, so daB sich ein resultierender Axialschub A einstellen wird von

der Grof
er Arobe A=P, —Py. . . . ... 18
Die Werte fiir P, und P, aus Gl. 184 bzw. 188 eingesetzt, so ergibt sich
der resultierende Axialschub zu
w3 w:\D:n
Az( H oY 2.f1> @
T 2 29
w? wl —
.H_>71_«/2.(a z)
e = g @ 2g \ ,
I AT (Di — D7)y
14 (1)
fa
_ﬁ(“?f Dy sz)
2 \2g 4 2q 4
Man hat nun auf die verschiedenste Art und Weise versucht, diesen

lastigen Axialschub zu beseitigen. Bei der Besprechung der einzelnen
Typen der Zentrifugalpumpen soll dies noch eingehender gezeigt werden.

190.

20. Die mehrstufige Zentrifugalpumpe.

Mit Riicksicht auf Erzielung eines moglichst hohen Nutzeffektes
ist die Anordnung einer einstufigen Pumpe, also Ausfiihrung mit
einem Laufrade, beschrinkt. GroBere Férderhohen wird man in ver-
schiedene gleiche Stufen teilen, so dafl dann mehrere Laufrader auf
einer Welle hintereinander geschaltet werden, die je einen gleichen
Bruchteil der Forderhche zu iiberwinden haben. Die Anordnungen
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solcher mehrstufigen Pumpen sind sehr verschieden. Dieselben sollen
spiter noch eingehender besprochen werden, es mag nur hier auf die
Anordnung einer vierstufigen Hochdruckpumpe (Fig. 48) hingewiesen
werden in der Ausfithrung von Jiger-Leipzig.

Die Begrenzung der Férderhohe ist in der Beeintriichtigung des
Nutzeffektes durch zu groflen Spalt- und Reibungsverlust gegeben.
Die praktisch fiir eine Stufe verwendbare Forderhéhe bedingt meist
eine Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades in erlaubten Grenzen.

Fig. 48.

Bei gleichbleibender Spaltfléche wird bei Anwendung eines Schleif-
randes der Spaltverlust bei groBerer Forderhdhe nach dem Verhiltnis

2

wd
Y zunehmen (H, > H;). Nun ist man aber oft bei
nH) — -~

29

groBerer Forderhohe gezwungen, zur Verringerung der Tourenzahl den
duBleren Laufraddurchmesser D, und damit auch die Spaltfliche zu
vergroBern. Es wiirde sodann der Spaltverlust mit Beriicksichtigung

w(l
) ] o, /" 2
der groler werdenden Spaltfliche um den Betrag —-> —3
D; 5 Y
nity, 2g
zunehmen. Teilt man die zu groBe Forderhohe in mehrere Stufen, so




Die mehrstufige Zentrifugalpumpe. 73

wird bei der jetzt kleineren Forderhohe einerseits der Spaltiiber-
druck geringer, andererseits kann fiir gleiche Umlaufszahl der duBere
Laufraddurchmesser und damit die Spaltfliche kleiner genommen
werden.

Eine weitere bedeutende Verringerung des hydraulischen Nutz-
effektes tritt bei groBeren Forderhohen durch schnelle Zunahme der
Reibungsverluste auf. Mit der Erhohung der Relativgeschwindigkeit
werden, gleiche Fordermengen vorausgesetzt, die Leit- und Laufrad-
querschnitte verkleinert. Bezeichnet ¢ die Weite, b die Hohe eines
Kanalquerschnittes und v die Geschwindigkeit in demselben, so ist all-
gemein die Reibungshohe 4, die zur Uberwindung der Reibungsverluste
auf eine Kanallinge ! notig,

(@ -+b) v
h=24-"——..—1.
2a-b6 2¢g !
Die Reibungshohe ist also proportional dem Quadrate der Geschwindig-
keit und der Grofle ggll;), welche in den meisten Fillen mit abnehmen-

dem Leit- und Laufradquerschnitt wichst. Um also die Reibungs-
verluste méglichst gering zu bekommen, miissen die Geschwindig-
keiten v moglichst klein und entsprechend die Kanslquerschnitte mog-
lichst grofl gewidhlt werden, was bei groferen Foérderhchen durch
Teilung derselben in eine Anzahl Stufen erreicht wird.

Ein anderer Grund zur Begrenzung der Forderhohe fiir eine Stufe
kann auch der sein, daB bei stark mit Sand zersetztem Wasser durch die
groBen Wassergeschwindigkeiten eine zu rasche Abnutzung der Kanal-
winde stattfinden wiirde.

Was den Nutzeffekt der mehrstufigen Pumpe betrifft, so wird
sich derselbe hoher einstellen als bei einer einstufigen Pumpe mit
gleicher Fordermenge und der Foérderhohe von nur einer Stufe der
mehrstufigen Pumpe. Bei der mehrstufigen Pumpe wird die erste Stufe
infolge Verluste im Saugrohr (siehe Kapitel 4) den kleinsten Nutz-
effekt haben, wihrend derselbe bei den folgenden Stufen, wo an Stelle
des Saugrohres ein kleiner Uberfiihrungskanal vom Leitapparataustritt
der einen bis zum Laufradeintritt der anderen Stufe vorhanden, kleiner
sein wird, bis auf die letzte Stufe, wo noch Verluste im Leitradgehduse
hinzukommen. Bei einer einstufigen Pumpe entfallen diese Verluste
im Saugrohr und Leitradgehduse auf eine Stufe, wihrend sich dieselben
bei mehrstufigen Pumpen, wenn man den Gesamtnutzeffekt in Betracht
zieht, auf die Anzahl der Stufen verteilen und somit, bezogen auf die
gesamte Forderhohe, geringer ausfallen werden. Ahnlich ist es auch
mit den mechanischen Verlusten, hervorgerufen durch Stopfbiichsen-
und Lagerreibung. ODb ein oder mehrere Stufen, man braucht ein oder
zwei Stopfbiichsen und zwei Lager, und werden diese mechanischen
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Verluste annéhernd dieselben sein, sich aber bei mehrstufigen Pumpen
auf die Zahl der Stufen verteilen.

Die Grenze der Forderhohe fiir eine Stufe 1aBt sich nicht ohne
weiteres angeben, da dieselbe abhingig ist von der Férdermenge, also
auch der Grole der Pumpe. Je groBer die Fordermenge, um so groBere
Forderhshe wird man fiir eine Stufe zulassen konnen.

Die Berechnung der Stufenpumpen gestaltet sich genau so wie
die der einstufigen, nur daB jetzt die Bruttoférderhshe 5 H, durch die
Anzahl der Stufen zu dividieren und mit diesem Bruchteil die Berechnung
von Leit- und Laufrad durchzufiihren ist.

21. Die Zentrifugalpumpe ohne Leitapparat.

Es war bis jetzt immer die Voraussetzung gemacht worden, daB
das mit der absoluten Geschwindigkeit w, aus dem Laufrade austretende
Wasser in einen Leitapparat gefiihrt wird, dem die Aufgabe zufiel, zur
geregelten Druckumsetzung eine allméhliche Abnahme dieser Geschwin-
digkeit zu bewirken.

Auf die Bedeutung des Leitapparates ist man erst beim Bau von
mehrstufigen Hochdruck-Zentrifugalpumpen aufmerksam geworden, wih-
rend man frither stets Zentrifugalpumpen ohne Leitapparat ausfiihrte.
— Auch heute fiihrt man die Niederdruck-Zentrifugalpumpen bis Férder-
héhen von 25 m meist ohne Leitapparat aus. Ausfiihrliche Versuche haben
gezeigt, dal bei Forderhohen bis ca. 15 m bei richtiger Ausbildung des
das Laufrad umgebenden Gehduses mit einem Leitapparat ein wesentlich
hoherer Nutzeffekt nicht zu erreichen ist, wihrend jedoch bei groBeren
Férderhohen mit dem Leitapparat giinstigere Resultate erzielt werden.

In Betracht kommen fiir den Bau von Zentrifugalpumpen ohne
Leitapparat fast ausschlieflich nur die Niederdruckpumpen, wihrend
diese Art der Ausfilhrung bei mehrstufigen Hochdruckpumpen iiber-
haupt nicht am Platze ist.

Die Berechnung der Pumpe ohne Leitapparat wird mit denselben
Gleichungen wie frither erfolgen kénnen, nur daB jetzt zur Bestimmung
der Umfangsgeschwindigkeit eine kleinere Nutzeffektszahl eingesetzt
werden mufl. Die Verluste beim Durchtritt des Wassers durch das
Laufrad werden, ob die Pumpe ein Leitrad besitzt oder nicht, gleich
grof3 bleiben. Wenn man Fig. 9 betrachtet, so wiirde bei beiden Aus-
fiihrungen, also bei einer Pumpe mit oder ohne Leitapparat, die Druck-
hohe A, im Punkte a gleich sein. Grofler werden die Verluste auf dem
Wege vom Austritt aus dem Laufrad bis zum Austritt aus dem Ge-

héuse werden, mit anderen Worten: man wird bei einer Pumpe ohne
2

“

Leitapparat einen kleineren Prozentsatz der Geschwindigkeitshohe
in Druck umsetzen koénnen als bei einer Pumpe mit Leitapparat.
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Trotzdem bei einer Pumpe ohne Leitapparat die Reibungsverluste
an den Winden der Leitschaufeln fortfallen, sind die StoB- und Wirbel-
verluste so bedeutend, dal} der gesamte Verlust vom Austritt des Lauf-
rades bis zum Austritt aus dem Gehéuse bei solchen Pumpen groBer
sein muB. Das mit der Geschwindigkeit w, ausstromende Wasser muf3
sich erst seinen Weg suchen und es wird die Geschwindigkeitsabnahme,
mithin die Druckumsetzung, nicht eine so geregelte sein.

Die Uberlegung, daB der Verlust bis am Laufradaustritt, ob die
Pumpe einen Leitapparat besitzt oder nicht, gleich grof sein wird,
filhrt dazu, die Druckhohe k, moglichst grol, also die Geschwindig-

2
keitshohe % moglichst klein zu machen. Hierbei werden die Verluste

nach dem Austritt aus dem Laufrade nicht mehr so ins Gewicht fallen.
Andererseits wichst aber mit der Druckhohe &, auch der Spaltiiber-
druck und somit der Spaltverlust.

Bei Niederdruckpumpen mit groBen Wassermengen kann man
neben dem Winkel §, auch den Winkel §, vergrofern und es ist hier-
durch moglich, Umfangsgeschwindigkeiten zu erhalten, bei denen die
dem Spaltdruck entgegenarbeitende Druckhéhe des sich bildenden
Rotationsparaboloides eine solche Grofie erhdlt, daBl der Spaltiiber-
druck und somit der Spaltverlust aufgehoben wird. Es moge hier auf
Kapitel 9 und speziell auf Fig. 22 verwiesen werden. Eine dankbare
Aufgabe fiir eine Versuchsstation wire es, dies einmal genauer zu
untersuchen.

Fir den guten Nutzeffekt der Pumpe ohne Leitapparat ist die
Form des das Laufrad umgebenden Gehduses maligebend und wird
hierfiir nur die Spiralform in Betracht kommen. Die absolute Ge-
schwindigkeit w, verliBt unter einem bestimmten Winkel 8, das Lauf-
rad. Das Spiralgehduse wird man nun jetzt so konstruieren, daf der
Ablenkungswinkel der Begrenzungskurve desselben (in Fig. 43 mit ¢
bezeichnet) nicht allzusehr von dem Winkel 8, abweicht, damit die
Geschwindigkeit w, in ihrer Richtung moglichst wenig abgelenkt wird.
Vom Laufrad aus erweitert man die Breite des Gehiduses konisch, da-
mit die Abnahme der Geschwindigkeit w,, mithin die Druckumsetzung,
in diesem Teil des Gehduses erfolgen kann.



II. Kraftbedarf und Wirkungsgrad.

22. Allgemeines iiber Krafthedarf und Wirkungsgrad.

Um die Zentrifugalpumpe wirtschaftlich zu machen, war es vor
allem notig, durch geeignete Konstruktion den Wirkungsgrad moglichst
zu erhéhen. Unter dem Wirkungsgrad oder Nutzeffekt einer Pumpe,
der mit dem Koeffizienten & bezeichnet werden soll, versteht man all-
gemein das Verhdltnis der gewonnenen zur eingeleiteten Arbeit.

Die gewonnene Arbeit 4,, auch Wasserarbeit genannt, bestimmt
sich, in Pferdestirken ausgedriickt, aus der pro Sekunde gehobenen
Wassermenge und der erreichten Foérderhohe aus der Beziehung

Q- Hu-y 0L
75

vy das spezifische Gewicht der Fliissigkeit, @ die Wassermenge in Litern
pro Sekunde, H, die verlangte Forderhohe in m.

A4, sei die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit. Der Wirkungs-
grad & stellt sich dann durch die Beziehung dar

sz =

Die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit bestimmt sich aus der

Gleichung
A, =@y g
£-75

Der Wirkungsgrad ist nun abhingig von der GroBe der hydrau-
lischen und mechanischen Verluste. Wie die hydraulischen Verluste
entstehen, wie man dieselben mdoglichst niedrig, mithin den hydrau-
lischen Wirkungsgrad moglichst gro machen kann, war im Kapitel 4
zum Teil schon angegeben worden.

Die hydraulischen Verluste setzen sich zusammen aus dem Rei-
bungsverlust und den Verlusten durch Stof und Wirbelung. Letztere
lassen sich auf ein Minimum reduzieren, wenn sich fiir die vorgeschriebene
Tourenzahl die Diagramme, wie sie der Rechnung zugrunde gelegt sind, .
richtig einstellen, was man am ruhigen Gang der Pumpe erkennen kann.
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Lauft die Pumpe mit einer falschen Tourenzahl, so macht sich
dies sofort an dem polternden Gerdusch im Innern der Pumpe bemerk-
bar. Bei einer bloBen Berithrung des Pumpengehiuses ist dies schon
zu erkennen. Stellen sich die Diagramme richtig ein, so hort man im
Innern der Pumpe nur ein gleichméfliges Gerdusch des stréomenden
Wassers.

Fir eine verlangte Fordermenge werden sich nur bei einer ganz
bestimmten Foérderhohe die Diagramme richtig einstellen, und liegt es
in der Geschicklichkeit des Konstrukteurs, diese Zusammengehorigkeit
von Fall zu Fall zu erreichen. Hierzu gehért vor allem die gewissenhafte
Ausfiithrung der Schaufelung der Pumpe, wie dieselbe noch im folgenden
angefithrt werden wird. Bis zu seiner Fertigstellung hat das Laufrad
so viele Stufen der Bearbeitung durchzumachen, dafl, wenn schon auf
dem Konstruktionsburean Fehler unterlaufen, man jegliche Kontrolle
iber richtige Ausfihrung des Laufrades verliert. In der Tischlerei und
Formerei ist darauf zu achten, daff die angegebenen Eintritts- und
Austrittsquerschnitte mit entsprechenden Neigungswinkeln genau ein-
gehalten werden.

Zur Verkleinerung des Spaltwasserverlustes mufl man den Spalt
zwischen den Schleifrindern auf ein Minimum reduzieren.

Gewissenhafteste Behandlung auf dem Konstruktionsbureau, sau-
berste Ausfilhrung in der Werkstatt, das sind die Hauptbedingungen
fiir einen guten hydraulischen Nutzeffekt der Zentrifugalpumpe.

Bei der Berechnung einer Pumpe darf streng genommen nur der
hydraulische Wirkungsgrad in Rechnung gezogen werden, wie derselbe
in Gl 11 und den folgenden angegeben wurde. Zur Bestimmung der
Antriebskraft der Pumpe mufl aufler dem hydraulischen auch der
mechanische Verlust und der Spaltverlust beriicksichtigt werden.

Fiir den Leerlauf der Pumpe ist eine gewisse Arbeit notig, die
einen bestimmten Bruchteil der gesamten Antriebskraft ausmachen
wird. Wie bei allen Kraftmaschinen, so wird auch hier, je grofler das
Aggregat und damit die Antriebskraft, um so kleiner der Prozentsatz
der Leerlaufarbeit von der zum Antrieb der Pumpe notigen Arbeit sein,
weswegen der Gesamtnutzeffekt einer Zentrifugalpumpe mit der Grole
der Antriebskraft steigen wird.

Die Leerlaufarbeit, somit der mechanische Verlust, kann durch
einzelne Umstinde sehr vergroBert werden. Die Reibungsarbeit der
Wellenlager ist bei guter Schmierung sehr gering, da ja die Belastung
durch Welle und Laufrad nicht groff ist. Wird die Pumpe nicht direkt
mittels Motors, sondern durch Riemen angetrieben, so wird die Lager-
belastung infolge Riemenzuges erhoht.

Sehr unangenehm kann sich die Stoffblichsenreibungsarbeit be-
merkbar machen. Durch schlechte Konstruktion der Stopfbiichse,
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durch zu festes oder ungleichméiBiges Anziehen derselben konnen die
mechanischen Verluste bedeutend erhéht werden. Viele Fille waren
anzufiihren, in denen die Stopfbiichse Veranlassung zum vollstéindigen
Versagen der Pumpe gab. Bei hohen Drucken wird man gezwungen
sein, durch irgendeine geeignete Vorrichtung die Stopfbiichse zu ent-
lasten, indem man auf dieselben nur einen kleinen Teil des Gesamt-
druckes wirken 148t.

Eine weitere Reibungsarbeit, die mehr oder minder groB, entsteht
durch die Reibung des Drucklagers, das den etwa vorhandenen Axial-
schub aufnehmen soll. Dieses Lager findet in den verschiedensten
Ausfiihrungen als Ringspur-, Vollspur- und Kugelspurlager Verwendung.

Als man mit dem Bau von Hochdruck-Zentrifugalpumpen begann
und eine mdoglichst vollstéindige Entlastung der Welle vom Axialschub
noch nicht geniigend vorgesehen wurde, war es hauptsichlich das
Drucklager, welches die Betriebssicherheit der Zentrifugalpumpe sehr
in Frage stellte. Sollte aber die Zentrifugalpumpe in Bergwerken Ver-
wendung finden, so war die Betriebssicherheit die erste Bedingung.
Bei simtlichen Systemen von Hochdruck-Zentrifugalpumpen versucht
man nun, wie noch gezeigt werden wird, durch geeignete Vorrichtung
den axialen Schub mdoglichst gleich Null zu machen und es ist die-
jenige Pumpe die betriebssicherste zu nennen, wo diese Entlastung
am vollkommensten erreicht wird. Bei den hier in Betracht kommen-
den hohen Tourenzahlen kénnen diese Drucklager, auch wenn die-
selben noch so gut gearbeitet sind, allzu hohen Driicken nicht wider-
stehen.

Im heutigen Zentrifugalpumpenbau hat man bei den verschiedenen
Systemen eine fast vollstindige axiale Entlastung der Welle erreicht
und damit das Drucklager so geniigend entlastet, dall dasselbe kaum
mehr zu Stérungen Veranlassung gibt.

Bei Niederdruckpumpen mit kleinen Férderhohen wird sich augh
der Austrittsverlust aus dem Pumpengehduse unangenehm bemerkbar
machen. Man braucht, um das Wasser von der Pumpe fortzuschaffen,

2
eine bestimmte Geschwindigkeitshohe ;U—;, die nach Gl. 8 als ein Bruch-

teil « des Nettogefilles H, dargestelit wurde. Bei groferen Forder-
hohen hat nun « einen Wert von 0,005--0,01, bei kleineren Forder-
hohen und groferen Wassermengen jedoch eine GroBle von 0,06—-0,08.
Im letzteren Falle wird man bei Annahme des Koeffizienten # auf «
besonders Riicksicht nehmen miissen.

Bei der Angabe des Nutzeffektes einer Zentrifugalpumpe lassen
sich die hydraulischen von den mechanischen Verlusten nicht gut
trennen und zeigen die spiter folgenden Nutzeffektkurven den Ge-
samtwirkungsgrad der Pumpen.
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23. Wirkungsgrad hei Anderung der Umlaufszahl.

Es soll jetzt eine Untersuchung dariiber angestellt werden, wie
sich die hydraulischen und mechanischen Verluste, also auch der Ge-
samtverlust, bei ein und derselben Pumpe &ndern, wenn dieselbe mit
verschiedenen Umlaufszahlen liuft. Ein richtiges Einstellen der Dia-
gramme und somit ein stoBfreies Arbeiten wird fiir jede Umlaufszahl
nur bei einer bestimmten Forderhéhe und Fordermenge moglich sein.

Es sei der Einfachheit halber angenommen, dafl das Laufrad
parallele Kriinze habe und daB die Schaufeln vor Eintritt bis zum Aus-
tritt in einer Evolvente mit ge-
meinsamem Erzeugungskreis
verlaufen, wie Fig. 49 zeigt.

Die konstante Schaufelweite
werde mit @, die Schaufelhohe
mit b bezeichnet, die mittlere
Lénge des Schaufelkanalsseil.

Es soll zuerst untersucht
werden, wie sich die Reibungs-
verluste, bezogen auf die je-
weilige Forderhohe, #ndern
werden. Fiir den Laufradkanal
ergibt sich der hydraulische
Radius R aus der Beziehung

. a-b
T 2.(a+b)

Wird mit v die Geschwindig-
keit im Laufradkanal bezeich-
net, so hat die Reibungshohe 4,
d.i. die durch Reibung beim
Durchtritt des Wassers durch den Schaufelkanal nétige Druckhohe,
die GroBe

.2 +b

193.

Fig. 49.

v2
.2a-b'?g'

Die Umlaufszahlen der Pumpe werden nun so gewéhlt, dafl sich
die Geschwindigkeiten v in den Grenzen von 10 bis 20 m bewegen.

WeiBbach hat die Werte fiir 2 nach Versuchen mit Rohrleitungen
mit Kreisquerschnitten bestimmt und es bewegt sich danach dieser
Koeffizient 1 fiir Geschwindigkeiten von 10 bis 20 m in den Grenzen
0,174-2-0,165. Wenn auch anzunehmen ist, dal 1 bei viereckigen
Querschnitten, wie solche stets die Lauf- und Leitradkanile aufweisen,
groBer ausfallen wird, so wird wahrscheinlich auch hier fiir Geschwindig-
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keiten in den angegebenen Grenzen der Wert fiir 2 nicht groBe Unter-
schiede aufweisen.
Keinen groflen Fehler wird man bei der Annahme machen, da A
fiir die hier in Betracht kommenden Geschwindigkeiten gleich grof3 ist.
Bei gleicher Grofle von 4 werden sich die Reibungshohen A fiir
gleiche Kanale bei verschiedenen Durchflumengen verhalten wie die
Quadrate der Geschwindigkeiten, es wird sein

Die Fordermengen, sowie auch die Wassergeschwindigkeiten in
den Kanilen verhalten sich wie die Wurzeln aus den Forderhohen,
so daB man schreiben kann

o VHL o e,
1}2 V‘H'n_'
Setzt man diesen Wert fiir z—l in Gl. 195 ein, so ergibt sich
2
ky, H,
—m== L 197.
h2 Hn_'

Es werden sich also die Reibungshohen verhalten wie die Férder-
hohen, d. h. in ein und demselben Laufrad wird der Reibungsverlust,
in Prozenten der jeweiligen Forderhohe ausgedriickt, fiir Forderhohen
in ziemlich weiten Grenzen gleich grofl sein.

Es ist wohl leicht einzusehen, daB dies auch zutrifft, wenn der
Schaufelkanal eine andere als die in Fig. 49 dargestellte Form hat.
Wie im Laufrade, so werden sich auch die Reibungsverluste im Leit-
rad bei verschiedenen Forderhohen verhalten.

Weitere Verluste treten im Lauf- und Leitrad noch dadurch auf,
daBl das Wasser beim Ein- und Austritt infolge Einflusses der Schaufel-
stirke durch ziemlich plotzliche Geschwindigkeitszu- bzw. -abnahme
Stollen ausgesetzt ist.

Nach Versuchen von Weilbach und Fliegner an Rohren mit
plotzlichen und allméhlichen Erweiterungen ergab sich, daB die durch
den Stof} verbrauchten Widerstandshohen annidhernd proportional dem
Quadrate der Geschwindigkeiten sind. Dasselbe wird auch bei den
Lauf- und Leitradkanéilen zutreffen, wenn der Wassereintritt oder -aus-
tritt in Richtung der Schaufeln erfolgen kann, was bei stofifreiem
Arbeiten der Pumpe der Fall ist.

Es werden also auch die Stofverluste beim Austritt oder Eintritt
des Laufrades, in Prozenten der Forderhshe ausgedriickt, fiir alle
Forderhohen gleich grof3 sein.
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wi
29
der Pumpe fortzuschaffen, war in Gl. 8 durch die Beziehung dargestellt

Die Geschwindigkeitshohe , die nétig ist, um das Wasser von

;'i; —aHy. .o 8.)

Die Geschwindigkeiten w,; beim Austritt aus dem Pumpengehiuse
werden sich, bei Anderung der Fordermenge, da der durchflossene
Querschnitt derselbe bleibt, verhalten wie die Wurzeln aus den Forder-
hohen. Es wird demnach der Koeffizient « fiir alle Forderh6hen gleiche
GroBe haben.

Fafit man das Resultat der Untersuchung zusammen, so ergibt
sich, daf die Reibungs-, Sto- und Austrittsverluste, in Prozenten der
jeweiligen Férderhohe ausgedriickt, unabhéngig von derselben sind.
Der hydraulische Nutzeffekt wird bei einer Zentrifugalpumpe innerhalb
weiter Grenzen der Forderhohe annihernd konstant bleiben, wenn die
Pumpe mit einer der jeweiligen Forderhohe entsprechenden richtigen
Tourenzahl liuft, so da8 die Diagramme ohne Sto8 sich einstellen konnen.

Es soll jetzt noch untersucht werden, wie sich unter gleichen Ver-
hiltnissen die Antriebskrifte zur Uberwindung der mechanischen Ver-
luste einstellen werden.

Die gesamte zum Antrieb der Pumpe nétige Arbeitskraft N, setzt
sich zusammen aus der Antriebskraft zur Uberwindung der Wasser-
arbeit N,,, der hydraulischen Reibungsarbeit N; und der mechanischen
Reibungsarbeit N,,, so dafi

N,=N,+N,+N,. . ... .. . 198.
ist. Es werde nun gesetzt
Ny=¢-N, . .. .. CoL. 199,
und
Ny=w-N, . .. . . ... . 200

Aus der vorhergehenden Betrachtung folgt, daB der jeweilige
Bruchteil fir die hydraulische Reibungsarbeit von der Wasserarbeit
unabhéngig von der Férderhohe, mithin der Koeffizient ¢ kon-
stant ist.

Fir den Koeffizienten iy liegen die Verhéltnisse nun anders.
Nimmt man an, dafl die Lager- und Zapfenbelastung usw. fiir die
verschiedenen Férderhohen gleich grofl ist, so werden die Antriebs-
krifte zur Uberwindung der jeweiligen Reibungsarbeit sich verhalten
wie die Umfangsgeschwindigkeiten oder Umlaufszahlen.

Es wird sein

N N om0 gy

Nmz Yy * Nw_' Ny

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 6
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Die Wasserarbeiten verhalten sich nun wie die Wurzeln aus der
dritten Potenz der Forderhohen und die Tourenzahl wie die Wurzeln
aus den Forderhohen, mithin

2 —
N W VH:’}h

!
m_ VHy,

53— . . . . 202a. wund , 202b.
Nwz ‘/ H ?,2 e VH ny
Beriicksichtigt man dies in Gl. 201, so erhdlt man
v e 203
Y2 Hﬂx

Die Bruchteile fiir mechanische Reibungsarbeit von der jeweiligen
Wasserarbeit verhalten sich also umgekehrt wie die zugehorigen Forder-
hohen. Je groBer die Forderhohe, mithin auch die Antriebskraft, um
so kleiner wird der Koeffizient .

Wihrend die GroBe der Reibungs- und Stoflverluste, bezogen auf
die Forderhohe, unabhingig von derselben war, wird der mechanische
Verlust mit zunehmender Foérderhohe, auf dieselbe bezogen, abnehmen,
was an einem Rechenbeispiel jetzt néher gezeigt werden soll.

Gegeben sei eine vierstufige Hochdruck-Zentrifugalpumpe, die bei
einer Antriebskraft von N, = 100 PS, 0,0563 cbm pro Sekunde auf
H, =100 m fordert.

Die Wasserarbeit N,, betriagt 75 PS.

Es soll angenommen werden, dal durch Versuche sich heraus-
gestellt habe, dafl der Wirkungsgrad & = —%w‘ = 0,75 und die Antriebs-

a
kraft zur Uberwindung der mechanischen Reibungsarbeit N, = 5 PS
betrage. Wie groB wird sich jetzt der Nutzeffekt einstellen, wenn die-
selbe Pumpe nur auf H,, = 50 m fordert?

Bei H, =100 m und N, = 100 PS betrug die Antriebskraft zur
Uberwindung der hydraulischen Verluste N; = 20 PS, mithin der

Koeffizient ¢, = x}“ = (,2665, ferner die Antriebskraft fiir die mecha-
W

N
nische Reibungsarbeit N, = 5 PS, also y; = le = 0,0666.

Die Wasserarbeit N, vermittelt sich aus der Beziehung (Gl. 202a)
(H?
I,

H,, 100
Pr=P Yo=Yy HL = 0,0666 - B0 0,1332,

(2]

Nwz’:NW1'

zu N,, = 26,5 PS,

demnach

Ny, = @, - N, = 0,2665 - 26,5 = 7,07 P3
und

N,, =y, N, =0,1332.26,5 = 3,53 PS,



Verminderung der Reibungshéhe im Laufrad usw. 83

mithin die Gesamtantriebskraft

N, =N, + Ny, + N,, = 37,01 PS,
also
.,
y = —— = 0,713.
& v, )
Infolge des im Verhiltnis zur Wasserarbeit grofier auftretenden
mechanischen Verlustes wird also fiir dieselbe Pumpe, wenn sie nur

auf 50 m Druckhohe arbeitet, der Nutzeffekt auf 71,39, heruntergehen.

24. Verminderung der Reibungshohe im Laufrad durch Ver-
ringerung der Schaufelzahl.

Wie aus der Hydraulik bekannt, ist die Reibungshéhe abhingig
von der GroBe des DurchfluBquerschnittes und der beriihrten Fliche.
Man wird also versuchen, die Querschnitte der Kanile von Leit- und
Laufrad moglichst groB, ferner die Schaufelweite ¢ moglichst gleich
der Schaufelweite b zu machen. Letzteres bei der Uberlegung, daBl von
allen Rechtecken mit gleichen Querschnitten das Quadrat den kleinsten
Umfang hat.

Soweit es mit einer guten Wasserfilhrung vereinbar ist, wird man,
um Kanidle mit recht groBem Querschnitt zu bekommen, eine mog-
lichst kleine Schaufelzahl im Lauf- und Leitrad wihlen. Hiufig sieht
man Schaufelrdder mit unniitz vielen Schaufeln, deren Zahl leicht um
die Hilfte verringert werden konnte.

Es sei wieder ein Laufrad, wie Fig. 49 darstellt, angenommen.
Die Schaufelzahl sei einmal z und hierfiir die Schaufelweite gleich «,
es sei aber auch moglich, bei noch guter Wasserfithrung die Schaufel-

zahl auf Z— zu vermindern, so daf} fiir gleiche Laufradwinkel die Ein-

trittsweite gleich 2 ¢ wird, wihrend die Schaufelhohe & dieselbe bleiben
z
2
kanal. Es wird dann, da v konstant bleiben soll, bei gleicher GroBe
von 4, die Beziehung bestehen (siehe Gl. 194)

hz_2'(a"|— )

soll. A, sei die Reibungshohe bei z, h, bei — Schaufeln pro Schaufel-

h, 2a+b
i
Nimmt man z. B. an, dall die Schaufelweite a bei 2z Schaufeln

15 mm, bei % Schaufeln also 30 mm, die der Laufradhohe b in beiden

Fallen 40 mm betragt, so wird h, = 1,43%, somit wiirde also die

[
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Reibungsﬁéhe pro Schaufelkanal bei Annahme von z Schaufeln 1,43 mal
so groBl werden, als bei % Schaufeln.

Die Reibungsholie bezog sich auf einen Schaufelkanal, da aber die
Anzahl der Schaufelkanile fiir das erste Laufrad doppelt so groB, so
wird die gesamte Reibungshéhe 2,86 mal so gro8 sein.

Mit der Verringerung der Schaufelzahl wird auch die durch den
Schaufelstol auftretende Reibungshohe verkleinert. Die Widerstands-
hohe kg durch plotzliche Querschnittserweiterung oder Verengung kann
durch die Beziehung dargestellt werden

Ev—v')?

hg=—————"— . . . . ... .. .
S 2 204

@ 5 setzt (s sei die Schaufelstirke)

2
hszg?ﬂ.(l“aj—s)’

so daB also, wenn der Koeffizient ¢ gleich grof angenommen wird,

oder wenn man v’ = v -

ist. Geht man wieder auf das oben angefithrte Beispiel zuriick und
nimmt die Schaufelstirke s fiir beide Laufrider mit 4 mm an, so er-

hilt man hs, — 3,06 ks, .
T

Diese Reibungshéhe bezog sich auf einen Schaufelkanal, so dal} also die
gesamte Widerstandshéhe infolge Schaufelstofles 6,12mal so grol bei

dem Laufrade mit z Schaufeln als bei dem Laufrade mit % Schaufeln
wird.

Das angefiihrte Beispiel zeigt deutlich, welchen Gewinn an Rei-
bungshéhe und somit an Nutzeffekt man mit Verkleinerung der Schaufel-
zahl erzielen kann. Man wird fiir Laufrad und Leitrad nur so viel
Schaufeln nehmen, als fiir eine gute Wasserfithrung unbedingt nétig ist.

25. Erhohung des hydraulischen Wirkungsgrades bei der
Annahme d.= 3. und Anordnung eines Leitapparates vor
dem Laufradeintritt.

Noch durch ein anderes Mittel 1483t sich der Reibungsverlust ver-

ringern und es ist angebracht, sich desselben zu bedienen, wenn man
eine Zentrifugalpumpe mit hiéchstem Nutzeffekt ausfiihren will.
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Im Kapitel 14 war schon angefithrt worden, wie man durch Ver-
kleinerung des Winkels d, die relative Eintrittsgeschwindigkeit herab»
mindern kann. In Fig. 33 ist diese Abnahme von v, mit dem Winkel §,
deutlich zu erkennen. Es waren hier iiber den einzelnen Winkeln 4,
als Ordinaten die zugehorigen Geschwindigkeiten aufgetragen worden.
Um den Weg des Wassers im Saugrohr zu verkiirzen, muflte bei der
Annahme 6, 2 90° vor dem Eintritt in das Laufrad ein Leitapparat
angeordnet werden, welcher zwei Aufgaben zu erfiillen hatte. Er sollte
erstens das Wasser im Saugrohr in axialer Richtung fiihren, zweitens
der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt GroBe
und Richtung geben.

Bei §, = 90° fiel dieser Leitapparat fort, da hier der senkrechte
Eintritt des Wassers in das Laufrad von selbst eine axiale Fiihrung
des Wassers im Saugrohr bewirkt.

Durch Anordnung eines Leitapparates vor dem Laufradeintritt
wird zwar die Konstruktion der Pumpe etwas kostspieliger, man ge-
winnt jedoch bei grofleren Geschwindigkeiten, wie dieselben bei Hoch-
druck-Zentrifugalpumpen auftreten, einen nicht unbedeutenden Betrag
an Reibungshéhe, was im folgenden gezeigt werden soll.

Mit Anderung des Winkels , wird auch die Umfangsgeschwindig-
keit beeinfluBlt werden, jedoch soll bei der -folgenden Betrachtung der
Einfachheit halber dieselbe konstant angenommen werden.

~ P
z >\ ‘

% o we S
X R N
N ~ o=2tp, N

Fig. 50.

Fig. 50 zeigt stark ausgezogen das Eintrittsdiagramm fiir 6, = 90°,
punktiert dasselbe fiir den Fall g, = d,, wobei ja v, = w, wird. Die
Geschwindigkeitsgrofen fiir d, = 90° sind w,, w,, v, fir §, = f,, u,,
W,,, V. Es soll nun untersucht werden, in welchem Verhiltnis die
Reibungshohen zueinander stehen.

Die Eintrittshohe b, sei fiir beide Fille gleich grofl, so daf} die
Eintrittsweiten, die mit @, und entsprechend mit a, bezeichnet sind,
im umgekehrten Verhéltnis stehen, wie die Relativgeschwindigkeiten,

es ist also

= L. 206.

Qe Ve,

Fiir 6, = 90° hat die Reibungshéhe nach Gl. 194 die Grofle
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Beim Vorhandensein eines Leitapparates wird bei der Annahme
0, = P, das Wasser zwei Kanile mit der Geschwindigkeit v, = w,, zu
durchlaufen haben. Die Reibungshéhe in jedem Kanal sei &, , die sich
durch die Beziehung darstellt
@, + b, v, .
2a, b, 2g Lo 207.

Bei der Annahme, dal die Kanallinge ! und der Koeffizient 2
gleich groB, ergibt sich durch Division der Gl. 194 und 207

h, a,+b, a, v

Je Qe 0, T L 208.
he, @y +b, a, v ’

€1

by, = 4

Die Reibungshohe k, tritt nun zweimal auf, erstens im Leit-
apparat beim Austritt, zweitens im Laufrad beim Eintritt. AuBerdem
geht noch eine kleinere Reibungshohe verloren beim Durchtritt des
Wassers durch den anderen Teil des Leitapparates. Da hier die Quer-
schnitte grofer, mithin die Geschwindigkeiten kleiner sind, soll an-
genommen werden, dal diese Reibungshéhe 0,5 %,, betrigt, so dafi die
Summe sidmtlicher Reibungshéhen 2,5 h,, ist. Beriicksichtigt man dies

v,
und setzt ferner mach Gl 206 72 — Y und a, = a,- -, so erhilt

Gl. 208 die Form B Ve Ve,
he a, + b, v?

25h, ( 2 ) o
1 . e b 1
2,5\a, o, + b,

Fiir ein im Kapitel 31 angefiihrtes Beispiel 1 waren fir g, = 4,
folgende Grofen fiir das Eintrittsdiagramm und den Laufradeintritt
gefunden worden

w,=v,=852m, a=19mm, s,=4mm, b, = 21,8 mm.

Bei der Annahme 6, = 90° ergaben sich folgende Werte
w,= 3,86m, v,=16,1m, a,=10mm, s,=4mm, b, = 21,8 mm.

Diese Werte in Gl. 209 eingesetzt, so erhalt man

he
2,5k

Es wird also die Reibungshéhe hervorgerufen durch auftretende
Reibungsverluste 2,1mal so groBl sein fiir die Annahme 9, = 90° als
bei der Ausfithrung g, = 4,.

Auch die Widerstandshohen infolge von Stofiverlusten, die durch
die Geschwindigkeitszunahme oder Abnahme beim Eintritt oder Aus-
tritt durch EinfluB der Schaufelstirken auftreten, werden, trotzdem
dieselben bei Anordnung des Leitapparates dreimal vorkommen, wesent-
lich verringert.

2,1.
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Die durch diesen Stof3 auftretende Widerstandshéhe werde dar-
gestellt durch die Beziehung

(Ue - 1};)2
hg=k - —— . . . . .. .. 10.
s=k 2g 210
und zwar sei hierin v, = v, - T%Ts" , so dafl man auch schreiben kann
e e
02.<1_7 ae_)z
‘ a, -+ s,
=k — ... 211.
hs =k 2y 1
und entsprechend fiir den Fall 0, = f,
@2 . (]_ _— __&1__)2
a a,, + 8
hy =k, - i .. 212.
Sl kl 2 g
Es ist demnach, wenn k = k; gesetzt wird,
)
h (4 e
s _ P ) Gt 213.

2

) . (1 7 )2 .......
o, 1= S

Es soll wieder das vorhin angefiihrte Beispiel in Betracht gezogen

werden. Setzt man die angefiihrten Werte in Gl. 213 ein, so ergibt sich

Durch die Anordnung des Leitapparates wird am Austritt aus dem-
selben eine gleiche Widerstandshohe wie beim Laufradeintritt sich ein-
stellen, ferner am Leitapparateintritt eine zweite kleinere Hohe, da
hier die Querschnitte groBer und demnach die Geschwindigkeiten ent-
sprechend kleiner sind. Nimmt man wieder an, daB diese Widerstands-
hohe 0,5 derjenigen am Austritt aus dem Leitapparat betragen wird,

80 ist 3 :Sk = 3,82 . Es wird demnach die Widerstandshéhe, hervor-
3 Sy

gerufen durch simtliche StoBverluste fiir die Ausfilhrung d, = §, mit
Leitapparat 3,82 mal kleiner werden als fiir den Fall §, = 90°, wo nur
die Widerstandshohe sich auf den einen StoBverlust beim Eintritt in
das Laufrad bezog.

Hiermit ist wohl geniigend Beweis gefiihrt, dal durch Anordnung
d, < 90°, speziell fiir den Fall §, = §,, trotz Vorhandenseins des Leit-
apparates die Reibungs- und StoBverluste am Eintritt in das Laufrad
um einen ziemlichen Betrag verringert werden konnen, und daB es sich
trotz der Mehrarbeit lohnen wird, hauptséchlich bei Hochdruck-Zentri-
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fugalpumpen einen Leitapparat vor dem Laufradeintritt anzuordnen,
wenn man einen hochsten hydraulischen Nutzeffekt erreichen will.

Ahnlich wie bei dem Laufradeintritt liegen die Verhiltnisse beim
Eintritt in den Leitapparat, man wird hier versuchen, die Summe der
Quadrate w? -+ v2 moglichst klein zu machen.

26. Vergleich der GrioBe der Reibungshohen bei einer Zentri-

fugalpumpe mit einem Laufradwinkel von 3, = 135°, 8, = 90°,

B« = 45° und EinfluB der Sehaufelkriimmung auf den Wirkungs-
grad.

Die Reibungsverluste beim Durchtritt des Wassers durch Lauf-
und Leitrad sind, wie schon im Kapitel 4 angegeben, auch abhingig
von der Schaufelform und der Ausbildung des Schaufelgefifies. Bei
praktischen Versuchen hat sich herausgestellt, dal den besten Nutz-
effekt die nach vorwirts gekriimmte Schaufel mit 8, > 90° gibt. Den
schlechtesten Effekt hatte die stark zuriickgekriimmte Schaufel mit
ba << 90°. Auch die Schaufel mit 8, = 90° bleibt hinsichtlich des Nutz-
effektes gegen die Schaufel mit §, > 90° zuriick. So werden denn heute
im Zentrifugalpumpenbau fast ausschlieflich die nach vorn gekriimmten
Schaufeln ausgefiihrt, also der Winkel 8, > 90° genommen.

Es wurde versucht, dieses Verhalten der verschiedenen Typen der
Schaufelformen zum Nutzeffekt einmal niher zu untersuchen. Natiir-
lich wird es nicht moglich sein, die Grofie der Reibungshohen beim
Durchtritt durch die Kanile fiir die einzelnen Laufrdder zu bestimmen,
da hierzu die Koeffizienten fehlen, welche sich nur durch Versuche er-
mitteln lassen. Man kann jedoch das Verhiltnis der einzelnen Reibungs-
hoéhen nach einer Gleichung &dhnlich der Gl. 208 bestimmen, wenn man
die Reibungskoeffizienten und die Kanallingen gleich grof annimmt.
Die hier in Betracht kommenden Geschwindigkeiten bewegen sich in
solchen Grenzen, dafl mit dieser Annahme kein nennenswerter Fehler

gemacht wird.
Fig. 51, 52, 53 zeigen drei Laufrider mit Leitradern fiir folgende

Laufradwinkel

I B,=135°
I g, = 90°
I B, = 45°.

Es wurde die schon frither angegebene Annahme gemacht:
D,=04m, D,=02m, v =20m, w,=30m,

yn9 H, = 10,

ferner wurde der Fall angenommen f, = 4,.
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Fiir den Fall §, = 4,
ermitteln sich die Um-
fangsgeschwindigkeiten
aus der Gl.136. Die an-
deren Geschwindigkeits-
groffen und Schaufel-
weiten wurden teils ana-
lytisch, teils graphisch
ermittelt. Wie das am
zweckméfigsten auszu-
fithren ist, soll noch in
einem spéteren Kapitel
gezeigt werden. In den
nachstehenden Tabellen
1 und 2 (S. 90) wurden
die fiir die drei Lauf-
und Leitrader ermittel-
ten Werte zusammen-
gestellt.

Die Laufriader Lund
II, also f, = 135° und
B, ==90° haben zehn
Schaufeln. Bei Lauf-

rad III mit g, =45° "

muliten 14 Schaufeln ge-
nommen werden, weil bei
einer kleineren Schaufel-
zahl kein AnschlufB3 fir
die Eintritts- mit der
Austrittsevolvente zu
erreichen war. Dieses
Laufrad konnte auch
nicht mit Schaufeln glei-
cher Wandstérke ausge-
fithrt werden, weil man
hierbei zu starke Schau-
felkrimmungen und da-
mit ein vollstdndig un-
brauchbares Schaufel-
gefdf3 bekommen hitte.
Alledrei Leitrader haben
9 Leitschaufeln.

89
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Tabelle 1.
Eintritt Austritt

Laufrad : | |
v! v, a | b, e, L a, b,
m ) m mm | mm m [ m | mm mm
18, =135°| 4,26 ] 4,68 | 40,3 | 333 | 2,86 | 299 | 85 | 25
II8,= 90°| 4,03 \ 443 | 42,7 | 33,3 | 2,00 | 2,07 | 124 | 25
g, = 45°| 3,84 | 432 | 31 33,3 | 2,86 | 3,05 | 59,5 25

Tabelle 2.
Eintritt
itrad
Leitra w! w, a ‘ b,
m m mm ; mm

B, = 90°|10,91 | 12,95 | 21,6 | 25
Mg, = 45°| 11,75 | 141 | 199 | 25

15,=135°]10,46 | 11,75 23,8' 25

Mit 2, , Pepy s by, sind die Widerstandshohen, bedingt durch Rei-
bungsverluste, mit 2, , 4o, , 4., die Widerstandshohen, hervorgerufen
durch Stofverluste fiir den Laufradeintritt, entsprechend den Lauf-
ridern I, II, ITI bezeichnet. Fiir die Widerstandshohen am Laufrad-
austritt und Leitradeintritt setze man statt des Index e den Index a
bzw. I.

Samtliche Widerstandshohen des Laufrades I mogen die Grofie 1,0
haben und sollen dieselben mit entsprechenden Widerstandshéhen der
anderen Laufrider zum Vergleich gebracht werden.

Zur Bestimmung der durch Reibungsverluste auftretenden Wider-
standshohen benutzt man am einfachsten eine Gleichung dhnlich der
Gl. 208 bzw. 209, die nach Uménderung der Indices fiir den Laufrad-
eintritt jetzt lautet

g (O 00 vy 214,
hel (ael T be) Ve

Nicht zu verwenden ist diese Gleichung fiir Laufrad III, weil
hier 14 Kanile, wahrend bei den anderen Laufridern nur 10 Kanile
angenommen wurden. Hierfiir lautet die Beziehung nach Art der
GI. 208

Preryy . @y +8e) @ Vi 14

heI a (aeI + be) aen[ ‘ v?[ ‘7170 ' '
Das Verhiltnis der Widerstandshshe durch Stof3 bestimmt sich fiir

. 215.
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den Laufradeintritt, wenn der Koeffizient k£ gleich groff angenommen
wird aus der Beziehung (siehe Gl. 210)

len . (Ueu - 'Ue/n)g

lel (vq - ve,[)2

Beim Laufrad III ist die rechte Seite dieser Gleichung wieder mit
dem Verhdltnis der Schaufelzahl, also mit 14 zu multiplizieren.

Genau nach denselben Gleichungen, nur mit entsprechenden In-
dices, ermitteln sich auch die Verhiltnisse der Widerstandshéhen fiir
den Laufradaustritt und Laufradeintritt.

Auch der Spaltverlust wird fiir die drei Laufrdder nicht gleich

sein, da durch Anderung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit der
2

jeweilige Spaltiiberdruck » H, — —~ verschieden grof} ist.

29
Es wurde auch hier wieder die Grofie des Spaltverlustes g, fiir
Laufrad I mit 1,0 bezeichnet und untersucht, in welchem Verhiltnis
zu demselben die Spaltverluste vom Laufrad II und IIT stehen.
Gleiche Reibungskoeffizienten vorausgesetzt, wird die Beziehung
bestehen

// ’Ll)‘2
'wH, — ™
QSPH . / ] " 2 g 217
T == / T *"”‘1‘4;}'2¥' - . . . . . .
qupl / H — I
nily 2g
w . o . qui’m
und #ahnlich das Verhaltnis —— .
qsl’r

In der untenstehenden Tabelle sind die fiir die verschiedenen Ver-
hiltnisse ermittelten Werte zusammengestellt.

Laufradeintritt | Laufradaustritt | Leitradeintritt | gpalt-
Reibg.i Sto | Reibg. | Stoll | Reibg. | StoB verlust

18,~135° | 1,00 | 1,00 | 1,00 l 1,00 [ 1,00 | 1,00 | 1,00
g, = 90° | 086 \ 07 | 034 | 02 |12 | 121 {079
I8, = 45° | 1,25 . 2,37 | 1,61 | 2,93 | 1,57 | 1,42 | 0,70

Nach dieser Tabelle wiirde z. B. die Widerstandshohe durch Rei-
bungsverluste am Leitapparateintritt bei Leitrad III 1,57 mal grofer
sein als bei Leitrad I. Die Widerstandshohen fallen bei Laufrad I11
B, = 45° an jeder Stelle bedeutend grofler aus als bei Laufrad I, nur
wird hier der Spaltverlust geringer, der aber die anderen grofer auf-
tretenden Verluste nicht aufwiegen wird. Der Gesamtnutzeffekt bei der
zuriickgekriimmten Schaufel wird demnach auf jeden Fall geringer aus-
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fallen als bei der nach vorwérts gekriimmten und der radial gerichteten
Schaufel.

Bei dem Laufrad II §, = 90° sind die Widerstandshéhen am Lauf-
radeintritt und -austritt kleiner, beim Laufradeintritt jedoch gréBer
als beim Laufrad I, wihrend der Spaltverlust geringer ausfillt. In Be-
tracht mul jedoch gezogen werden, dafl die Widerstandshéhe beim
Eintritt in den Leitapparat den gréBten Prozentsatz der Gesamtwider-
standshohe ausmachen wird, da hier die gréBten Geschwindigkeiten
auftreten. Kleiner wird die Widerstandshéhe am Laufradeintritt und
am kleinsten am Laufradaustritt sein. Man kann wohl mit Recht an-
nehmen, dal der Gewinn an Reibungshohe am Laufradein- und -aus-
tritt dem gréBeren Verlust an Reibungshéhe am Leitradeintritt nahezu
gleichkommt, so da3 bei der radial gerichteten Schaufel gegeniiber der
nach vorn gekriimmten Schaufel noch ein Gewinn an Nutzeffekt, so-
weit man die bis jetzt stattgefundene Untersuchung in Betracht zieht,
nur durch kleineren Spaltverlust auftritt.

Aufler den bis jetzt angegebenen Faktoren, wie Reibungs- und
Stolverluste, mufl bei der Beurteilung des hydraulischen Nutzeffektes
der drei angegebenen Laufrider noch die Form der Schaufelkanile be-
riicksichtigt werden.

Bei der Formgebung des Schaufelkanals ist darauf zu achten, dafl
der Ubergang der relativen Eintrittsgeschwindigkeit zur relativen Aus-
trittsgeschwindigkeit allméahlich erfolgt, wenn moglich nach einer geraden
Linie, ferner dall die Schaufelkriimmung méglichst grofle Radien erhélt.

Diese Bedingung erfiillt am besten ein Schaufelkanal mit nach
vorn gekriimmter Schaufel, also Laufrad I. Hier ist es ohne groBe
Schwierigkeiten méglich, die Schaufeln mit gréften Kriimmungsradien
auszufiihren, ferner den Schaufelkanal so auszubilden, daB der Uber-
___. gang von v, auf v, mithin die Querschnitts-
( ] dnderung der Laufradkanile moglichst ge-
radlinig erfolgt. Wie sich der Konstrukteur
iiberzeugen wird, ist dies bei der radialen
Schaufel, also Laufrad II, nicht gut mog-
lich. In dem ersten Teil des Schaufelkanales
wird die Querschnittserweiterung schneller
--Y  erfolgen, als im letzten Teil zum Laufrad-

Fig. 54. austritt hin, so kommt es, daB die Ge-

schwindigkeitsabnahme bei der radialen

Schaufel nach &hnlicher Kurve erfolgt, wie dieselbe in Fig. 54 punk-

tiert angegeben ist. Die stark ausgezogene Linie zeigt die ideale Ab-

nahme der Geschwindigkeit, wie dieselbe bei der nach vorwirts ge-

kriimmten Schaufel zu erreichen ist, in welchem Falle die Druck-
umsetzung der Geschwindigkeit stoBloser erfolgen wird.

Ve
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Wesentlich kann auch noch eine scharfe Schaufelkriimmung den
Nutzeffekt beeinflussen, was im folgenden kurz gezeigt werden soll.

Allgemein bekannt ist, dafl der Durchflufwiderstand durch einen
Kriimmer mit abnehmendem Kriimmungsradius zunimmt. Es sind
aber nicht allein die groBleren Reibungsverluste, die bei einer scharfen
Schaufelkriimmung auftreten, sondern eine andere sehr unangenehme
Erscheinung, ndmlich die des sog. kreisenden Wassers?).

Es soll hier auf die von Isaachen im ,,Zivil-Ingenieur in den
Jahren 1894 und 1896 verdffentlichten
sehr interessanten Aufsétze hingewiesen
werden.

Isaachen fihrt dort einen Beweis,
daB in einem Kriimmer mit rechteckigem
Querschnitt die Geschwindigkeiten in
radialen Schichten sich umgekehrt ver-
halten wie die zugehoérigen Kriimmungs-
radien, so daB, wenn mit r, der duBere,
mit 7; der innere Kriimmungsradius und
die in diesen Radien auftretenden Geschwindigkeiten mit w, bzw. w;
bezeichnet werden, siehe Fig. 55, die Beziehung besteht

Fig. 55.

Pa _ T L. 218
w, Taq
oder
W Tg=W, T, =wytpn=0C6 . . . . . . 219.

Es werden sich die Geschwindigkeiten in radialen Schichten eines
Kriimmers nach einer gleichseitigen Hyperbel einstellen.

Zur Bestimmung der Konstanten C ermittelt man denjenigen
Radius, in welchem sich eine Geschwindigkeit w, einstellt, die gleiche
GroBe hat, wie die mittlere Geschwindigkeit im geraden Teil des Kanals.
Dieser Radius, den Pfarr den neutralen Radius nennt, bestimmt sich
nach Isaachen aus der Gleichung:

ry= 0t L. 220,

Da r, und r; bekannt, 1aBt sich aus dieser Gleichung der neutrale
Radius 7, ermitteln, wonach dann nach Gl. 219 die Konstante C' be-
stimmt werden kann.

Die Erscheinung, daf} sich die Geschwindigkeiten in einer radialen
Schicht eines Kriimmers nach einer Hyperbel einstellen, wird sich auch

1) Pfarr, Darmstadt, behandelte die Erscheinung des von ihm benannten
,,Kreisenden Wassers'* in seinem Kolleg tiber Wasserkraftmaschinen besonders
an der Francis-Turbine sehr eingehend.
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im Laufradkanal finden und kann sich hier bei kleinen Kriimmungs-
radien sehr unangenehm bemerkbar machen. Das Wasser hat im
Schaufelkanal nach Durchtritt durch die Schaufelkrimmung nur noch
einen sehr kleinen, anndhernd geradlinigen Weg bis zum Austritt aus
dem Laufrad zuriickzulegen und wird auf demselben ein Ausgleich der
relativen Geschwindigkeit nicht stattfinden kénnen, derart, daf die in
der Schaufelkriimmung nach einer Hyperbel sich einstellenden Ge-
schwindigkeiten bis zum Laufradaustritt iiber der ganzen Weite a,
wieder gleiche Grofen annehmen. Die Folge davon wird sein, daBl sich
die aus Rechnung gefundenen Diagramme iiber der ganzen Austritts-
weite nicht richtig einstellen kénnen, wodurch ein stofifreies Arbeiten
der Pumpe gestort wird.

Nach dem Gesagten wird man versuchen, stets einen Schaufel-
kanal mit grofiten Kriimmungsradien auszufithren, was am besten bei
der nach vorwirts gekriimmten Schaufel zu erreichen ist. Hier kann
man oft den Anschlufl der Eintritts- mit der Austrittsevolvente durch
eine Gerade herstellen, so dal der Kriimmungsradius im mittleren Teil
der Schaufel unendlich grof§ wird.

Bei der Schaufel von Laufrad I wird sich die Kriimmungsrichtung
notwendigerweise umkehren, wodurch sicherlich auch wieder groflere
Verluste entstehen als bei einer nach einer Richtung gekrimmten
Schaufel von Laufrad I. AuBlerdem wird man letztere Schaufel stets
mit groferen Krimmungsradien ausfilhren kénnen.

Wenn dies beriicksichtigt wird, so ist man wohl berechtigt, zu sagen,
dafBl die Verluste beim Durchtritt des Wassers durch den mittleren Teil
des Schaunfelkanales und die Verluste, die dadurch entstehen, da durch
Einfluf einer mehr oder minder groBen Schaufelkriimmung nicht tiber
der ganzen Austrittsweite des Laufrades der Austritt aus demselben
und der Eintritt in das Leitrad stoBfrei erfolgt, bei der vorwirts ge-
Iriimmten Schaufel geringer ausfallen werden als bei der radial gerichteten.

Bei der Betrachtung der Reibungs-, Stofi- und Spaltverluste war
man zu dem Resultat gekommen, dafl die beiden erstgenannten Ver-
luste fiir die vorwiarts gekrimmte und radial gerichtete Schaufel ziem-
lich gleich groff sind, wihrend der Spaltverlust bei der vorwirts ge-
krimmten Schaufel groBer ausfillt. Dieser groBlere Verlust wird nun
durch die vorteilhafte Gestaltung des Schaufelkanales wieder reichlich
aufgehoben werden.

Praktische Versuche habenergeben, dal mit der vorwartsgekriimmten
Schaufel der beste Wirkungsgrad zu erreichen ist und so werden denn heute
fast ausschlieflich die Laufradschaufeln in derartiger Form ausgefiihrt.

Beidem Laufrad IIT machensich dieVerluste durch diestarke Schaufel-
kriimmung an dem Gesamtnutzeffekt sehr bemerkbar, so daf diese Art der
Schaufelung fiir die Zentrifugalpumpe wohl iiberhaupt nicht am Platze ist.
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27. Der Wirkungsgrad an Hand von Versuchsergebnissen.

Nachdem im vorhergehenden gezeigt worden ist, auf welche Punkte
bei dem Bau von Zentrifugalpumpen zur Erreichung eines héchsten
Nutzeffektes besonders zu achten ist, sollen jetzt noch einige Daten
iiber die Grofe des Gesamtwirkungsgrades angegeben werden. Man
wird sich hierbei nur an Versuchsresultate von ausgefithrten Pumpen
halten kénnen, und es soll besonders vermerkt werden, daB3 die hier
wiedergegebenen guten Versuchsresultate nur durch die gewissenbaf-
teste Behandlung der Zentrifugalpumpe auf dem Konstruktionsbureau
und durch tadellose Ausfiihrung in der Werkstatt entstanden sind.

Fig. 56. Versuchsergebnisse in Horcaja nach einjahrigem Betrieb.
Kurve 1: Wirkungsgrad der Pumpen. Kurve 2: An die Pumpen abgegebene
Leistung. Kurve 3: Theoretische Pumpenarbeit.

Besondere Beachtung verdienen die an Sulzer-Pumpen gemachten
Versuche von der Wasserhaltung Horcoja-Spanien, die noch spiter ein-
gehender beschrieben wird. Die Versuchsergebnisse sind in Fig. 56
und 57 veranschaulicht!). Bei beiden Versuchen war die Fordermenge
die gleiche, wihrend jedoch die manometrische Forderhohe bei den
Versuchen nach einjihrigem Betrieb 389 m, bei denen nach 5jihrigem
Betrieb 480 m betrug. Bei 389 m manometrischer Férderhohe arbeitete
die Wasserhaltung mit drei Pumpensétzen, also jede Pumpe auf etwa
130 m manometrischer Forderhohe, wihrend bei 480 m noch eine weitere
Pumpe mit 109 m manometrischer Forderhohe eingeschaltet wurde.
Die angegebenen Versuchsresultate beziehen sich also auf 3 bzw.
4 Pumpen, welche vierstufig gebaut sind. Die mittlere Umdrehungs-

1) Herzog, Elektrische Bahnen und Betriebe, 1905.
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zahl war in beiden Fillen 870 pro Minute. Wie die Nutzeffektskurven
zeigen, betrug der Wirkungsgrad der Pumpen bei einer mittleren Lei-
stung von 420 PS 769%,, nach 5jihrigem Betrieb bei einer der groBeren
Forderhohe entsprechenden Leistung von 500 PS wiederum 76%,. Nach
5jahrigem fast ununterbrochenem Betrieb (nach Angabe der Betriebs-
leitung waren die Pumpen durchschnittlich im Monat nur 16 Stunden
aufler Betrieb) hat also eine Abnahme des Wirkungsgrades nicht statt-
gefunden. Hiermit ist ein schlagender Beweis geliefert, dafl die oft
filschlich zu ungunsten angefiihrte schnelle Abnutzung des Lauf- und
Leitrades durch die hohen Wassergeschwindigkeiten bei diesen Pumpen
nicht eingetreten ist. Dieses duBerst giinstige Resultat ist nur durch
sachgeméfe Ausfiilhrung herbeigefiihrt worden, bei welcher durch rich-

Fig. 57. Versuchsergebnisse in Horcajofnach finfjahrigem Betrieb.
Kurve 1: Wirkungsgrad der Pumpen. Kurve 2: An die Pumpen abgegebene
Leistung. Kurve 3: Theoretische Pumpenarbeit.

tiges Verhiltnis der Winkel und Querschnitte und Tourenzahl zur
Forderhohe und Fordermenge ein vollstindig stoBfreies Arbeiten dieser
Pumpe erreicht wurde.

Die in Fig. 58 wiedergegebenen Ergebnisse einer zweistufigen Senk-
pumpe mit vertikaler Welle zeigen, dal mit der GroBe der Pumpe der
Wirkungsgrad derselben steigt. Diese Pumpe forderte bei einer minut-
lichen Tourenzahl von 1025 pro Minute 16 cbm auf eine manometrische
Férderhohe von 45 m. Fir die garantierte Leistung ergab sich hier ein
Wirkungsgrad von 839, der, wie die Kurven zeigen, unter anderen
Betriebsverhiltnissen auf 849 steigt.

Wohl gleich gute Resultate erreichen die von der Firma C. H.
Jaeger & Co., Leipzig, ausgefiihrten Hochdruck - Zentrifugalpumpen.
Fig. 59 zeigt Versuchsresultate einer sechsstufigen Pumpe, die auf 110 m
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manometrischer Forderhohe bei 1400 Umdrehungen pro Minute 2,0 cbm
in der Minute fordert. Die Abszissen stellen die minutlichen Forder-

Fig. 58. Versuchsergebnisse einer Senkpumpe.
Kurve 1: Normale Leistung. Kurve 2: Wirkungsgrad der Pumpe.
Kurve 4: Verbrauch der Pumpe.

Kurve 3: Verbrauch des Motors.
Kurve 5: Druckhohe. Kurve 6: Theoretische Pumpenarbeit.

Fig. 59. Versuchsergebnisse einer sechsstufigen Pumpe.
2000 ltr/min. gegen 110 m.

mengen in 100 Teilen der normalen Férdermengen dar, die obere Kurve

zeigt die durch Drosselung hervorgebrachte Férderhohe, die untere,

vom Nullpunkt ausgehende Kurve die Wirkungsgrade bezogen auf die
7

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2, Aufl.
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abgedrosselte Férderhshe. Auch hier wurde fiir die garantierte Leistung
ein Wirkungsgrad von 76—779%, erreicht, wihrend bei geringerer Drosse-
lung derselbe bis auf 799, stieg.

Fig. 60 zeigt Versuchsresultate einer einstufigen Evolventenpumpe
(300 mm 1. W.) mit Laufrad D. R. P. (siehe S. 196) der Amag-Hilpert,
Niirnberg. Diese Pumpe wurde vom Verfasser selbst eingehend probiert
und Nutzeffekte bis 839, erreicht. Die Pumpe hat natiirlich einen
Leitapparat; sie war auf das Sauberste ausgefiihrt, die Laufrider und
Leitrider aus Bronze innen poliert. Nur so war es moglich, diesen sehr
hohen Nutzeffekt zu erreichen.

Fig. 60.

Fig. 60a zeigt noch die Leistungskurven einer Niederdruck-Zentri-
fugalpumpe der Amag-Hilpert, Niirnberg, fiir 350 mm Rohranschluf. —
Trotzdem die Pumpe keinen Leitapparat hat, sind die erreichten Nutz-
effekte sehr giinstige. — Auch diese Pumpe hat ein Laufrad nach Aus-
fithrung S. 196.

Aus den vorliegenden Versuchsresultaten ergibt sich fiir Hochdruck-
Zentrifugalpumpen ein Gesamtwirkungsgrad in den Grenzen von 70
bis 809, je nach GroBe und Leistung der Pumpe. Solche hohe Zahlen
fiir den Wirkungsgrad sind, wie wiederholt gesagt, nur bei sachgeméler
Ausfithrung zu erreichen.

Wie eingangs erwihnt, setzte sich der Gesamtverlust zusammen
aus den hydraulischen und den mechanischen Verlusten. Bei den
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hydraulischen Verlusten ist zu trennen der Reibungs-, StoB- und Aus-
trittsverlust von dem Spaltverlust. Die ersteren haben Einflu8 auf die
Forderhohen, indem zur Uberwindung derselben bestimmte Druckhéhen
notig sind, wihrend der Spaltverlust eine Mehrarbeit bedingt, indem’
von der Pumpe noch die Spaltwassermenge geférdert werden musB.
Zur Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit, Tourenzahl usw.
sind nur die Verluste in Rechnung zu stellen, welche die Férderhohe
beeintriichtigen, mithin ist die Nettoférderhohe mit den Koeffizienten

Fig. 60a.

n =1+ 0 4 o (siche Gl. 11) zu multiplizieren. Bei der GréBenbestim-
mung der Laufradkanile ist die Spaltwassermenge mit in Rechnung
zu stellen.

Der Spaltverlust und der mechanische Verlust ist nun mit ca. 6%,
des gesamten Verlustes in Rechnung zu stellen und danach der Koeffi-
zient 7 zu bestimmen. Man tut jedoch gut, diesen Koeffizient nicht

zu klein zu nehmen, um fiir die normale Leistung noch einen kleinen
UberschuB8 an Férderhshe zu haben.
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28. Regulierung der Fordermenge durch Drosselung. Einflufl
der Fordermenge auf die Forderhohe und Verluste bei
Drosselung.

Es war nachgewiesen worden, dal} die Zentrifugalpumpe fiir eine
bestimmte Umlaufszahl nur bei einem einzigen Zusammenhang von
Forderhohe und Fordermenge stofifrei arbeitet, fiir welchen Fall dann
der Wirkungsgrad den hochsten Wert erreichen wird. Wenn man nun
die Pumpe auf Fordermenge bei konstanter Tourenzahl reguliert, was
in den meisten Féllen durch Drosselung mittels eines im Steigrohr ein-
gebauten Schiebers geschieht, so hort ein stoBfreies Arbeiten auf. Es
wird also jedes Regulieren mittels eines Drosselschiebers auf Kosten
des Wirkungsgrades geschehen.

Am Laufradeintritt entstehen StoB- und Wirbelungsverluste da-
durch, dafl bei Verringerung der Férdermenge die absolute Eintritts-
geschwindigkeit am Laufrad eine andere Richtung annimmt, als dieselbe
durch die Neigung des Evolventenwinkels am Leitapparataustritt be-
stimmt ist. Am Laufradaustritt kénnte sich wohl ein richtiges Dia-
gramm einstellen, wenn jetzt nicht hier die absolute Austrittsgeschwin-
digkeit, also die'Rintrittsgeschwindigkeit fiir den Leitapparat, bei ab-
nehmender Fordermenge einen kleineren Winkel d, gegen %, annimmt.
als derselbe am Beginn der Leitschaufelevolvente festgelegt ist.

Die Grofie der Verluste, die bei Abdrosselung der Pumpe durch
nicht stoBfreies Arbeiten entstehen, 1aBt sich rechnerisch kaum be-
stimmen. Aufgabe der Versuchsstationen wird es sein, dariiber Unter-
suchungen anzustellen. Es wurde hier nur der Versuch gemacht, zu
zeigen, wodurch die Verluste bei Abdrosselung hauptséchlich entstehen
und wie man dieselben eventuell durch geeignete Konstruktion ver-
ringern kann.

Voraussichtlich werden die Verluste beim Eintritt und Durchtritt
des Wassers durch den #ufleren Leitapparat am grofiten ausfallen.
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Man denke sich einmal eine Pumpe mit unendlich groBem Durch-
messer, so daf} sich die Laufrad- und Leitradschaufeln, wie in Fig. 61
dargestellt, zeigen. Die Evolventenstiicke werden jetzt, da auch der
Erzeugungskreisdurchmesser unendlich grofl, geradlinig. Stark aus-
gezogen ist das normale, der Berechnung der Pumpe zugrunde gelegte
Diagramm. Die Leitschaufel ist am Anfang unter dem Winkel ¢,
geneigt.

Bei Abdrosselung der Férdermenge wird der Winkel J, einen
kleineren Wert annehmen. In der Figur ist punktiert ein zweites Dia-
gramm eingezeichnet, wie es sich bei Verringerung der Fordermenge
eventuell einstellen kénnte. Die absolute Geschwindigkeit w, trete
jetzt unter dem Winkel §, in die Leitschaufel. Der Wasserstrahl wird
nicht mehr parallel der Leitschaufel in den Schaufelkanal eintreten,
sondern durch Einflufl des kleineren Winkels §, auf die eine Schaufel-

Fig. 61.

wand stoBen, wihrend er die andere iiberhaupt nicht trifft. In Fig. 61
wurde versucht, dies anschaulich darzustellen. Durch den Stof auf die
eine Schaufelfliche werden starke Wirbel entstehen, die eine geregelte
Druckumsetzung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit sehr schadlich
beeinflussen.

" Je kleiner die Fordermenge, je grofer also die Abweichung des
Winkels d; von dem feststehenden Leitradwinkel, desto kréftiger wird
der StoB der absoluten Austrittsgeschwindigkeit gegen die eine Schaufel-
fliche sein, womit die Wirbelbildung und die hierdurch auftretenden
Verluste sich vergroflern.

Einen kleineren Betrag werden die Verluste bei Anderung der
Férdermenge am Laufradeintritt ausmachen. Ist auch dort ein Leit-
apparat angeordnet, so wird der Geschwindigkeit in dem Raume zwischen
Leit- und Laufrad durch den Winkel am Leitapparataustritt eine ganz
bestimmte Richtung gegeben. Mit abnehmender Wassermenge mufl nun
fiir den stoBfreien Eintritt auch der Winkel J, kleiner werden, da sonst



102 Die Regulierung der Zentrifugalpumpen.

die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, nicht mehr unter dem Laufrad-
winkel 8,, also in Richtung der Laufradschaufel, in die Laufradkanile
eintreten kann. Ist nun der Schaufelspalt, also der Zwischenraum
zwischen Leitradaustritt und Laufradeintritt sehr klein, so wird der
falsche Richtungswinkel J, ein richtiges Einstellen des Eintrittsdia-
gramms unmdglich machen, die relative Geschwindigkeit v, wird unter
einem kleineren Winkel f, in das Laufrad eintreten und hier #hnliche
Wirbelungsverluste veranlassen, wie das fiir den Eintritt in den Leit-
apparat am Austritt gezeigt wurde. Gibt man dagegen dem Schaufel-
spalt eine geniigende Grofe, so wird durch Einfluf der Umfangs-
geschwindigkeit und der Relativgeschwindigkeit v,, die bestrebt ist,
unter dem Winkel f, in das Laufrad einzutreten, die absolute Geschwin-
digkeit im Schaufelspalt ihre Richtung voraussichtlich dndern kénnen,
so dafl der Winkel §, am Laufradeintritt noch die richtige GrofBe erhilt.
Durch einen gentigend grofien Schaufelspalt wird es also vielleicht mog-
lich sein, fiir Férdermengen in weiten Grenzen am Laufradeintritt ein
fast stobfreies Diagramm zu erhalten.

Drosselt man die Pumpe ab, so wird neben der Férdermenge auch
noch mehr oder weniger die Férderhohe beeinflufit. Bei dem Entwurf
der Schaufelung einer Pumpe ist hierauf besonders zu achten, da in
den meisten Fillen die Bedingung gestellt wird, daf die Pumpe auch
bei Abdrosselung noch die normale Forderhohe mindestens erreicht.
Im folgenden soll nun untersucht werden, in welchem Mafe die einzelnen
Rechnungsgréfien, Geschwindigkeiten und Winkel, auf die Forderhohe
bei Verringerung der Wassermenge KinfluB haben. Um die bei Drosse-
lung auftretenden StoBverluste usw. nicht in Rechnung zu ziehen,
denke man sich die Pumpe mit auswechselbaren Leitapparaten ein-
gerichtet, entsprechend den jeweiligen Férdermengen, so dal man den
Koeffizienten 7 fiir verschiedene Férdermengen fiir die hier in Betracht
kommenden Grenzen anndhernd gleich gro nehmen kann.

Am zweckméfigsten geht man bei der folgenden Betrachtung
wieder von der ersten Hauptgleichung, Gl. 10, aus, die sich, wenn
(I + o+ &) =15 (Gl 11) gesetzt wird, schreibt
v — v w w?

w? — g2
a e+ _*________—
29 2¢ T

29 29
Die einzelnen Glieder auf der linken Seite der Gleichung werden

bei Anderung der Fordermenge verschiedenen EinfluB auf die GroBe
der Forderhohe haben.

2 _ 2
Das erste Glied 2gul yird, da die Umlaufzahl konstant ge-

H, ... 221

halten werden sollte, unabhéingig von der Foérdermenge, gleich grofl
bleiben.
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2 2
ve ;g Y hei Anderung
der Fordermenge die Forderhohe beeinflussen. Je nachdem v, grofler
oder kleiner als v,, wird dieses Glied positiv oder negativ, fiir v, = ¢,
ist es 0, hat somit tiberhaupt keinen EinfluBl auf die Férderhohe.
Es soll zuerst der Fall », > v, angenommen werden, wobei das

v — 2

Ganz verschieden kann das zweite Glied

Glied

Fig. 9 betrachtet, so wird in diesem Falle beim Weg des Wassers vom
Punkte ¢ am Laufradeintritt bis zum Punkte ¢ am Laufradaustritt
durch Abnahme der Geschwindigkeit v, auf die kleinere Geschwindig-

2
: “ erhoht. Wird jetzt

positiven Wert annimmt. Wenn man wieder einmal

keit v, der Druck durch EinfluBl der Grofie

nun die Férdermenge, somit auch die Geschwindigkeiten v, und v,
kleiner, so nimmt die durch Geschwindigkeitsabnahme vom Punkte e
bis ¢ gewonnene Druckhéhe entsprechend ab.
Ist also v, >w,, so wird bei kleinerer Fordermenge das Glied
2 2
Qj“—;ﬁi auch kleiner, mithin bewirkt es eine Verringerung der Férderhohe.
Wenn v, < v,, so ist eine bestimmte Druckhohe nétig, um die
Geschwindigkeit v, auf die groBlere Geschwindigkeit v, zu beschleu-
nigen. Die Differenz dieser Druckhohen mufl der durch Wirkung von
Zentrifugalkriften entstehenden Pressung sozusagen entnommen wer-
den. Je kleiner nun die Férdermenge, um so kleiner wird der Betrag
dieser Entnahme an Druckhohe zur Uberwindung der Geschwindig-
2 2

e Vg

keitszunahme von v, auf v,. Es wird also, wenn -- 3, negativ,
g

dieses Glied bei Verringerung der Fordermenge zur Vergroferung der
Férderhohe beitragen.

V2 — 0?2
Bei dem Spezialfall v, = v, ist die GréBe — *

— =0, wird also

iiberhaupt keinen EinfluBl auf die Forderhéhe haben, wenn man die
Reibungshohe zur Uberwindung der Verluste beim Weg des Wassers
von e nach a vernachlissigt.

2 2
. v — .
Die GroBe ———— werde noch umgeformt, indem man setzt
Uy Uy a .
Vg = — und v, = ——— - ==, so dal} geschrieben werden kann
sinf, sinf, F,
o V2 (Fa>2 V2 099
29  sin28, \F, sinzg, "~ " T T )

2

Als drittes Glied befindet sich in GI. 221 —12%’; , die Geschwindig-
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keitshohe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit. Den Einflufi dieser
GroBe auf die Férderhshe bei Anderung der Fordermenge sieht man
am besten aus den in Fig. 62, 63 und 64 dargestellten Austritts-
diagrammen fiir g, > 90°, 5, < 90° und g, = 90°.

Ist der Winkel, den w, und v, einschliefen, fiir das normale Dia-
gramm (es ist dies das Diagramm fiir die normale Leistung) ein stumpfer
(siehe Fig. 62), so wird die Geschwindigkeit w, mit abnehmender Férder-
menge stets zunehmen. Ist dagegen dieser Winkel ein spitzer (siche
Fig. 63), so wird w, mit der Férdermenge abnehmen. Wenn der Winkel

Fig. 63. Fig. 64.

p. nicht viel groBer als 90° ist, so kann noch der Fall eintreten, daB w,
erst abnimmt bis zu einem kleinsten Wert bei w, | v, und dann wieder
zunimmt.

Im allgemeinen kann man sagen, daBl bei 8, > 90° die Geschwindig-
keit w, mit abnehmender Wassermenge zunehmen, bei g, <90° ab-
nehmen wird.

Fiir g, = 90° (Fig. 64) wird w, sehr wenig mit der Wassermenge

abnehmen.
2

Das Glied ;L; wird demnach die Férderhéhe in der Weise be-

einflussen, dafl dieselbe bei abnehmender Férdermenge fiir g, >90°
groBer, fiir 8, <90° kleiner wird.
Im Austrittsdiagramm findet sich die Beziehung

wp V" tef) 223
5, 5 ... .. 23

Als letztes Glied steht auf der linken Seite der Gl. 221 die
2
Grofle — 120—; .
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Ist fiir das normale Diagramm der Winkel 4, = 90°, so wird der
Winkel, den w, und v, einschlieflen, ein spitzer, so dafl mit abnehmender
Foérdermenge w, erst abnimmt bis auf ein Minimum bei w, _L_v,, dann
jedoch wieder zunimmt. Meist wihlt
man aber das normale Eintritts- %

diagramm bei Verwendung eines TR ﬁ,i‘ o
Leitapparates vor dem Laufradein- AT 8w, I
tritt aus schon angefiihrten Griinden " e
so, daB der Winkel 8, > d,, wobet _— G

ig. 65.

dann der Winkel zwischen w, und v, >
ein stumpfer wird (siehe Fig. 65).
Die Geschwindigkeit w, nimmt dann mit abnehmender Wassermenge
stets zu. Unter Beriicksichtigung dieses Falles wird die Grofle w, bei
abnehmender Wassermenge die Férderhohe verkleinern.

Aus Fig. 65 ist zu entnehmen

\ 92

w,
2 2 r
w, = w, + (ue - 777)

tg fie
oder wenn man setzt w, = v, —
F,
o 9 Fa)2 ( Uy Fa)2
VAR —— =L 224
wc v/ (Fg + ue tg /))e Fe

Unter Beriicksichtigung der Gl. 222, 223, 224 erhidlt Gl. 221 eine
sehr einfache Form, wie dieselbe schon in Gl 140 in &hnlicher Art
wiedergegeben ist. Es wird

Uy U Fll
2 2 t E
u? U, +v7tg/3a ggﬁe =77Hn' ... 92925,

Da die Umlaufszahl konstant und die Untersuchung an derselben
Pumpe ausgefiihrt werden sollte, kann man schreiben

_u2

YW oL 226
g
und
g % o '
tgf  t8P Fe o oo
p 2
so daB
O+ v,-Co=nH, ..... ... 298

Die Bruttoforderhéhe #H, wird also danach bei abnehmender
Fordermenge nur zunehmen, wenn die Konstante C, einen negativen
abnehmen dagegen, wenn C, einen positiven Wert hat.
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In den meisten Fillen ist fiir die Zentrifugalpumpe eine minimale
Forderhohe vorgeschrieben, die in der Néhe der normalen Leistung
liegt. Soll mit der Pumpe weniger Wasser geférdert werden, so muf3
beim Abdrosseln die minimale Férderhdhe mindestens noch erreicht
werden, da sonst nur durch Erh6hung der Umlaufszahl die Forderhshe
vergroflert werden kann, was aber bei den meisten Betrieben aus-
geschlossen ist. Will man also beim Abdrosseln in weiten Grenzen die
normale Forderhohe erreichen, so mufl die Konstante C, negativ ge-
nommen werden. Dies ist nur moglich, wenn der Winkel 5,> 90° und

wenn ferner das Glied — > ¢ T ist. Es muBl demnach der
tgf.” tgp. F. F
Winkel §, und f, moglichst grof und das Verhdltnis —* moglichst
kleiner als 1 gewdhlt werden. T
g

Zur Erfillung der Bedingung, dal bei abnehmender Férdermenge
die verlangte normale Férderhohe noch erreicht wird, muf3 die nach
vorwirts gekriimmte Schaufel mit f,> 90° verwendet werden, mit
welcher auch, wie 1m vorigen Kapitel nachgewiesen wurde, der hochste
hydraulische Wirkungsgrad zu erreichen ist. Anwendung wird die
zuriickgekriimmte Schaufel nur finden, wenn einmal verlangt wird,
daB mit der Wassermenge auch die ForderhGhe abnehmen soll, welcher
Fall aber sehr selten auftritt.

Bei den soeben angestellten Betrachtungen iiber das Verhalten der
Zentrifugalpumpe beim Abdrosseln war die Annahme gemacht worden,
daB, um stoBfreies Arbeiten zu erhalten, fiir ein und dieselbe Pumpe ent-
sprechend der Wassermenge verschiedene Leitapparate verwendet werden,
wobei der Koeffizient  anndhernd konstant angenommen werden konnte.

In Fig. 74 sind theoretische Druckkurven, wie sie sich fiir die in
Kapitel 32 gerechneten Beispiele ergaben, eingezeichnet. Diese Kurven
stellen sich natiirlich nach GI. 228 als gerade Linien dar.

Die so ermittelten idealen Kurven sind in der Praxis nicht zu er-
reichen. Die Zentrifugalpumpe erhalt Leitapparate, deren Groflen so
bestimmt sind, daB die Pumpe fiir die normale Leistung ohne Stof3
arbeiten kann, und es ist natiirlich nicht moglich, bei Verringerung der
Foérdermenge entsprechende Leitapparate einzuschalten. Bei Verringe-
rung oder Vergroferung der Fordermenge werden am Eintritt und
Austritt des Laufrades Sto- und Wirbelungsverluste auftreten, deren
GroBenbestimmung sich aber unserer Rechnung entzieht. Es wire un-
niitze Arbeit, wollte man versuchen, rechnerisch diese Verluste zu be-
stimmen, das kann nur auf einer Versuchsstation geschehen. Aus einer
Reihe angestellter Versuche ist es moglich, sich ein Bild iiber die Grofie
derselben zu machen.

Leider ist es dem Verfasser nicht moglich, iiber derartige Unter-
suchungen hier zu berichten. Die Versuchsresultate liegen zwar in zahl-
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reichen Kurven vor, wie sie in den Fig. 56 bis 60 angegeben wurden,
jedoch gehéren zur Diskussion dieser Kurven die ganz genauen Kon-
struktionsdaten der Pumpen selbst. Daf diese Daten die betr. Firmen
nicht angeben, ist wohl aus naheliegenden Griinden erklirlich. Man
kann nur sagen, dall bei den Pumpen, deren Versuchsresultate hier
angefithrt wurden, voraussichtlich die Konstanten C, negativen Wert
haben werden.

Ferner war aus den Nutzeffektskurven zu ersehen, dafl der Ge-
samtwirkungsgrad mit abnehmender Fordermenge kleiner wird. Einer-
seits liegt diese Verkleinerung in dem nicht stoBfreien Arbeiten der
Pumpe, andererseits aber darin, daBl der Spaltverlust und der mecha-
nische Verlust fir alle Férdermengen annihernd gleich grof3 sein wird,
so dall er mit kleinerer Fordermenge, bezogen auf den Gesamtkraft-
bedarf, wiichst. Betriigt z. B. der zur Uberwindung dieser Verluste
nétige Kraftbedarf bei normaler Leistung 79, der Gesamtleistungen,
so wird er bei halber Fordermenge, absolut genommen, anndhernd
gleich bleiben, bezogen auf den jetzt auftretenden Kraftbedarf jedoch
etwa 149, betragen. Hieraus kann man sich zum Teil den starken
Abfall der Nutzeffektskurven bei abnehmender Fordermenge erkldren.

Es sel noch bemerkt, dafl die hier entwickelten Gleichungen {iber
das Verhalten der Druckh6he bei Abdrosselung nur in kleinen Grenzen
der Anderung der Férdermenge mit der Wirklichkeit iibereinstimmen.
Bei sehr kleinen Fordermengen und bei vollstdndiger Abdrosselung
nimmt die Férderhohe einen gréBeren Wert an, als ihn die Rechnung

ergab. Bei vollstindiger Abdrosselung ist dies damit zu erkliren, daf
a— %

die Geschwindigkeit u, nicht mehr

bei Bestimmung der Grofe

auf den Durchmesser D,, sondern auf den &uBeren Laufraddurch-
messer D% zu beziehen ist.

29. Die verstellbare Leitschaufel.

In Kapitel 28 war an Hand der Fig. 61 angeordnet worden, wiec
Verluste bei Anderung der Wassermenge dadurch entstehen, daB der
Leitradwinkel oder Neigungswinkel der Evolvente nicht mit dem je-
weiligen Winkel iibereinstimmt, unter dem die absolute Geschwindig-
keit das Laufrad verliBt. Ein idealer Zustand fiir stoBfreies Arbeiten,
also richtiges Einstellen der Diagramme, wire nun, wenn wahrend des
Betriebes Leitapparate mit verschiedenen Querschnitten und Winkeln,
entsprechend der Anderung der Férdermenge, ein- und ausgeschaltet
werden kénnten, was jedoch praktisch nicht gut durchfiihrbar ist.

Ein anderes Mittel zur Verringerung der Querschnitte der Leitrad-
kanile und Anderung des Winkels J,, das im Wasserturbinenbau zur
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Regulierung allgemein verwendet wird, ist die drehbare Leitschaufel.
Im Leitapparat werden die einzelnen Leitschaufeln drehbar angeordnet
und konnen auf irgendeine Weise mittels eines auBlen an der Pumpe
zu betdtigenden Mechanismus gemeinsam verstellt werden, so dafl es
moglich ist, entsprechend der jeweiligen Fordermenge die Eintritts-
weiten und Richtungswinkel einzustellen.

Eine allgemeine Anordnung der drehbaren Leitschaufel ist in
Fig. 66 dargestellt. Die Leitschaufeln sind hier drehbar um den sog.

Fig. 66.

Leitschaufelbolzen a angeordnet, der zu gleicher Zeit das Gehduse seit-
lich versteift. Mittels eines kleinen Lenkers b sind die Schaufeln zwang-
ldufig mit einem Ring ¢ verbunden, welcher im Pumpengehiuse ge-
lagert ist und der durch eine geeignete Vorrichtung verstellt werden
kann. Jeder Lage dieses Ringes wird eine bestimmte Stellung simt-
licher Leitschaufeln entsprechen, die, eine genaue Montierung voraus-
gesetzt, stets alle gleiche Eintrittsweiten und gleich groBe Ablenkungs-
winkel haben werden.
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Bei einer anderen Anordnung sind die drehbaren Leitschaufeln
fest mit den Bolzen verbunden, die dann mit Dichtung durch die Ge-
h&usewand durchgefiihrt werden. An den Bolzen sitzen kleine Kurbeln,
die von einem jetzt auBlen am Gehduse gelagerten Ring mittels Zwischen-
lenkern oder Gleitsteinen verstellt werden konnen. Diese Anordnung,
in der Ausfiilhrung zwar kostspieliger, ist der ersteren vorzuziehen, weil
der jetzt auBen liegende Reguliermechanismus leichter zuginglich ist.

Die Evolvente der Leitschaufeln wird, wie friiher, fiir die normale
Leistung der Pumpe konstruiert (sieche Fig. 42). Dreht sich die Leit-
schaufel, so bewegt sich auch das Evolventenstiick mit, die Eintritts-
weite und der Ablenkungswinkel werden kleiner, bis zur Schlulstellung,
wo dieser Winkel annahernd Null wird, also die Evolventenstiicke einen
Kreis bilden. Die SchluBistellung der Leitschaufel ist in der Fig. 66
punktiert angegeben. Es soll hier noch auf Tafel VII verwiesen werden,
wo eine solche drehbare Leitschaufel eingezeichnet ist.

Mittels der drehbaren Leitschaufel wird nun bei Anderung der
Fordermenge in weiten Grenzen ein stoBfreier Eintritt in die Leit-
schaufel erreicht werden kénnen, da es jetzt mdglich ist, fiir jede Fiil-
lung der Pumpe einen fiir das jeweilige Austrittsdiagramm passenden
Leitradwinkel zu erhalten. Eine kaum nennenswerte Abweichung dieses
Winkels wird zwar vorhanden sein, da ja mit kleineren Eintrittsweiten
die Evolvente ihren Kriimmungsradius éndern miifite.

Bei Verkleinerung der Eintrittsquerschnitte der Leitschaufeln wird
die fiir Reibungs- und Stofiverluste notige Widerstandshéhe zunehmen.
Bei der meist gebrduchlichen vorwiérts gekriimmten Schaufel nimmt
die absolute Geschwindigkeit mit abnehmender Fordermenge groBere
Werte an, auBlerdem wichst mit abnehmender Weite a, die Griofe
a; —l— b
2 a; . b’
gangene Hohe angab, der Reibungsverlust in der Leitschaufel mit ab-
nehmender Férdermenge zunehmen wird. Mit abnehmender Schaufel-
weite wird das Verengungsverhiltnis durch die Schaufelstirken ein
grofieres werden. Es wird somit nach Gl 212 auch die durch den
SchaufelstoB verloren gegangene Widerstandshéhe mit abnehmender
Foérdermenge einen groBeren Wert annehmen, zumal da auch die Ge-
schwindigkeiten zunehmen.

80 daBl nach Gl 194, welche die durch Reibung verloren ge-
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30. Die Charakteristik.

In diesem Kapitel soll gezeigt werden, wie man bei der Fabrikation
der Zentrifugalpumpen durch Angabe einzelner Konstanten sofort iiber-
sehen kann, ob bei der Ausfiihrung einer neuen Pumpe vorhandene
Modelle von Leit- und Laufrad benutzt werden kénnen.

Es werde angenommen, daBl eine Reihe von Pumpen mit ver-
schiedenen ForderhShen und Wassermengen schon ausgefiihrt worden
sind, und daBl die mit denselben erzielten Versuchsresultate giinstige
waren. Man wird versuchen, soweit es mit einem guten Wirkungsgrad
vereinbar ist, bei Neuausfiihrung einer Pumpe moglichst die vorhan-
denen Medolle, besonders diejenigen von Leit- und Laufrad zu benutzen.

Zuerst wird untersucht werden, ob nicht das ganze Modell einer
ausgefiihrten Pumpe Verwendung finden kann, was zur Bestimmung
der Konstante fithrt, die im Kapitel 6 mit Charakteristik X der Pumpe
bezeichnet wurde. Nach Gl. 49 war K = -V—QH . Bei mehrstufigen

n
Pumpen ist natiirlich H, die Férderhshe fiirneine Stufe, man muf also
bei Berechnung der mehrstufigen Pampen sich sofort iiber die Anzahl
der zu verwendenden Stufen klar werden. Dieselbe Pumpe ist fiir alle

Forderhohen und Férdermengen brauchbar, fiir welche ]/—Q-}} den Wert
n

der der Pumpe eigenen Charakteristik K hat, die eir?e gemeinsame

Konstante fiir Leit- und Laufrad ist. Vor der Bildung des Ausdruckes

n H, muB erst noch der Koeffizient # angenommen werden. Fiir @

gebe man die Fordermenge in Kubikmetern pro Minute an.

Um sofort die Umdrehungszahl der Pumpe fiir verschiedene Forder-
hohen bestimmen zu kénnen, legt man die Umdrehungszahl der Pumpe
fiir eine bestimmte Bruttoférderhdhe fest. Die Umdrehungszahlen ver-
halten sich wie die Wurzeln aus den Foérderhdhen und kann man also
nach Annahme des Koeffizienten # die Umdrehungszahl fiir beliebige
Forderhohe sofort ermitteln. Es empfiehlt sich, die anzugebende Um-
drehungszahl auf emne Bruttoférderhdhe von n H, = 10 zu beziehen.
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Als Bezeichnung der Pumpe gibt man zweckmiBig den duBeren
Laufraddurchmesser in Dezimetern an, so daB z. B. Pumpe Nr. 4,5 an-
deutet, dal der Laufraddurchmesser 4,5 dem betriigt.

Wie im Kapitel 15 gezeigt wurde, kann dasselbe Laufrad nach
entsprechender Anderung des Leitapparates fiir verschiedene Forder-
mengen bei gleicher Forderhohe verwendet werden, so daf man fiir
eine ausgefiihrte Pumpe nur nach Anderung des Leitapparates mehrere
Konstanten K anfithren kann. Mit der Férdermenge #ndert sich durch
Einfluf des Winkels 6, und ¢, auch die Umfangsgeschwindigkeit, somit
die Umdrehungszahl, und wird deswegen fiir jede neue Konstante auch
die zugehorige Umlaufszahl wieder bezogen auf eine Bruttoférderhche
von n H, = 10 angegeben werden miissen.

Bei der Neuausfithrung einer Pumpe wird fiir dieselbe die Kon-
stante K und die Umlaufszahl » fiir y H, = 10 bestimmt. AuBerdem
wird man aber gleich festlegen, in welchen Grenzen der Férdermenge
das Laufrad nach Anderung des Leitapparates noch zu verwenden ist,
was zur Bestimmung von @Qpax und @Quin und damit zur Festlegung
von K.x und K, fihrt.

Die groBte und kleinste noch mit gutem Wirkungsgrade zu for-
dernde Wassermenge bestimmt man am einfachsten durch Aufzeichnung
des Eintrittsdiagramms, indem bei Annahme eines noch brauchbaren
Winkels 4§, die zugehdrige Geschwindigkeit w, und hiermit die Forder-
menge ermittelt wird. In welchen Grenzen man hierbei zweckmiBig
den Winkel 8, wihlt, ist abhiéngig von der Gréfe des Laufradwinkels £, .

Fiir ein vorhandenes Laufradprofil berechnete sich die Umfangs-
geschwindigkeit #, nach Gl. 141, oder, wenn man diesen Wert fir «,

Uy

D,n

laufszahl pro Minute die Beziehung
Fe -De

w,60 F,tgh, D,tgp,

einfiihrt, ergibt sich fiir die jeweilige Um-

in di® Gleichung n =

n = — Daﬂ 5 [1 (&)2]
D,
F, N D, 72
2
N/ | 80 Futsh " Doigp <60)~?Z_€£L 299.
D,n 2.{1_(_0_,3)2] D,n 1~(Q)2
D, D,
Es sei nun F, n D,
60 Futghe ~Datghe _ , e

b ]
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und
60 \2 1
(Dan> - (De)2=B R V)
D,
so daB sich Gl. 229 in einfacher Form schreiben 1iBt
n=—w-A-+Yw-A*+B-qygH, . . . . 232

Zur Ermittelung der jeweiligen radialen Eintrittsgeschwindigkeit w,
muf} die Eintrittsfliche F, bekannt sein, worauf sich dann diese Ge-

’

schwindigkeit aus der Beziehung w, = A ermittelt.
€

Um fiir alle Fille fiir verschiedene Wassermengen schnell die Um-
laufszahlen bestimmen zu konnen, wird man auch die Konstanten A
und B sofort nach Berechnung einer neuen Pumpe festlegen und zur
Bestimmung von w, die Eintrittsfliche ¥, angeben. Vielleicht ist es
auch angebracht, die Tourenzahl fiir K,y und K, bezogen auf
n H, = 10, festzulegen.

Zur Untersuchung, ob fiir eine zu entwerfende Pumpe vorhandene
Modelle oder Teile derselben verwendet werden koénnen, bilde man

nach Annahme des Koeffizienten # die Charakteristik K = 9

V’? H, .
Dann sieht man in einer Tabelle nach, ob schon eine Pumpe mit gleicher
Charakteristik ausgefithrt worden ist und bestimmt sich, wenn dies der
Fall, die Umlaufszahl. Gibt dieselbe eine fiir den Fall annehmbare
GroBe, so kann direkt das vorhandene Modell verwendet werden. '

Vom Verfasser angestellte Versuche haben gezeigt, daBB man zu
groBe Variation der Wassermenge durch Verinderung der Leitschaufeln
nicht erreichen kann. Bis zu einer Wassermenge ca. 359, geringer als
die normale erreicht man noch sehr gute Nutzeffekte, wihrend bei
kleineren Wassermengen und entsprechend kleineren Leitschaufelweiten
der Nutzeffekt zu wiinschen iibrig 148t. Anscheinend sind bei kleineren
Leitschaufelweiten die Verluste im Leitapparat durch die groBler wer-
dende absolute Austrittsgeschwindigkeit und den gréfieren Schaufelstol3
sehr bedeutend und beeintrichtigen den Nutzeffekt.

Noch eines anderen Mittels bedient man sich mit Erfolg in der
Praxis, um dasselbe Laufrad bei konstanter Tourenzahl fiir verschie-
dene Forderhohen und Fordermengen verwenden zu konnen. Es ist
dies das Abdrehen der Laufradschaufeln. Um bei gleicher Tourenzahl
mit gutem Nutzeffekt dieselbe Wassermenge auf kleine Hohe zu heben,
werden die Laufradschaufeln entsprechend abgedreht, indem natiirlich
die Laufradboden im Durchmesser gleich bleiben. — Man bedient sich
dabei der Beziehung, da8 die Durchmesser sich verhalten wie die Um-
fangsgeschwindigkeiten. Man wird entsprechend der kleineren Forder-
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héhe die Umfangsgeschwindigkeit ermitteln und hiernach den Durch-
messer bestimmen, nach welchem die Laufradschaufeln zuriickzustechen
sind.

Es wire noch zu beriicksichtigen, daB beim Abstechen der Lauf-
radschaufeln der Laufradwinkel §, kleiner wird, wodurch dann auch
der Koeffizient » (siehe Gl. 97) einen geringeren Wert erhilt.

31. Die Q/H-Kurven in Verbindung mit der Nutzeffektsparabel.

Es moge jetzt hier kurz angefiilhrt werden, welcher graphischen
Aufzeichnung man sich auch bedient, um leicht die Verwendbarkeit
einer Pumpentype bzw. eines bestimmten Lauf- und Leitrades fiir
verschiedene Forderhohen und Tourenzahlen bestimmen zu kénnen.

Im Kapitel 27 waren die Versuchsergebnisse von verschiedenen
Pumpen angegeben. Wie man aus den @/H-Kurven der einzelnen
Diagramme ersieht, haben diese Kurven einen ganz verschiedenen
charakteristischen Verlauf. Theoretisch lassen sich nun die ¢/H-Kurven
nur ganz ungenau bestimmen, zumal dieselben bei gleichem Laufrad
und bei Verwendung von verschiedenen Leitradapparaten ganz an-
deren charakteristischen Verlauf haben.

DaB bei gleichem Laufrad nur die Anderung der Schaufelweite
des Leitapparates Einflul auf den jeweiligen charakteristischen Ver-
lauf der @/H-Kurven hat, zeigen vom Verfasser an einer Pumpe mit
drehbaren Leitschaufeln ausgefiithrte Versuche. Bei dieser Versuchs-
pumpe wurden die drehbaren Leitschaufeln &dhnlich wie in Fig. 66
bzw. Tafel VII angeordnet. Es wurde hierzu ein Laufrad mit einem
duBeren Laufradwinkel von f, = 148° benutzt. Man sieht, wie bei
den kleineren Schaufelweiten die @/H-Kurven nicht unwesentlich

steigen. Die Zunahme des Druckes ist hauptsdchlich durch die Zu-
2
nahme der Groéfle Ya (siehe Fig. 62) zu erkldaren. Das zum Versuch

benutzte Laufrad hatte, wie erwahnt, einen Winkel > 90°, wobei

dann bei kleineren Wassermengen die absolute Geschwindigkeit w,
W2
steigt, so dal also die Griofle wie 235 zur Erhohung der Forderhohe
beitrigt. g
Durch das Verstellen der Leitschaufeln wird auch zu gleicher
Zeit der Leitschaufelwinkel sich mehr der Wirklichkeit anpassen.
Vermindert man durch Steigen der Foérderhohe die Wassermenge
bei vollstindig gedffneten Leitschaufeln (letzteres erzielt man auf
der Versuchsstation durch Drosseln mittels einen in der Druck-
leitung angebrachten Schiebers), so stimmt der Winkel der absoluten

Austrittsgeschwindigkeit mit dem Leitschaufelwinkel nicht iiberein

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2. Aufl. 8
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(siehe Fig. 61), wobei dann StéBe eintreten und so die absolute Aus-
trittsgeschwindigkeit sich nicht geregelt, im Druck umsetzen kann.

Die in Fig. 67 fiir die verschiedentlichen Leitschaufeléffnungen
angefiihrten @/H-Kurven zeigen deutlich die Abhingigkeit dieser
Kurven selbst bei gleichem Laufrad von der Ausbildung des Leit-
apparates bzw. Grofle der Leitschaufelweite.

72
# // >
0 / \\
9 / N~
S
\pcéo‘p
Ry P D W X A
/'-—_ z
B A %é
N - A
7 & 2>
5 AR
2 %
86 =
o\
5 % \
=
2
4 =
%
2
3
3 —_ —_——
Zﬂ 100 200 300 400 500 600
Wassermenge Lt/ Sek.
Fig. 67.

Da man also theoretisch die ¢/H-Kurven nicht gut bestimmen
kann, so ist man einzig und allein von der Versuchsstation abhingig.
Ohne eine solche Versuchsstation ist iiberhaupt die Fabrikation von
Zentrifugalpumpen nicht denkbar. Moge man noch so gewissenhaft
die Berechnung der einzelnen Querschnitte vom Lauf- und Leitrad
durchfiihren, man wird doch auf der Versuchsstation andere Resultate
erhalten. Anders ist es, wenn man durch eine Reihe geniigender Ver-
suchsresultate sich seine durchschnittlichen Koeffizienten ermittelt
hat, welche man anfangs annehmen muBte. Es sind dies hauptséch-

1
lich die Groflen — und der Zuschlag fiir die Spaltwassermenge. Das

sind alles GroBen, die man erst auf der Versuchsstation ermitteln kann
und die, was ausdriicklich bemerkt werden muB, je nach GroBe des
dulleren Laufradwinkels ganz verschieden ausfallen. Leider kann der
Verfasser diese, zwar fiir den Leser sehr wertvolle Daten nicht zur
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Verfiigung stellen, da die einzelnen Firmen selbstverstindlich die er-
mittelten Koeffizienten streng geheim halten.

Nun hat man auf der Versuchsstation einesteils nicht die Mittel,
auch oOfters nicht die Zeit, um fiir' die Pumpen bei verschiedenen
konstanten Tourenzahlen die @/H-Kurven aufzustellen und mége da
unter Beriicksichtigung des im vorigen Kapitel Angefiihrten gezeigt
werden, wie man sich leicht die @/H-Kurven fiir alle moglichen Ver-
héltnisse bei einer bekannten @/H-Kurve bestimmen kann. Ferner
wird man durch graphische Aufzeichnung leicht einen Uberblick iiber
das Bereich der giinstigsten Wirkungsgrade einer Zentrifugalpumpe
bei verschiedenen FoérderhShen und Tourenzahlen erhalten.

Aus den in der Praxis angestellten Versuchen hat sich ge-
zeigt, dal die Beziehungen
Ql / Hm

e. Vm, "™
ziemlich genan mit der Wirklichkeit {ibereinstimmen und dafi die

eventuellen Abweichungen nur ganz minimal sind.
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In Fig. 68 wurde die durch Versuche {iir eine Tourenzahl von
800 ermittelte @/H-Kurve eingetragen. Uns interessiert nun von den
Ql ] Hnl
— ——1=, aus

& | yH,’
8*

soeben angefithrten Beziehungen der Ausdruck
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welchem sich, wie im vorigen Kapitel gezeigt, die Beziehung ergibt

V—g— — K, welcher Ausdruck als Charakteristik bezeichnet wurde.
Diese Gleichung kann auch noch geschrieben werden %= C-H, .
Dies ist die Scheitelgleichung einer Parabel.

Es war bereits gezeigt worden, dall bei gleichen Q_ auch der
n

Nutzeffekt der Zentrifugalpumpe konstant bleibt, abgesehen von klei-
nen Abweichungen, die aber nicht nennenswert sind. Wenn man also
fiir einen Punkt der @/H-Kurve den Nutzeffekt kennt, so miissen die
Punkte fiir gleiche Nutzeffekte fiir andere @/H-Kurven auf einer Pa-
rabel liegen mit der angefiihrten Scheitelgleichung @* = C- H, .

In Fig. 68 sind nun normale gut iibersichtliche Diagramme fiir
eine Zentrifugalpumpe wiedergegeben, wie man sich solcher in der
Praxis zweckmaBig bedient. Auf der Versuchsstation wurde die @/H-
und die Nutzeffektskurve bei einer Tourenzahl von % = 800 gefunden.
Auf dieser @/H-Kurve sind 6 Punkte mit den zugehorigen Werten
der Nutzeffekte angegeben. Fiir diese 6 Punkte ermittelt man fiir
verschiedene Tourenzahlen und zwar am zweckméfigsten Drehstrom-
tourenzahlen, Punkte entsprechender @/H-Kurven mit Hilfe der Be-

H .
ziehungen % = V H:l und % = g; . Durch Verbindung gleichwer-

tiger Punkte erhilt man dann die Parabeln mit der soeben angefiihrten
Scheitelgleichung @2 = C'- H, . Auf den einzelnen Parabeln finden
sich fiir die Pumpe gleichgroie Nutzeffekte, weshalb man auch die-
selben mit Nutzeffektsparabeln bezeichnet. — Die Einzeichnungen
der Nutzeffektsparabel in die @/H-Kurven gibt ein iibersichtliches
Bild iiber den Bereich der Verwendbarkeit der betreffenden Pumpe
und ist das Aufzeichnen derartiger Diagramme fiir die Praxis sehr
wertvoll, man kann wohl sagen, unerlidBlich.



V. Die Schaufelschnitte mit Rechnungs-
beispielen.

32. Schaufelschnitte gewohnlicher Art.

a) Berechnung und Schaufelung fiir zwei Hochdruck-Zentrifugal-
pumpen,

In den vorhergehenden Kapiteln war angegeben worden, wie fiir
stofMreies Arbeiten der Zentrifugalpumpe das Eintritts- und Austritts-
diagramm zu bestimmen ist, wie ferner die Schaufeln an threm Anfang
und Ende als Evolventen auszubilden sind. Im folgenden soll nun ge-
zeigt werden, wie die SchaufelgefiBBe selbst am vorteilhaftesten zu ge-
stalten sind, was nebst der Berechnung der Pumpen an einzelnen
Schaufelschnitten vorgefithrt wer-
den soll. !

Zuerst werde der einfache Fall
angenommen, dafl, wie in Fig. 69
angegeben, die Eintrittsbreite b, pa-
rallel zur Achse ist. Legt man durch
ein solches Laufrad im Aufril Ebe-
nen a—a oder b—b senkrecht zur
Achse, soprojezierensich dieSchnitte [
durch die Schaufeln im Grundrif} alle Fig. 69.
in gleicher Form, die Schaufel selbst
steht also auf jedem Horizontalabschnitt senkrecht. Nach Konstruk-
tion der Eintritts- und Austrittsevolventen wird sich das Schaufelgefal
sehr einfach herstellen lassen, indem man die beiden Evolventen mittels
geeigneter Kurve derart verbindet, dafl das Schaufelgefafl eine angemes-
sene Form erhilt. Dabei ist neben anderen vorher erwahnten Punkten
zu beriicksichtigen, dafl die Schaufelzahl moglichst klein genommen
werden soll.

An einigen Beispielen soll jetzt die Berechnung der Zentrifugal-
pumpe und die Konstruktion der Schaufeln durchgefithrt werden, und
zwar vorerst an einem Radprofil, wie in Fig. 69 angegeben ist.
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Beispiel I. Siehe Tafel III.
BEs soll ein Lauf- und Leitrad fiir eine mehrstufige Hochdruck-
Zentrifugalpumpe entworfen werden fiir folgende Verhéltnisse:
H,=20m @ = 2,0 cbm pro Min.

. . 1 .
Der hydraulische Wirkungsgrad — werde mit 0,75 angenommen,
so dal} also n H, = 26,66 ist.

In der Sekunde sind zu férdern: @ = 2,0

60
Die Spaltwassermenge werde mit 59, der zu férdernden Wasser-
menge angenommen, so dal} sich die zur Berechnung des Laufrades
notige Fordermenge ergibt zu:
Q' 0,035 cbm.

Das Laufrad. Der Saugrohrdurchmesser D, wurde mit 0,15 m
angenommen. Die Nabe des Laufrades habe einen Durchmesser
d, =0,08 m, so daB die freie Fliche F, vor dem Laufradeintritt die
Grofie hat

== 0,0333 cbm.

4

F;=(D:— dﬁ)z = 0,012644 qm
und somit die Geschwindigkeit w] in dieser Flache
w, = % = 2,76 m.

Es sei der duBere Laufraddurchmesser D? = 0,3 m und der &uBere
Laufradwinkel g7 = 155°.

Die Schaufelzahl werde mit z = 10 angenommen.

Nach GIl. 168 bestimmt sich der Erzeugungskreisdurchmesser d,
fir die Evolvente am Laufradaustritt zu

dy = D}-sinf? = 0,127 m

und nach GL 169 die Schaufelweite
DZ - sinfe

za
Die Schaufelstirke s, betrage 0,004 m, mithin die Schaufelweite
a, = 0,036 m.

Der der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeiten zugrunde zu
legende dullere Laufraddurchmesser D, kann jetzt nach Gl. 172 rech-
nerisch bestimmt werden

Dy = VD% a2 + 2ag- D2 - cosp? = 0,2675 m.

Derselbe Wert wurde auch graphisch ermittelt, indem an dem Er-
zeugungskreis eine Tangente gezogen und vom Schnittpunkt derselben
g
2

g+ 8o = = 0,04 m.

mit der Peripherie des Kreises mit dem Durchmesser D7 das Stiick
abgetragen wurde.
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Der zur Berechnung nétige Laufradwinkel in D, ergibt sich nach
Gl 170

. D% . sin 5%
sinf, = - D, ﬁ = 0,475,
also
po = 151° 407,

Bei der Annahme der Laufradhdhe b, = 0,015 m bestimmt sich
die Austrittsfliche im Durchmesser D, zu
F; =0,01265 qm

und die durch die Schaufelstéirken verengte Austrittsfliche aus der

Beziehung “
a

F,=F]- = 0,01138
o=t 0, qm,
ferner die relative Austrittsgeschwindigkeit v, in dieser Fliche
v, = % = 3,08 m.

Der innere Laufraddurchmesser D, wurde zu 0,185 m festgelegt.
Bei der Annahme f§, =4, also w, = v, bestimmt sich die Umfangs-
geschwindigkeit %, nach Gl. 136, die lautete

Uy

U, =—
aﬁeZ(Se 1 (De)z]
Ztgﬂ“[l 2 \D,
L ngH, (136)

Ur
i [%gﬂa[l 5 ()] -i(B

2\D,
D,
Uy = 22,66 m und u, = uaj = 15,68 m.

a

hieraus

Die Umlaufszahl ergibt sich aus der bekannten Beziehung

U, + 60
= = 1611 = 1600 .
" D,n
Zur Konstruktion des Austrittsdiagrammes bestimme man die
GroBe t;);? , worauf sich dann ohne Antragen des Winkels f, das Dia-
a
gramm nach dem angegebenen Verfahren aufzeichnen lafit. Fig. 70
&"*q% wa= 102 S|
= 15740, &
=020 | yssm |

{
} e

Ug =226
Fig. 70.
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zeigt das so gefundene Austrittsdiagramm. Auf graphischem oder rech-
nerischem Wege ergibt sich die absolute und die relative Austritts-

geschwindigkeit
w,=172m v, = 6,5 m.

Den Leitradwinkel ¢, bestimmt man am zweckmiBigsten aus der Be-
ziehung sind, = e , woraus sich ergab §, = 10° 20"
w,

a
Die Schaufelteilung im Durchmesser D, hat bei z = 10 die GroBe

D
t, — 2" — 0,0841 m.
-/

Die radiale Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt hatte sich
ergeben zu w; = 2,76, ferner die Umfangsgeschwindigkeit im Durch-
messer D, zu u, = 15,68 m.

Die Teilung f, bestimmt sich zu

D
t, — 7” — 0,058 m.

Mit den angegebenen Grofen 148t sich das Eintrittsdiagramm und
die Grofe a, - s, graphisch sehr einfach nach dem auf Seite 52 und 53 an-

2. ™ fe
e EY X ™) 52
\5 sz és; e we‘gy

O
s L7 |3
% 7. NN
~NE U= 15,68 \

Se=%

Fig. 71.

gegebenen Verfahren ermitteln. Die Konstruktion ist in dem Eintritts-
diagramm (siehe Fig. 71) angegeben und bedarf wohl keiner weiteren
Erklarung mehr. Es wurde so ermittelt
w, = 3,35 m w,=v,= 852m a, == 0,019 m 8¢ = 0,004 m
f. =9, = 23°10".
Zur Kontrolle iiber die graphische Ermittelung bestimme man

’ ae+se

noch den Wert fiir w, aus der Beziehung w, = w/- , woraus sich
ergab w, = 3,345 m. e

Der Erzeugungskreisdurchmesser fiir die Eintrittsevolvente be-
stimmt sich entweder aus Gl. 162 oder einfacher aus (Gl. 160)

(a‘e + Se) ‘2
Jt

d, = = 0,0732 m.

Die Eintrittshéhe b, im inneren Laufraddurchmesser D, hat die

GroBle 0
- = 0,0218 m.

_—
D, 7w,

b, =
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Nachdem so auch fiir den Laufradeintritt alle Grofen festgelegt
sind, wurden nach dem im Kapitel 17 angegebenen Verfahren die
Evolventen fiir den Ein- und Austritt aufgezeichnet. Die beiden Evol-
venten werden durch eine fiir die Gestaltung des Schaufelgefafles giin-
stige Kurve verbunden, was man am zweckmiBigsten erreicht, wenn
mittels Pauspapier die Eintrittsevolvente gegen die Austrittsevolvente
so lange verschoben wird, bis die Verbindungskurve giinstig erscheint.

Bei der Bestimmung des Laufradprofils mufl im &uBeren Durch-
messer D, die Hohe b, = 0,015 m und im inneren Durchmesser D, die
Héhe b, = 0,0218 m eingehalten werden.

Der Kriimmer beim Laufradeintritt ist so zu gestalten, dafl jeder
Querschnitt desselben die Gréfie der Fliche F/ hat, damit nicht inner-
halb des Kriimmers eine Verzogerung oder Beschleunigung stattfinden
kann.

Das Leitrad. Der Durchmesser d, des Erzeugungskreises fiir die
Evolvente der Leitradschaufel bestimmt sich nach Gl. 174

d; = D, -sind, .
Es war ermittelt worden
D,=02675m und 6, = 10°20’,

woraus sich ergibt
d; = 0,0478 m.

Nach Annahme einer Schaufelzahl 2z, = 8 bestimmt sich die GroBe

a; + 8 aus Gl 175 zu
d
4+ 8 = —;i’ — 0,0188 m.
1
Es werde die Schaufelstéirke zu s; = 0,004 m angenommen, so er-

gibt sich fiir die Schaufelweite a; = 0,0148 m.
Die Grofle a; + s; kann auch noch aus Gl 176 ermittelt werden,
’

die lautete a; + s, = b w worin nach GL 173 w] = w, - %i‘i 5
war. Die vom Laufrad gehobene Wassermenge @’ wird zwar vor dem
Eintritt in das Leitrad um den Betrag der Spaltwassermenge abnehmen.
Bei der Annahme, da} die Geschwindigkeit im Spalt in einer Evol-

ventenbahn verlduft, wird proportional der Wassermenge auch die Ge-

T » . W
schwindigkeit w, abnehmen, so dall das Verhiltnis _ Y AnSoTTTeneC
Geschwindigkeit

konstant bleibt. Man braucht also nicht erst die um die Spaltwasser-
menge verminderte Fordermenge und die dazu gehorige Geschwindig-
keit in Rechnung zu ziehen, sondern kann in GI. 177 die firr die Be-
rechnung des Laufrades angenommene Wassermenge @' und die ent-
sprechende Geschwindigkeit w;, einsetzen.
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Die weitere Ausbildung der Leitradkanile richtet sich nach der
Form des dieselben umgebenden Gehiduses. Hat dasselbe eine Spiral-
form, so wird man dem &uBeren Teil der Leitschaufel eine Richtung
geben, die sich moglichst der Evolvente des Gehduses anschlieBt. Sitzt
der Leitapparat zentrisch in einem runden Geh#use nach Art der Fig. 7,
so wird man das Wasser vorteilhaft radial aus den Schaufeln austreten
lassen. Wird, wie es bei mehrstufigen Hochdruck-Zentrifugalpumpen
der Fall ist, das Wasser nach dem Austritt aus den Leitschaufeln durch
einen Umfithrungskanal geleitet, so 146t man die Schaufeln in diesem
Kanal in Richtung des aus den Leitschaufeln austretenden Wasser-
strahles beginnen und gegen den Eintritt in das néchste Laufrad hin
in Richtung der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit endigen.

Es wird sich nun empfehlen, iiber die angestellte Berechnung der
Diagramme eine Kontrolle auszuiiben, indem man untersucht, ob die
ermittelten Geschwindigkeitsgrofien die Gl. 221 erfiillen, welche lautete
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