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Yorwort.

Auf die Berechnung und Konstruktion der Luftpumpen von Kolben-
dampfmaschinen, die mit eigener Einspritz- oder Oberflichenkondensation
arbeiten, wurde frither im allgemeinen recht wenig Wert gelegt. Viele
fithrende Maschinenfabriken benutzen heute noch die gleichen Luftpumpen-
modelle wie vor 20 Jahren. Fiir die Kolbendampfmaschine geniigt bereits
eine miflige Luftleere, um den giinstigsten Dampfverbrauch zu erzielen;
hierzu reicht eine Luftpumpe von einfachster Konstruktion aus. Erst die
Vorteile, welche ein hohes Vakuum fiir den Dampfturbinenbetrieb bietet,
gaben Veranlassung, der Berechnung und dem Bau der Kondensation
grioflere Aufmerksamkeit zu schenken. Insbesondere erwiesen sich die bis
dahin gebriuchlichen Luftpumpen in vieler Hinsicht als verbesserungs-
bediirftig. Die Fortschritte, welche auf diesem Gebiete gemacht wurden,
finden sich in einer Reihe von im Laufe der letzten Jahre erschienenen
Veroftentlichungen zerstreut. Dagegen fehlte eine zusammenfassende
theoretische Behandlung der verschiedenen, hauptsichlich fiir Kon-
densationszwecke in Betracht kommenden Luftpumpensysteme. Die vor-
liegende Abhandlung bezweckt, diese Liicke auszufiillen, soweit es sich
speziell um Luftpumpen fiir Oberflichenkondensationen handelt. Die
trockene Schieberluftpumpe mit Druckausgleich, der ein verhiltnismifig
breiter Raum gewiihrt wurde, hat zwar einen grofien Teil der Bedeutung,
die sie bis vor wenigen Jahren fiir Kondensationszwecke hatte, infolge
der Fortschritte im Bau von Nafluftpumpen und rotierenden Luftpumpen
eingebiift. Immerhin verdient sie auch heute noch den Vorzug, sobald
es sich — wie in der chemischen Groflindustrie — darum handelt, Gase
von niedriger Spannung ohne Wasserdampfgehalt anzusaugen und auf
atmosphiirischen Druck zu verdichten. Neben der trockenen und nassen
Luftpumpe hat in den letzten Jahren, inshesondere fiir Turbinenkon-
densationen, die rotierende Luftpumpe schnell eine groBe Bedeutung
gewonuen. Sie ist daher ebenfalls behandelt, soweit es auf Grund der
bisher vorliegenden Unterlagen moglich ist. Moge das Buch seinen Zweck,
als theoretische Unterlage fiir die Berechnung und Beurteilung der Luft-
pumpen fiir Oberflichenkondensationen zu dienen, erfiillen.

Es sei noch bemerkt, dafl fiir die zum Antrieb der Pumpen erforder-
liche sekundliche Arbeit in Pferdestirken der gebriuchliche Ausdruck
,Kraftbedarf* benutzt ist, an Stelle des korrekten ,Leistungsbedarf“, der
leicht Anlal zu Verwechslungen mit der volumetrischen Leistung der
Pumpen hitte geben kinnen.

Frankfurt a. M., im August 1909.
K. Schmidt.
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Einleitung.

Die Kolbendampfmaschine, welche mit eigener Kondensation arbeitet,
stellt an die Vakoumerzeugung keine hohen Anforderungen. Josse hat
durch eingehende Versuche an einer Dreifachexpansionsmaschine®) nach-
gewiesen, daf man durch Erniedrigung des Gegendruckes unter 0,15
bis 0,20 Atm. abs. keine Verbesserung des Dampfverbranches mehr er-
zielt. Der Dampfzylinder und seine Steuerungsorgane eignen sich nicht
zur Aufnahme und Durchleitung des mit zunebmendem Vakuum stark
wachsenden Dampfvolumens; iiberdies wird ein etwaiger Gewinn an
Diagramminhalt durch Vergriferung der Wandungsverluste ausgeglichen,
eine Folge der mit dem Gegendruck abnehmenden Temperatur der Zylinder-
wandungen wihrend der Dampfaustrittsperiode. Das fiir den Dampfver-
brauch der Kolbenmaschine giinstigste Vakuum von 80—85°¢/, lifit sich
durch Oberflichen- oder Einspritzkondensation in Verbindung mit ver-
haltnismifig sehr einfachen Luftpumpen erreichen, die einen prozentual
geringen Teil der indizierten Maschinenleistung absorbieren. Als man
dazu iiberging, auf grofen Werken eine Anzahl Dampfmaschinen an eine
gemeinsame Zentralkondensation anzuschlieflen, lohnte es sich, in Anbetracht
der grofilen niederzuschlagenden Dampfmengen, sowohl den Kondensator
als auch die Luftpumpe bezw. das Aggregat von Luft-Kondensat- und
Kithlwasserpumpe sorgfiltig durchzubilden, um mit mdglichst geringem
Kiihiwasserverbrauch und Krafthedarf das verlangte Vakuum zu erreichen
Noch hthere Anforderungen an die Giite der Kondensation stellt die
Dampfeturbine Ihre Konstruktion gestattet, ein gegebenes hohes Vakuum
vollstindig auszunutzen; gerade die Niederdruckstufen arbeiten mit dem
giinstigsten thermodynamischen Wirkungsgrad. Die Einfithrung der Dampf-
turbine stellte daher an den Konstrukteur die Aufgabe, bei den jeweils
gegebenen Kilhlwasserverhiltnissen das hochste Vakuum zu erzielen,
welches sich wirtschaftlich erreichen lifit. Kine gute Luftpumpe ist Vor-
bedingung hierfiir. Der Dampfturbinenbau hat daher den Anstofl gegeben,
sowohl die alten im Kolbenmaschinenbau gebriuchlichen Luftpumpen zu
verbessern, als auch fiir den vorliegenden Zweck besonders geeignete Neu-
konstruktionen zu schaffen.

*) Josse, Neuere Warmekraftmaschinen, S. 381f.; Z. d. V. d. Ing. 1909,
S. 324.

Schmidt, Luftpumpen. 1



2 Einleitung.

‘Wihrend man bei der Kolbendampfmaschine — abgesehen von der
Schiffsmaschine — in der Regel der einfacheren Einspritzkondensation den
Vorzug gibt, wird heute die Dampfturbine meist in Verbindung mit Ober-
flichenkondensation ausgefithrt. Diese bietet vor allen Dingen den Vorteil,
das gewonnene Olfreie und entliiftete Kondensat unmittelbar wieder zur
Kesselspeisung verwenden zu konnen; abgesehen von der hiermit ver-
bundenen Schonung der Dampfkessel iibt die Speisung reinen Kondensates
auch eine giinstige Riickwirkung auf die Turbine aus, insofern als eine
schidliche Krustenbildung an den Schaufeln, welche bei Benutzung schlechten
Speisewassers oder infolge mangelhafter Speisewasserreinigung hiufig ein-
tritt, vermieden wird. Uberdies 1Bt sich bei gleichen Kiihlwasserverhilt-
nissen durch eine Oberflichenkondensation leichter und mit geringerem
Kraftbedarf ein hohes Vakuum erreichen als bei Einspritzkondensation.

Soll bei gegebener Kiihlwassertemperatur ein bestimmtes Vakuum
erzielt werden, so bietet die Durchfithrung des Gegenstromprinzips in
gleicher Weise bei Misch- wie Einspritzkondensation den Vorteil des
kleinsten Kraftbedarfs fiir die Pumpen und des geringsten Kithlwasser-
verbrauchs. Bei der Mischkondensation ist das Gegenstromprinzip nur
durch getrennte Entfernung von Luft und Warmwasser aus dem Konden-
sator durchfilhrbar. Hierzu ist eine getrennte Luft- und Warmwasser-
pumpe ndtig; letztere kann durch ein barometrisches Abfallrohr ersetzt
werden. Demgegeniiber 1d8t sich bei der Oberfliichenkondensation das
Gegenstromprinzip ebensogut durchfiihren, wenn man Luft und Kondensat
gleichzeitig durch eine NaBluftpumpe oder getrennt durch eine Luft- und
eine Kondensatpumpe absaugt.*) Im letzteren Falle kann die Kondensat-
pumpe auch durch ein barometrisches Abfallrohr ersetzt werden. Beide
Systeme sind ausfiihrlich behandelt, um zu einem Urteil iiber ihre Vor-
und Nachteile zu gelangen.

*) Siehe z. B. Wei, Kondensation, S. 84—88,



Erster Abschnitt.

Die Berechnung
der erforderlichen Saugleistung der Luftpumpen
fiir Oberflichenkondensationen.

1. Kapitel.
Allgemeine Anordnung der Oberflichenkondensationen.

Fig. 1 und 2 stellen einen Gegenstrom-Oberflichenkondensator fiir
getrennte Absaugung von Luft und Kondensat in einer hiufig ausgefiihrten

Fig. 1. Fig. 2.
Schnitt a—b der Fig. 2. Schnitt ¢c—d der Fig. 1.

Anordnung dar. Der niederzuschlagende Dampf umspiilt die Kiihlrohre,
welche in den beiden Rohrbdden entweder durch Einwalzen befestigt oder
zwecks leichterer Reinigung und Auswechslung durch Stopfbiichsen, Gummi-
ringe und dergl. abgedichtet sind und von Kiihlwasser durchstrémt werden.
Um einen langen Gegenstromweg zu erzielen und den Dampf zu zwingen,
die ganze Kithlfliche gleichmifig zu bestreichen, ist das Kondensatorinnere
durch Scheidewinde I, II, III in mehrere Kammern geteilt, welche durch

Aussparungen in den Scheidewinden miteinander in Verbindung stehen.
1*



4 Die Berechnung der erforderlichen Saugleistung der Luftpumpen usw.

Der Dampf ist dadurch gezwungen, den in Fig. 2 durch die Zickzacklinie
gekennzeichneten Weg vomr Dampfeintrittsstutzen 4 zum Luftsaugstutzen B

Fig. 3.

zuriickzulegen. Hier wird er, soweit
er nicht kondensiert ist, znsammen
mit der Luft abgesaugt. Das Konden-
sat flieBt durch den Stutzen C, der
zwecknmifliz an einer der ersten
Kammern angebracht wird, zur Kon-
densatpumpe. Das Kiihlwasser tritt
durch den Stutzen W, in den Konden-
satordeckel D; und wird seinerseits
duarch in die Kondensatordeckel D, und
D, eingegossene, oder bei schmied-
eiserner Ausfiihrung eingenietete,
Scheidew#dnde so gefiihrt, dall die

Rohrbiindel der Kammern 4—1 im Gegenstrom zum Dampfe nacheinander
durchflossen werden; durch den Stutzen W, tritt es erwirmt aus.

Fig. 4.

Sollen Luft und Dampf gemeinsam mit dem Kondensat durch eine
Nafiluftpumpe abgesaugt werden, so wird der Kondensator #hnlich aus-



Allgemeine Anordnung der Oberflichenkondensationen. 5)

gefihrt. Da es indes notwendig ist, das Kondensat in diesem Falle
ebenso tief zu kiihlen, wie die Luft, so werden die Scheidewinde meist
horizontal oder schwach geneigt angeordnet, wie Fig. 8 zeigt; hierdurch
wird das Kondensat gezwungen, den gleichen Gegenstromweg wie Dampf
und Luft zuriickzulegen. Das Absaugen des Gemisches von Luft, Dampf
und Kondensat erfolgt dabei an der tiefsten Stelle des Kondensators durch
den Stutzen B C.

Fig. 4 zeigt schematisch eine Oberflichenkondensation in der fiir
Dampfturbinen gebriuchlichen Anordnung mit getrennter Absaugung von

Fig. 5.

Luft und Kondensat im Aunf- und Grundrif. Die Kondensatorkonstruktion
ist hierbei die gleiche, wie in Fig. 1 und 2. Der Abdampf tritt aus
der Turbine T durch den Stutzen 4 in den Kondensator K. Zwischen
beide ist meist ein Schieber S eingeschaltet, der einen seitlichen Stutzen
mit angeschlossenem Sicherheitsventil erhilt. Letzteres verhindert bei
einem Versagen der Kondensation wihrend des Betriebes eine unzulissig
hohe- Drucksteigerung im Kondensator und ermoglicht gleichzeitig, die
Turbine mit Auspuff arbeiten zu lassen. Das Kiihlwasser gelangt durch
den Saugstutzen W, der Zentrifugalpumpe Z und die Robrleitung w in den
Kondensator und flieft durch den Stutzen W, am Kondensatordeckel er-
wirmt ab. Die Luft wird durch die Rohrleitung ! von der Trockenluft-
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pumpe L abgesaugt und nach Kompression auf atmosphiirischen Druck durch
den Druckstutzen L, ins Freie gedriickt. Das Kondensat flieft durch die
Rohrleitung ¢ der Kondensatpumpe € zu und wird durch den Druck-
stutzen C; fortgefihrt, meistens um wieder zur Kesselspeisung zu dienen.
Bei elektrischem Antrieb pflegt man die Zentrifugalpumpe Z direkt mit
einem Motor M zu kuppeln; letzterer treibt dann gleichzeitig durch Riemen
die Luftpumpe an, welche ibrerseits meist mit der Kondensatpumpe durch
direkte Kupplung oder Zahnradiibersetzung verbunden ist.

Fig. 5 zeigt die gleiche Anlage, jedoch in Verbindung mit einer
Nafiluftpumpe N. Dabei ist direkte Kupplung der letzteren mit einem
langsam laufenden Motor M, angenommen, wihrend die Zentrifugalpumpe Z
durch einen gesonderten Motor M; angetrieben wird. Die Kiihlwasser-
stutzen am Kondensatordeckel sind entsprechend Fig. 3 unten (Eintritt)
nnd oben (Austritt) angebracht. Die Nafluftpumpe N saugt durch das
Rohr » Luft, nicht kondensierten Dampf und Kondensat an und driickt
das komprimierte Gemisch durch den Druckstutzen N, fort.

2. Kapitel.

Berechnung der Abmessungen der Oberflichen-
kondensationen.

Die Ermittelung der erforderlichen Luftpumpenleistung mu$ in Ver-
bindung mit der Berechnung der iibrigen Bestandteile der Oberflichen-
Gegenstromkondensation erfolgen und kann in nachstehender Weise durch-
gefiihrt werden:

Fig. 6.

Fig. 6 stellt schematisch einen Oberfléichen-Gegenstromkonden-
sator fiir getrennte Luft- und Kondensatabfithrung, Fig. 7 einen solchen
fir gemeinsame Abfiihrung dar. Der absolute Kondensatordruck p, setzt
sich zusammen aus der Dampfspannung d und dem Luftdruck I. Infolge
des Gegenstromes nimmt die Temperatur innerhalb des Dampfraumes D
von der Dampfeintrittsstelle nach der Luftabsaugstelle hin ab. Da sich
iberall Wasser — noch dazu in feiner Verteilung infolge der zahlreichen
nassen Kiithirohre — befindet, so entspricht die Dampfspannung an jeder
Stelle des Kondensators der Temperatur und kann unmittelbar der
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Regnaultschen Dampftabelle entnommen werden. Der Kondensatordrueck
ist natiirlich praktisch im ganzen Kondensator konstant. Daraus folgt
mit Abnahme des Dampfdruckes d eine gleichzeitige Zunahme des Luft-
druckes I. An der Stelle der niedrigsten Temperatur des Dampfraumes D
ist deshalb der Luftdruck am grofiten. Man wird hier also ein mit Luft
stark angereichertes Gemisch absaugen konnen. Es mufl daher das Be-
streben des Konstrukteurs sein, den Oberflichenkondensator so auszufiihren,

Fig. 7.

daf sich die Temperatur des Dampfluftgemisches an der Absaugestelle

moglichst der Temperatur #, des eintretenden Kiihlwassers nihert. Dann

geniigt zur Erzielung eines

bestimmten Vakuums eine

Luftpumpe von kleinsten Ab-

messungen und geringstem

Kraftbedarf. Eine Trennung

von Luft und Dampf infolge

der Verschiedenheit ihrer

spezifischen Gewichte, wie

sie O. H. Mueller®) zwar

nicht als wahrscheinlich,

aber doch als méglich hin-

stellt, diirfte infolge der

starken Stromungen inner-

halb des Kondensators aus- Fig. 8.

geschlossen sein. Trotzdem

wird hauflg als Vorzug der Nalbluftpumpen angefiihrt, dafi die bei den

iiblichen Kondensatordriicken spezifisch schwerere Luft nach unten sinkt und

deshalb zweckmiflig unten zusammen mit dem Kondensat abgesaugt wird.
Die Kondensation geht in einem nach Fig. 1 und 2 ausgefiihrten

Oberflichenkondensator hauptsiichlich in der ersten Kammer bei der

Temperatur des eintretenden Dampfes vor sich. Deshalb ist es moglich,

wie in Fig. 6 schematisch angedeutet, das Kondensat in der Nihe der

Dampfeintrittsstelle mit hoher Temperatur abzusaugen, wenn man die

* 4. d. V. d. Ing. 1903, S. 1714.
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Luft getrennt abfiihrt. Arbeitet man dagegen mit einer NaSluftpumpe,
so wird auch das Kondensat auf die Lufttemperatur herabgekiihlt, wie
aus Fig. 7 ohne weiteres hervorgeht.

In Fig. 8 sind fiir einen Gegenstrom-Oberflichenkondensator schema-
tisch als Funktion der Kiihifliche — von der Dampfeintrittsstelle als
Nullpunkt angefangen — folgende Werte aufgetragen:

1. Kurve ab Kiihlwassertemperatur,

. ef Temperatur im Dampfraum des Kondensators,

»  gh Druck des gesittigten Dampfes entsprechend Kurve ef,
Gerade ik absoluter Kondensatordruck.

Ll

Unter Bezugnahme auf Fig. 6—8 werde im folgenden bezeichnet mit:
t, die Kiihlwasser-Eintrittstemperatur. . . . . . . . °C.
t, die Kiihlwasser-Austrittstemperatur.
t, die Dampf-Eintrittstemperatur
t, die Gremisch-Absaugetemperatur .

o =t —1t e "
B =ty—ty. . .. e,
py der absolute Kondensatordruck T, .. . kg/qm

d, der absolute Dampfdruck an der Elntrlttsstelle
d, der absolute Dampfdruck an der Absaugestelle
l, der absolute Luftdruck an der Eintrittsstelle

l, der absolute Luftdruck an der Absaugestelle .
F die Kondensatorkiihlfliche . . . . .. . qm
D das stiindlich zu kondensierende Dampfgewwht . . . kg
W das stiindlich verbrauchte Kiihlwassergewicht .

v
W = 1000 die stiindlich verbrauchte Kiithlwassermenge . . c¢bm

V das stiindlich in den Kondensator eintretende Luftvolumen,
reduziert auf einen absoluten Druck von 10000 kg/qm. edem

@ die stiindlich abzufithrende W#rmemenge. . . . . . WEK.
L—g¥) = Q =pro Kilogramm Dampf abzufiihrende Wirme-
menge »
W Kuhlwassergewwht e s
wo == “Dampfgowicht = Kiihlwasserverhiltnis .
F Kiihlfldche . 1p s
f =D = stindl Dampfgewicht—Oberﬂachenverhaltms . qm/kg

*) Hierbei ist unter A die Gesamtwirme von 1 kg Dampf vom Drucked,,
unter ¢ die Fliissigkeitswirme von 1 kg abgesaugten Kondensates verstanden und
angenommen, daB der Dampf trocken gesiittigt in den Kondensator eintritt. Wenn
es auch vorkommt, daf der Dampf bei hoher Anfangsiiberhitzung schwach iber-
hitzt, oder in anderen Féllen naf in den Kondensator eintritt, so ist in normalen
Fillen die tatsichlich pro Kilogramm Dampf abzufiilhrende Warmemenge doch
nur wenig von A — ¢ verschieden.
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V

v =l—)=das pro Kilogramm Dampf in den Kondensator
eintretende Luftvolumen, reduziert auf einen absoluten
Druck von 10000 kg/gm . . . . . . . . . . . cdem/kg
10000
! = ~—l——=erforderliche effektive Saugleistung der

2
Luftpumpe pro Xilogramm Dampf (ausschlielich Konden-
satforderung *) . . . . "
L =1.D = erforderliche effektlve stundhche Sauglelstung

der Luftpumpe. . . . . . . . . . . . . . . cdem/Std
L . . .
L' = 1600 = dieselbe in Kubikmetern . . . . . . . . cbm/Std.

k  der Wirmedurchgangskoeffizient der Kondensatorkiihl-
fliche in WE. pro Quadratmeter und Stunde fir 19 C.

Temperaturdifferenz . . . WE.
4 die mittlere Temperaturdlfferenz zw1schen Dampf- und
Kiithlwasser-Raum . . . ... oG,
¢ die V\assergeschwmdlgkelt in den Kuhlrohren .. . m/Sek.
N, der effektive Kraftbedarf der Luftpumpe. . . . . . PS,

N der effektive Kraftbedarf der Kiihlwasserpumpe . . .
Fiir die Berechnung einer Kondensation sind in der Regel gegeben:

das stiindlich niederzuschlagende Dampfgewicht . . . . Dkg,

die Temperatur des zur Verfiigung stehenden Kiihlwassers ¢,°C.,

die erforderliche Kondensatorspannung . . . . . . . pokg/qm.
Ferner mufl bekannt sein:

der Wirmedurchgangskoeffizient. . . . . . . . . . k

und das Gesetz, nach welchem der Wirmedurchgang erfolgt. Durch Ver
suche von Josse*®¥) ist nachgewiesen, dafl bei Oberflichenkondensatoren
der Wiarmedurchgang der mittleren Temperaturdifferenz zwischen Dampf-
und Kiihlwasserraum direkt proportional ist. Also:

Q="Fk.9$.F,
oder nach Division durch D:
A—qg=k.9.f e

Zum Abfithren der Wiarme 4 — ¢ werden wkg Kiihlwasser gebraucht,
dessen Temperatur dabei von ¢, auf ¢, steigt. Daher ist:

A—g=w(l —tl),

-1

2

*) Hierbei ist der Einflu einer etwaigen Temperaturinderung der Luft
vernachlissigt, da er an und fir sich geringfiigig ist und gegeniiber der Un-
bestimmtheit von v iiberhaupt nicht in Betracht kommt.

*) Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 327.
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Die mittlere Temperaturdifferenz + ist nach ,Hiitte*:%)

_f—a
="
7
Fir « = £ wird:
NS I

Haben ¢« und 2 verschiedene Werte, so kann trotzdem innerhalb

weiter Grenzen mit grofler Niherung
(] —_ o 19
2

gesetzt werden. Wie in der ,Hiitte* an der erwihnten Stelle gezeigt ist,
tritt bei «@ =38 erst ein Unterschied von 109/, zwischen dem richtigen
und dem angeniherten Wert von 4 ein. Mit Riicksicht auf die ver-
schiedenen unsicheren Annahmen, auf welche sich die ganze Berechnung
stiitzt, ist es deshalb zulissig, den N#herungswert von J zugrunde zu
legen. Damit ist:

a=29%—2 (8)
Es mufi an dieser Stelle hervorgehoben werden, dafl die Beziehung

p—a
G =
(%)

" o

bezw. die Anniherung

g_ath

-2

streng genommen nur bei stetigem Verlauf der Temperaturinderung beider
Medien gilt. Ein solcher findet jedoch in dem Kondensationsraume des
Oberfiichenkondensators nicht statt. Vielmehr wird zuniichst der Dampf
bei nahezu konstanter Temperatur niedergeschlagen und dann nur in einem
Teile des Kondensators die mit Dampf gesittigte Luft von ¢, auf ¢, ge-
kiihlt. Der Temperaturverlauf im Kondensator ist, wie von Josse (Z.
d. V. d. Ing. 1909, S. 328—330) gezeigt, in hohem Mafile von der Menge
der in den Kondensator eintretenden Luft abhiingig. Die tatsichliche
mittlere Temperaturdifferenz zwischen Dampf- und Kiihlwasserraum des
Kondensators wird daher einen von dem hier benutzten 9, mehr oder
weniger abweichenden Wert haben. Das angewandte Rechnungsverfahren
hat jedoch den Vorzug, daBl es sich auf die vier bei jedem Kondensator
leicht mefibaren Temperaturen ¢,, t,, t,, t, stiitzt. Es fiihrt unter #hnlichen
Verhiiltnissen zu relativ richtigen Ergebnissen.

Das Luftvolumen » vom Druck 10000 kg/qm, welches pro Kilogramm
Dampf in den Kondensator eintritt, hat an der Absaugestelle den Druck I,
und damit das Volumen:

*) 1905, 8. 283—284.
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10000 10000
. —y .
Iy Py — dg
angenommen, wenn man von dem Einflufl etwaiger geringfiigiger Temperatur-
inderungen absieht. Dieses mufl stindig durch die Luftpumpe abgesaugt
werden, damit der Kondensatordruck p, konstant erhalten wird. Die Be-
rechnung der drei Grifien:
Kondensator-Kiihlfliche,
Leistung der Kiihlwasser-Zirkulationspumpe,
Leistung der Luftpumpe,

4)

bezw., auf 1 kg bezogen:

kann auf Grund der vorstehenden Annahmen durchgefiihrt werden. Die
drei Werte sind zwar voneinander abhingig, doch nicht eindeutig bestimmt.
Zwei derselben konnen innerhalb weiter Grenzen beliebig gewihlt und der
dritte berechnet werden. Es werde im folgenden f und w angenommen
und daraus ! ermittelt.

Gleichung (4) zeigt, daB mit der Vergréflerung der Luftpumpen-
leistung ! der Kondensatordruck p, bei gegebenem v und d, abnimmt.
Das ist indes nur bis zu der Grenze moglich:

Po=1d,, 5)
da der Kondensatordruck nicht unter die Dampfspannung sinken kann,
welche der hchsten Temperatur im Dampfraum des Kondensators entspricht.
Dafi es praktisch leicht moglich ist, diesen Grenzwert zu erreichen, zeigen
Versuche von Josse.*) Er stellte bei einer an eine Dreifach-Expansions-
Dampfmaschine angeschlossenen Oberflichenkondensation fest, ,daf der un-
mittelbar am Niederdruckzylinder im Uberstromrohr herrschende gemessene
Gesamtdruck demjenigen der Dampftabelle bei der Temperatur entspricht,
wie letztere tatsichlich durch das Thermometer abgelesen wurde“. Das
war sogar dann der Fall, wenn das Vakuum absichtlich durch Einlassen
einer auflergewdhnlich grofien Luftmenge verschlechtert wurde. Man kann
daher bei einer sachgemifi ausgefiilhrten Oberflichenkondensation die
Temperatur des Dampfraumes an der Eintrittsstelle

ty
direkt als Funktion des Kondensatordruckes p, aus der Dampftabelle

entnehmen. Die Kilhlwasseraustrittstemperatur #, wird nach Gleichung (2)
berechnet. Damit ist auch

B=1t—1
gegeben. Ferner folgt aus Gleichung (1):

*) Neuere Wirmekraftmaschinen, S. 59—60,
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A—q
9 — ..
b =" (6)
Unter Benutzung dieses Wertes wird Gleichung (3) zu:
A—gq
o=2" 57 —B. )
Die Dampftemperatur an der Luftabsaugestelle betrigt:
1 —
h=tta=t+2- S —p ®

Der zu t, gehorige Dampfdruck d, wird der Dampftabelle entnommen.
Der Luftdruck an dieser Stelle ergibt sich dann ohne weiteres zu:
ly = po — .

Nach Gleichung (4) ist somit die gesuchte Luftpumpensaugleistung
pro Kilogramm Dampf:
10000

ly

Um hiernach die Oberflichenkondensation berechnen zu konnen,
mufl bekannt sein:

1. der Wirmedurchgangskoeffizient k,
2. das pro Kilogramm Dampf in den Kondensator eintretende Luft-
volumen o,

Auf den Wirmedurchgangskoeffizienten soll im 8. Kap. niher ein-
gegangen werden. Die in den Kondensator eintretende Luft stammt aus
zwei Quellen: ein Teil wird bereits mit dem Speisewasser in den Kessel
gepumpt, der zweite gelangt durch Undichtigkeiten der unter Vakuum
stehenden Stopfbiichsen und Rohrleitungen in den Kondensator. Um den
ersten Teil auf das geringstmogliche Mal zu beschrinken, miissen die
Kesselspeisevorrichtungen so beschaffen sein, daff sie keine Luft ansaugen.
Ganz unbrauchbar sind daher Kolbenpumpen, wenn sie zur Erzielung
ruhigen Ganges mit Schniiffelung arbeiten miissen. Auch Injektoren reiffen
hiufig Luft mit. Von dem Gesichtspunkte der Forderung eines luftfreien
Kesselspeisewassers ist die Hochdruckzentrifugalpumpe mit Wellen-
abdichtung durch Druckwasser die beste Speisepumpe. Hierbei ist ein
Ansaugen von Luft ganz ausgeschlossen. Auflerdem liefert sie einen gleich-
mifligen Wasserstrom; die Fordermenge kann durch Drosseln der Druck-
leitung dem Bedarf angepafit werden.

Der zweite Teil des in den Kondensator eintretenden Luftquantums
ist abhingig von dem Zustande der unter Vakuum stehenden Rohrleitungen
und insbesondere der Stopfbiichsen der an die Kondensation angeschlossenen
Maschinen. Hieraus folgt, dafi allgemeingiiltige Angaben iiber die Grife
von v nicht gemacht werden konnen, und dal sich » auch bei ein und
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derselben Anlage mit deren Betriebszustand #ndert. Brauchbare Durch-
schnittswerte erhélt man mit den von Weifi angegebenen Formeln:¥)

v=1,8040,01 Z fiir grobe Betriebe (Hiittenwerke und dergl.),
v= 1,80+ 0,006 Z fiir feinere Betriebe (Elektrizititswerke und dergl.).

Hierin bedeutet Z die Linge der unter Vakuum stehenden Rohr-
leitungen in Metern. Bei Dampfmaschinen, welche mit eigener Konden-
sation arbeiten, kann Z =0 gesetzt werden. Dann ist nach Weifi:

v=1,8.

Bei Dampfturbinen legt man ganz besonderen Wert auf gute
Wellenabdichtung; daher kann bei Turbinenkondensationen, welche in der
der iiblichen Weise direkt unter der Turbine angeordnet sind, meist mit
viel kleinerem v gerechnet werden.

An einer ausgefiihrten Anlage ist es leicht, den Wert v mit grofler
Genauigkeit in folgender Weise zu bestimmen: Man baut ein Absperr-
ventil in die Luftpumpensaugleitung ein. Wird dieses im normalen Be-
triebe geschlossen, wihrend die fibrigen Teile der Kondensation ohne Unter-
brechung weiter arbeiten, so kann aus der Drucksteigerung in dem
Vakuumraum die eintretende Luftmenge berechnet werden. Da die normale
Kiihlwassermenge weiter zirkuliert, bleiben innerhalb weiter Grenzen die
Temperaturen im Kondensator und damit die Dampfdriicke an den ver-
schiedenen Stellen konstant; die Drucksteigerung ist daher nur die Folge
des Zutritts von Luft. Das in der Zeiteinheit eintretende Luftgewicht
wird von dem wihrend des Versuches zunehmenden Kondensatordruck in
weiten Grenzen nicht beeinfluit. Wird der Inhalt des Vakuumraumes
mit J (edem), der absolute Kondensatordruck bei Beginn und am Ende
des Versuches mit p; und p, (Kilogramm pro Quadratmeter) bezeichnet,
und betrigt die Versuchsdauer ¢ Sekunden, so ist die sekundlich ein-
tretende Luftmenge, reduziert auf einen absoluten Druck von 10000 kg
pro Quadratmeter:

4 _ J (pe — py)
3600 10000 . ¢
|4 (pe —p) . J .

und 02520,36 D¢

Ist v einmal ermittelt, so kann es fiir die Berechnung der Luft-
pumpenabmessungen dhnlicher Anlagen weiter benutzt werden, unter der
Voraussetzung, daB der Unterschied in der Menge der bereits mit dem
Frischdampf in die Maschine eintretenden Luft bei den verschiedenen
Anlagen nur gering ist.

*) WeiB, Kondensation, S. 39—40.
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3. Kapitel.

Der Wirmedurchgangskoeffizient der Kondensator-
kiihlfliiche.

Die Kiihlfliche der Oberflichenkondensatoren besteht in der Regel
aus Messingrohren, welche von Kiihlwasser durchstromt, von dem zu
kondensierenden Dampfe umspiilt werden. Die Zusammensetzung des Rohr-
materials schwankt innerhalb weiter Grenzen; sie betrigt meistens 60 bis
7090/, Cu, 40—309/, Zn. Fir Schiffskondensatoren, deren Rohre von
Meerwasser durchstrémt werden, wihlt man meistens ein Material mit
hoherem — bis 99 9/, — Kupfergehalt.

Was zuniichst das Gesetz anbetrifft, nach welchem die Wirmeiiber-
tragung durch die Kiihlfliche vor sich geht, so hat Josse durch Versuche
an einem im praktischen Betriebe befindlichen Kondensator festgestellt,
dafl der Wirmeiibergang linear mit dem Temperaturunterschied zwischen
beiden Seiten der Kiihlfliche zunimmt.*) Die Grofle des Wirmedurch-
gangskoeffizienten hingt von den Widerstinden ab, die bei der Uber-
tragung der Wirme des Dampfes in das Kiihlwasser durch die Kiihlrohr-
wandung hindurch auftreten. Der gesamte Widerstand zerfdllt in drei
Bestandteile:

1. Widerstand beim Ubergang der Wirme vom Dampf auf die Wandung,

2. Widerstand beim Durchleiten der Wirme durch die Wandung,

3. Widerstand beim Ubergang der Wirme von der Wandung in das
Kiihlwasser.

Bezeichnet man mit:

a, den Eintrittskoeffizienten beim Ubergang der Warme vom Dampf
an die Rohrwandung (WE. pro Stunde und Quadratmeter Kiihlfliche
bei 1°¢ Temperaturdifferenz zwischen Dampf und Wandung),

a, den Austrittskoeffizienten beim Ubergang der Wirme aus der
Wandung in das Kithlwasser (WE. pro Stunde und Quadratmeter
Kiihlfliche bei 1° Temperaturdifferenz zwischen Wandung und
Kiihlwasser),

/4 den Leitkoeffizienten durch die Wandung (WE. pro Stunde und
Quadratmeter Kiihlfliche bei 1% Temperaturdifferenz zwischen innerer
und Hufierer Kiihlrohroberfliche und 1 m Wandstirke),

e die Wandstéirke (m),
den Wirmedurchgangskoeffizienten (WE. pro Stunde und Quadrat-
meter Kiihlfliche bei 1° Temperaturdifferenz zwischen Dampf und
Kiihlwasser und der Wandstiirke ¢ der Kiihlrohre),

¢ die Wassergeschwindigkeit in den Kiihlrohren (m/Sek.),

so ist:

1 1 e 1
Foa At

*) Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 326{f.
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Der Leitkoeffizient 4 betrigt fiir Messing 90. Wird im folgenden die
‘Wandstéirke der Kiihlrohre, wie tiblich, zu 1 mm (e = 0,001) angenommen,
so ist:

e 1

A 790000’
a, #ndert sich mit der Wassergeschwindigkeit in den Kithlrohren. Nach
Versuchen von Ser kann niherungsweise gesetzt werden:

a, = 45004/ c.
a, kann nach Versuchen desselben Forschers gesetzt werden:
a, = 19000.

Dieser Wert #ndert sich mit der Dampfgeschwindigkeit in @hnlicher
Weise wie a, mit der Wassergeschwindigkeit; jedoch ist diese Anderung
von viel geringerem Einfluf auf die Grofile des Wirmedurchgangskoeffi-
zienten als diejenige von a,. Josse zeigt dies an folgendem Beispiel.¥)
Nach obigem ist bei e = 0,001 m und ¢=0,5 m:

1 1 1 1
% =19000 T 90000 T 3180’
k = 2640.

Erhtht man ¢ von 0,5 m auf 1,2 m, so ist:
1 1 1 1
% — 19000 T 90000 T 4930
ke = 8760.

Wire man dagegen in der Lage, durch Erhohung der Dampf-
geschwindigkeit eine Vergrofierung des Eintrittskoeffizienten ¢, von 19000
auf 38000 zu erreichen, so wiirde sich der Wirmedurchgangskoeffizient
(bei ¢ = 0,5) ergeben aus:

1 1 1 1
& — 38000 T 90000 T 3180
- k = 92840,

‘Wihrend man also durch eine Erhohung der Wassergeschwindigkeit
von 0,5 auf 1,2 m eine Vergrioflerung von %k um ca. 439/, erreicht, wiirde
die betrichtliche Erhthung der Dampfgeschwindigkeit, die erforderlich
wire, um a, von 19000 auf das Doppelte zu bringen, den Wirmedurch-
gangskoeffizienten nur um rund 89/, vergrifiern.

Der Widerstand, den die Wandung dem Durchleiten der Wirme
entgegensetzt, ist sehr gering. Wiirde man beispielsweise die Wandstiirke
auf 0,5 mm verringern, so folgt (bei a, = 19000 und ¢=0,5 m) k aus:

*) Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 3261f.
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11 0.5 1
¥ = 19000 T 30000 T 3180
zu: k= 2680,

gegeniiber & = 2640 bei 1 mm Wandstirke und sonst gleichen Verhiltnissen.

Einen ganz erheblichen Einflufl auf die Grifle des Wirmedurchgangs-
koeffizienten iibt die Menge der Luft aus, welche mit dem Dampf in den
Kondensator gelangt. Dariiber sind von Josse eingehende Versuche an-
gestellt und in der Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 328 ff. vertffentlicht worden.
Aus diesen Versuchen folgt, daBi der Eintrittskoeffizient a, beim Ubergang
der Wirme von Luft an die Kiibhlrohrwandung sehr klein ist, umso kleiner,
je niedriger der absolute Druck der abzukiihlenden Luft ist. Handelt es
sich also darum, Luft anstatt Dampf zu kiihlen, so ist in der Formel

1 1 e 1

AP rS
a, ausschlaggebend fiir die Grofe von k; der EinfluB von a, und damit
der Wassergeschwindigkeit ist demgegeniiber verschwindend: % wird bei
kleinem a, (nach Josse betriigt bei niedrigem Luftdruck a, rur 1—>5) unter
allen Umstinden sehr klein. Hieraus ergibt sich die Forderung, in dem
Teile des Kondensators, welcher hauptsiichlich der Kondensation des
Dampfes dient, die Kiihlwassergeschwindigkeit hochzuhalten, um einen
grofien Warmedurchgangskoeffizienten zu erzielen, in dem Teile des Kon-
densators, der vorwiegend als Luftkiihler wirkt, dagegen mit geringer
Kiihlwassergeschwindigkeit zu arbeiten, um die Reibungswiderstinde des
Wassers und damit den Kraftbedarf der Kihlwasserpumpe nicht unnotig
zu vergrofern.

Wie sehr der mittlere Wirmedurchgangskoeffizient der Kithlfliche
durch groBere, in den Kondensator eintretende Luftmengen verschlechtert
wird, zeigt die den erwihnten Verbffentlichungen von Josse entnommene
Fig. 9. Sie stellt die Zunahme der Kiihlwassertemperatur, d. h. die iiber-
tragene Wirmemenge, als Funktion der Kiihlfliche bei Eintritt anormal
grofer Luftmengengen dar. In dem ersten Teile des Kondensators, der
dazu dient, die Luft zu kiihlen, bleibt die Kiihlwassertemperatur nahezu
konstant, die fibertragene Wirmemenge ist hier also sehr gering.

Da sich an keiner Stelle des Kondensators reiner Dampf oder reine
Luft befindet und das Gemisch von Dampf und Luft vom Dampfeintritt
nach dem Luftsaugstutzen hin seine Zusammensetzung #ndert, so ist auch
der Wirmedurchgangskoeffizient an verschiedenen Stellen des Kondensators
ganz verschieden, was Versuche an ausgefiihrten Kondensatoren bestitigt
haben.#) Uberdies ist die in den Kondensator eintretende Luftmenge nie
genau bekannt und wird vielfach nur ganz roh geschiitzt. Ferner ist
anzunehmen, dafl nicht alle Teile der Kondensatorkiihlfisiche gleichmifiig

*y Z. d. V. d. Ing. 1909, 8. 407 ff.
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zur Wirmeabfithrung herangezogen werden. Aus allen diesen Griinden
ist es unmoglich, den mittleren Wirmedurchgangskoeffizienten der Kon-
densatorkiihlfiiche durch Rechnung zu bestimmen. Man ist deshalb darauf
angewiesen, das tatséichliche Verhalten der Kondensatoren, insbesondere
den Einflel verfinderter Kiihlwasser- und Dampfgeschwindigkeit anf die
Grofie des Wirmedurchgangskoeffizienten, durch Messungen an im Betriebe

Fig. 9 (nach Josse).

befindlichen Anlagen zu untersuchen. Allgemeingiiltige Regeln lassen
sich nicht aufstellen.

Aus der Tatsache, dafi der Wiirmedurchgangskoeffizient mit der
Kiihlwassergeschwindigkeit zunimmt, zog man schon lange Nutzen. Da
ein Kondensator praktisch nicht in beliebiger Linge ausfithrbar ist und
auflerdem ein mehrmaliges Durcheinandermischen des Wassers wihrend
seines Durchganges durch den Kondensator im Interesse einer guten Kiihl-
wasserausnutzung liegt, so besteht ein viel benutztes Mittel zur Erhohung

der Kiihlwassergeschwindigkeit bei einer gegebenen Zahl von Kiihlrohren
Schmidt, Luftpumpen, 2
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darin, das ganze Kiihlrohrsystem durch Scheidewidinde, welche in die Kon-
densatordeckel eingegossen werden, in mehrere Rohrbiindel einzuteilen.
Das Wasser wird dadurch gezwungen, die einzelnen Rohrbiindel nach-
einander mit entsprechend erhthter Geschwindigkeit zu durchstrémen.
Der angestrebte Zweck wird indes bei einem Kondensator nach Fig. 1
(S. 3) nur unvollkommen erreicht, wenn die durch zweckmiflige Dampf-
fihrung gegebene Einteilung des Kondensatorinneren auch der Kithlwasser-
fiihrung zugrunde gelegt wird, weil dann in der Nihe des Dampfeintritts
die kleinste, in der Nihe der Luftabsangung die grofite Kiihlwasser-
geschwindigkeit herrscht.

In anderer Weise wird bei dem Oberflichenkondensator von Schaff-
staedt®) die Kiihlwassergeschwindigkeit vergrofiert. ,Er besteht aus
einem System von ineinandergesteckten Messingrohren von (bei der be-
sprochenen Anlage) 30 und 40 mm 1. W. welche in doppelten Biden
derart angeordnet sind, dafl der Dampf gleichzeitig durch die inneren
(kleineren) Robre und um die dufleren (grifieren) Rohre stromt, wihrend
das Kiihlwasser mit grofer Geschwindigkeit durch die Ringriume zwischen
den beiden Rohrsystemen geleitet wird.“

Ein zuweilen benutztes Mittel zur Erhshung der Wassergeschwindig-
keit besteht darin, Holzstibe von dreieckigem Querschnitt in die Kiihirohre
zu stecken. Hierdurch wird in #hnlicher Weise wie bei der vorstehend
beschriebenen Konstruktion nicht nur die Wassergeschwindigkeit erhoht,
sondern auch das Wasser in diinnen Schichten dicht an den Rohr-
wandungen entlang gefiihrt.

Ebenso kann der Wirmedurchgangskoeffizient erhoht und gleich-
zeitig das Kiihlwasser besser ausgenutzt werden, dadurch, daB man das
Wasser innerhalb der Rohre in Wirbelung versetzt. Man geht dabei von
der Annahme aus, dall bei der gewbhnlichen Ausfiihrung nur die dicht
an der Wandung stromenden Wasserteilchen zur Wirmeentziehung heran-
gezogen werden, wihrend in der Rohrmitte ein kilterer Kern bleibt.
Nach einem Patent von Josse werden aus diesem Grunde sog. Wirbel-
streifen in die einzelnen Rohre eingesetzt.**) Diese bringen mittels ein-
gestanzter Zungen, die abwechselnd nach der einen oder anderen Seite
aufgebogen sind, das Kiihlwasser fortwihrend in wirbelnde Bewegung.

Bei den letzterwihnten Vorrichtungen zur Verbesserung des Wirme-
durchganges ist zu beachten, daf durch sie die Rohrreinigung erschwert
und der hydraulische Widerstand betrichtlich erhtht wird. Es wird z. B.
von Vogel®**) erwihnt, daB sich die Verwendung von Wirbelstreifen im
Schiffsmaschinenbau nicht bew#hrt habe, da sich hier die Rohre durch
Tang und kleine Fische sebr bald verstopfen.

*) Josse, Neuere Wirmekraftmaschinen, S. 42.
**) Z. . d. ges. Turbinenwesen 1908, S. 75.
*) Ebenda 1909, S. 57.
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Auch bei einfachen glatten Rohren ist es nicht ratsam, mit der
Kiihlwassergeschwindigkeit zu hoch zu gehen, da der hydraulische Wider-
stand des Kondensators mit dem Quadrat der Wassergeschwindigkeit
wichst, wie von Josse durch Versuche gezeigt ist;*) dementsprechend
erhtht sich der Kraftbedarf der Kiithlwasserzirkulationspumpe. Bei der
Wahl der Wassergeschwindigkeit ist auch der Kiihlrohrdurchmesser zu
berticksichtigen, da nach der bekannten Beziehung**)

I w?

d 2¢

der Widerstand dem Rohrdurchmesser umgekehrt proportional ist. Je
nach dem Kithlrohrdurchmesser wird es sich daher empfehlen, die Ge-
schwindigkeit zwischen 0.5 und 1,2 m zu wahlen; tiber 1,5 m wird man
zweckmiflig nicht hinausgehern.

Bei der Bemessung der Kiihlfliche mufi ferner den Betriebsverhilt-
nissen Rechnung getragen werden; der Wirmedurchgang wird hiutig
schon nach kurzer Betriebsdauer durch einen Belag der Kiihlrohre — auf
der AuBenseite mit aus dem Dampfe ausgeschiedenem (1, auf der Innen-
seite mit Kesselstein — beeintriichtigt. Es wird aber mit Recht verlangt,
dafl das erforderliche Vakuum nicht nur unmittelbar nach Inbetriebsetzung
oder vorgenommener Reinigung der Kithlrohre, sondern auch bei mittlerem
Betriebszustande erzielt wird. Ergebnisse, welche an Versuchsapparaten
mit reiner Kiithlfliiche gewonnen werden, haben deshalb nur relativen Wert;
sie diirfen nicht unmittelbar auf die Praxis iibertragen werden, wo selten
gleich glinstige Verhiltnisse vorliegen.

Mit Riicksicht auf etwaigen Kesselsteinbelag der Kiihlrohre mufl bei
der Grofenbemessung des Kondensators vor allem der Beschaffenheit und
Temperatur des Kiihlwassers Rechnung getragen werden. Steht Brunnen-
oder FluBwasser zur Verfiigung, so ist Kesselsteinbildung auch bei hoheren
Temperaturen und grofier Hirte des Wassers nicht zu befiirchten. Muf}
man dagegen aus Mangel an Frischwasser zur Riickkiihlung greifen;, so
betrigt die Kiihlwasserzufluftemperatur selten unter 25° C., meist 27
bis 300 C.; es flieBt dann mit 40—50° C ab. Im Kihlturm findet die Ent-
ziehung der aufgenommenen Wirme grofienteils durch Verdunsten statt.
Falls nun das erforderliche Zusatzwasser kesselsteinbildende Bestandteile
enthilt, werden diese durch den RiickkiihlprozeB immer stiirker konzentriert.
Die Erfahrung zeigt, daB sich in solchen Fillen bereits bei 40—500 C.
Kesselstein in den Kiihlrohren niederschligt. Es ist deshalb ratsam, bei
Riickkiihlung die Kiihlfiiche griofier zu machen, bezw. mit einem kleineren
Wirmedurchgangskoeffizienten im Betriebszustande des Kondensators zu
rechnen, als bei der Verwendung von Flub- oder Brunnenwasser zur
Kiihlung.

*) Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 409.
**) Zeuner, Theorie der Turbinen, 8. 49, Gleichung 72,

M= -
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Um iiber das Verhalten des Oberfliichenkondensators bei verschiedenen
Betriebsverhiltnissen, wie verdnderter Kiihlwasser- und Dampfgeschwindig-
keit, Unterlagen fiir die spitere Berechnung der Kiihlfliche sowie die
Leistung der Luft- und Zirkulationspumpe zu erhalten, sind vom Verfasser
die eingehenden Versuche von Professor Weighton®) einer Umrech-
nung und Auswertung unterzogen worden. Die Ergebnisse finden sich
in den Zahlentafeln 1—7.

Uber die Versuche werde ganz allgemein folgendes vorausgeschickt:
Die Versuche der Zahlentafeln 1, 2 und 8 wurden an einem Kondensator
von 9,29, diejenigen der Zahlentafeln 4 und 5 an einem solchen von
5,76 gqm Kiihifliiche vorgenommen. Das stiindlich niedergeschlagene Dampf-
und zugehorige Kithlwassergewicht wurde in weiten Grenzen geindert.
Beide Versuchskondensatoren waren durch 2 Zwischenwinde in 8 Kammern
geteilt, welche der Dampf nacheinander durchstromte, bei gleichzeitiger
vierfacher Wasserzirkulation. Die Dampfstromung erfolgte senkrecht zu
der Achse der Kiihlrohre. Die Zwischenwinde waren etwas geneigt gegen
die Horizontale angeordnet, so dall das Kondensat aus der Kammer, in
welcher es sich bildete, jedesmal direkt in einen gemeinsamen Sammelraum
fliefen konnte. Bei den Versuchen der Tabellen 1 und 4 wurden Luft
und Kondensat gemeinsam durch eine Nafiluftpumpe, bei denjenigen der
Tabellen 2, 3 und 5 dagegen getrennt durch eine Trockenluftpumpe mit
Wassereinspritzung und eine Kondensatpumpe abgesangt; letztere saugte
in diesem Falle aus dem Kondensatsammelraum. Der Dampfeintritt er-
folgte bei allen Versuchen an der hochsten, das Absaugen an der tiefsten
Stelle des Kondensators.

Die Zahlentafeln 1—5 sind aus den Tabellen II—VI der Arbeit von
Weighton durch Umrechnung gewonnen. Die gewiihiten Buchstaben-
bezeichnungen stimmen mit denjenigen des vorangegangenen 2. Kap.
iiberein. Die iibertragene Wirmemenge ist aus dem Kiihlwassergewicht
und seiner Temperaturerhthung berechnet:

Q= W (i, —t,) WE.

Man findet noch vieifach in der Literatur die Anschauung vertreten,
daB die durch die Kiihifliche iibertragene Wirmemenge dem Quadrate
der Temperaturdifferenz zwischen Dampf- und Kithlwasserraum des Konden-
sators proportional ist. **) Deshalb wurde in den Zahlentafeln 1 bis 5
der Wirmedurchgangskoeffizient sowohl fiir die lineare (k,) wie fiir die
quadratische (k) Abh#ngigkeit des Wirmedurchgangs von % berechnet.
Es ist also gesetzt:

k= ‘F% ’

*) ,The efficiency of surface condensers.*
**) Z. B.: WeiB, Kondensation, S. 89.
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Die mittlere Temperaturdifferenz zwischen Dampf und Kiihlwasser

ist abweichend von der Rechnungsweise des 2. Kap. in allen Fillen nach

der Formel berechnet:

{y:g___ﬁ.

Um die Zulissigkeit der in der allgemeinen Ableitung benutzten
N#herungsrechnung zu zeigen, ist in Zahlentafel 1 auch der Niherungswert

a+ B
2

G =

berechnet. Grioflere Differenzen zwischen 4 und 9 treten nur bei den
Versuchen unter folgender 1fd. Nr. auf:

Lfd. Nr. 10 14 15 20 21.

Dabei betriigt das direkt dem Versuchsbericht entnommene Kiihl-
wasserverhiltnis:

w=14,47 16,71 14,89 13,33 8,48,

ist also auflergewdhnlich klein. Da man bei Oberflichenkondensationen
im allgemeinen nicht unter w = 30 herabgeht, so folgt, dall bei normalen
Verhiltnissen der Niherungswert von 4 ohne weiteres an Stelle des
theoretischen Wertes ' benutzt werden kann.

Auf Grund des in den Zahlentafeln 1—5 enthaltenen Zahlenmaterials
ist im folgenden der Versuch gemacht, die Abhingigkeit des Wirmedurch-
gangskoeffizienten von der Kiihlwassergeschwindigkeit einerseits, von dem
pro Quadratmeter Kiihlfliche in der Zeiteinheit niedergeschlagenen Dampf-
gewicht andrerseits zu ermitteln.

Die in den Zahlentafeln 2, 3 und 5 wiedergegebenen Versuche, welche
mit getrennter Absaugung von Luft und Kondensat ausgefiihrt wurden,
lassen die erwartete Gesetzmifigkeit ganz vermissen. Die Art der Luft-
absaugung — mit Naf- oder Trockenluftpumpe — ist an und fiir sich
ohne Einflul auf den Wiarmedurchgang. Aus dem Versuchsbericht geht
jedoch hervor, daBi bei den Messungen mit getrennter Luft- und Kondensat-
absaugung die Saugleistung der Luftpumpe in weiten Grenzen veréindert
wurde. Es ist wohl anzunehmen, dal durch die hiermit verbundene
Anderung der Luftstromungsverhiltnisse im Kondensator die gesetzmifiige
Abhingigkeit der k-Werte von der Kiihlwassergeschwindigkeit und der in
der Zeiteinheit pro Quadratmeter Kiihlfliche abgefiihrten Wirmemenge
gestort worden ist. Die Versuche der Zahlentafeln 1 und 4 sind mit einer
NafBluftpumpe mit konstanter Hubzahl vorgenommen und ergeben einwand-
freie Vergleichswerte. Diese sind in den Tafeln 6 und 7 noch einmal
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zusammengestellt; in Zahlentafel 6, um die Abhingigkeit des Wirmedurch-
gangskoeffizienten von der iibertragenen Wirmemenge, in Zahlentafel 7,
um seine Abhingigkeit von der Kithlwassergeschwindigkeit zum Ausdruck
zu bringen.

Zur besseren Veranschaulichung sind die k-Werte in der Gruppierung
der Zahlentafeln 6 und 7 durch Fig. 10 und 11 graphisch dargestellt.
Fig. 10 gibt die an dem griofieren Kondensator von 9,29 gqm Kihlfiiche,
Fig. 11 die an dem kleineren Kondensator von 5,76 qm Kiihlfliche ge-
wonnenen Ergebnisse wieder. Dabei zeigen die Fig. 10a und 11 a den

Wirmedurchgangskoeffizienten in Abh#ngigkeit von ~Q—, d. i. von der

Anzahl der stiindlich durch 1 qm Kiihlfliche hindurchgefiihrten YWirme-
einheiten, Fig. 10 b und 11b in Abhingigkeit von der Wassergeschwin-
digkeit c.

Wie schwierig eine zuverlissige Bestimmung des Wirmedurchgangs-
koeffizienten ist, zeigen die Angaben von Josse.*) Es war deshalb auch
nicht zu erwarten, dali die hier zugrunde liegenden Versuche stetig ver-
laufende Kurven ergeben wiirden. Die Kurven mufiten vielmehr mit
ziemlicher Freiheit zwischen die einzelnen Versuchspunkte eingezeichnet
werden. Infolge der grofien Zahl der Einzelversuche ergibt sich trotzdem
aus dem Verlauf der verschiedenen Kurvenscharen eine fiir den betreffenden
Kondensatortyp geltende bestimmte GesetzmiBigkeit.

Die Kurven sind gleichiautend mit den einzelnen Gruppen der
Zahlentafeln 6 und 7 mit groflen lateinischen Buchstaben bezeichnet.
Die Kurven M, N, P, R werden unter Anlehnung an die tibrigen Kurven
ihrer Gruppen besser durch M‘, N, P‘, R’ ersetzt. Simtliche Kurven
bestitigen die Tatsache, dafl der Durchgangskoeffizient mit der Kiihlwasser-
geschwindigkeit zunimmt, einerlei, ob man mit %k, oder k, rechnet.

Bemerkenswert ist folgendes: Beide Versuchskondensatoren waren
in derselben Bauart ausgefiihrt und arbeiteten unter gleichen Versuchs-
bedingungen. Vor jedem neuen Versuche wurde eine griindliche Reinigung
der Rohre vorgenommen, um Ungenauigkeiten durch die Bildung von
Kesselstein- oder Olansatz zu vermeiden. Die kleinere Kiihlfliche war nur
dadurch erzielt, daf simtliche Kiihlrohre verkiirzt wurden. Man konnte
hiernach erwarten, dall der Wirmedurchgangskoeffizient bei beiden Kon-

densatoren fiir gleiches ¢ und gleiches é—"); derselbe sein miifite, Das ist

jedoch nicht der Fall. Z. B. findet sich fiir:

-%zrd. 40000,
beic=~ . . . . . . 0875 062 086 112 138 m/Sek.
k; nach Fig. 10a . . 1960 2340 2580 2500 2920

* Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 326 ff.
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k, nach Fig. 11a . . 1540 1700 1820 1980 2120
ky » 10a . . 95 135 155 170 220
ky . 1la . . 60 75 85 95 110
Nach der Formel:

1 1 e 1

T AT

ergibt sich unter Zugrundelegung von:

11 e 1
a;  19000° 7 — 90000

fiir die Abkiihlung bezw. Kondensation reinen Dampfes:
bei ¢ = 0,375 0,62 0,86 1,12 1,38 m/Sek.

k= 2340 2900 3280 3650 3960

und a, = 4500 /¢

Die letzteren Werte sind séimtlich grofier als die k,-Versuchswerte,
was ohne weiteres durch den Einfluf der mitzukiihlenden Luft auf den
Wiirmedurchgangskoeffizienten zu erkliren ist. Die Differenz muff um so
grofier werden, je hoher die Kiihlwassergeschwindigkeit ist, da diese auf
die Luftkiihlung nahezu ohne Einflufi ist. Auch der Umstand, daB bei
der Kkleineren Kiihlfliche der Wirmedurchgangskoeffizient niedriger ist
als bei der groferen, erklirt sich zwanglos aus der Anwesenheit von
Luft im Kondensator. Wenn in beiden Fillen das eintretende Luftquantum
das gleiche war (was auf Grund der jedesmaligen sorgfiltigen Versuchs-
vorbereitungen angenommen werden kann), so wird durch deren Kiithlung
bei beiden Kondensatoren ungefihr der gleiche Anteil der Kiihlfliche fiir
die Kondensation des Dampfes unwirksam (s. Fig. 9); deshalb mufl die
Rechnung fiir den kleineren Kondensator einen niedrigeren Mittelwert
des Wirmedurchgangskoeffizienten ergeben. Die Weightonschen Ver-
suchsergebnisse zeigen in dieser Hinsicht vollkommene Ubereinstimmung
mit den vorstehend erwidhnten Versuchen und Schliissen von Josse.

Auf die nur der Vollstéindigkeit halber aufgefithrten k,-Werte braucht
nicht niher eingegangen zu werden, da durch die Josseschen Versuche
die lineare Abhingigkeit zwischen Temperaturdifferenz und iibertragener
Wirmemenge nachgewiesen ist.

Bemerkenswert ist die betrichtliche Zunahme von %, mit —%, d. h
mit der Anzahl der pro Quadratmeter Kiihlfliche abgefiihrten WE. bezw.
mit der Geschwindigkeit des in den Kondensator eintretenden Dampfes.

(Demgegeniiber ist die Anderung von k, mit —?; nur gering, so dafl man

angenihert k, = f(c) in Fig. 10b durch die gestrichelte Kurve, in Fig. 11b
durch Kurve @ darstellen kann.) Diese Tatsache, welche in Widerspruch
zu den fritheren Ausfiihrungen iiber die Abhingigkeit des Wertes k; von
der Dampfgeschwindigkeit steht, diirfte dadurch zu erkliren sein, dal mit
zunehmender Dampfmenge die Kiihlfliche gleichmifiger zur Wirmeent-
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ziehung herangezogen wird, und insbesondere Teile, welche bei geringerer
Kondensatorbelastung dem Dampfstrome weniger ausgesetzt sind, besser
zur Wirkung kommen. Diese Verhiltnisse kommen rechnungsmifiig durch
eine (scheinbare) Erhohung des Wiarmedurchgangskoeffizienten zum Aus-
druck und konnen in hoherem oder geringerem Mafle auch bei Oberflichen-
kondensationen anderer Bauart beobachtet werden.

Als Unterlage fiir die Berechnungen des folgenden Kapitels sollen
Annahmen gemacht werden, wie sie hewihrten Ausfiihrungen von Turbinen-
kondensationen vor einigen Jahren zugrunde gelegt wurden. Wenn es
inzwischen auch durch zweckmifiige Kiihlwdsser- und Dampffiihrung ge-
lungen ist, die Kondensatorkiihlfliche besser auszunutzen, so kann die
Rechnung mit getinderten, dem betreffenden Kondensatortyp angepafiten
Koeffizienten in gleicher Weise durchgefiihrt werden.

Von Richter wird %,* zu 1500 fiir normale Messingrohre an-
gegeben. Er bezieht sich dabei auf Ausfilhrungen der Firma Balcke & Co.
in Bochum. Kondensatoren dieser Firma sind von Dubbel®#¥) dargestellt
und beschrieben; dabei ist die Durchflufgeschwindigkeit des Wassers zu
0,8—1 m angegeben. Die Firma Balcke wihlte um die Zeit, aus welcher
die Verbffentlichungen stammen, fiir Turbinenkondensationen:

@

= 14000.

Man kann annehmen, dafl sich bei einem derartigen Kondensator k,

etwa in gleicher Weise mit % dndert, wie bei der Versuchsgruppe C der

Zahlentafel 6, bei welcher ¢= ~ 0,87 m pro Sekunde betrigt. Nach
Zahlentafel 6 ist:

kg = 1820 3025,
bei g— = 20000 53000.

Aus der mit Hinsicht auf Fig. 10a und 11a zuldssigen Annahme,

dafl %, linear mit ‘% wichst, ergibt sich aus diesen Werten die Be-

ziehung:
L 53000 . 1820 — 20000 . 3025 L @ 8025 —1820
1™ 53000 — 20000 F 53000 — 20000’
ke, = 1090 + -—% - 0,0365.

Ubertrigt man diese Beziehungen auf die vorher angegebenen Ver-
hiltnisse der Kondensatorkonstruktion der Firma Balcke, so ergibt sich
fiir diese:

*) ,Die Turbine* 1907, 8. 195.
**) Dubbel, Entwerfen und Berechnen der Dampfmaschinen, S. 201 u. 202.
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fy = 990 4 % - 0,0365. )

Nach Gleichung (9) berechnet sich fiir %: 14000: k&, = 1500.

Wird nach Weif§ angenommen, daf niherungsweise 570 WE. fiir
1 kg niederzuschlagenden Dampf abzufilhren sind, so finden sich die
Wirmedurchgangskoeffizienten fiir verschiedene Oberflichenverhiltnisse
wie folgt:

F

f=% .= 005 0,04 008 0,025 0,02
1_D — 20 25 333 40 50
+=F ._ 7
Q@ _g_an. P P

%= (h—q)- 5=~ 510 5 = 11400 14250 19000 22800 28500
ky = ~ 1410 1510 1680 1820 2030

Von vorstehenden Werten soll im folgenden Kapitel bei der Aus-
mittelung der giinstigsten Verhiltnisse der Oberflichenkondensationen Ge-
brauch gemacht werden.

Es war notig, auf die, Berechnung der Kondensatorkiihlfliche und
die Verhiltnisse beim Wirmeiibergang niher einzugehen, da hierdurch
auch die Bemessung der Luftpumpenleistung beeinflufit wird. Es mufi
jedoch hervorgehoben werden, dafl die angefiihrten Zahlenwerte nur be-
stimmten Kondensatorkonstruktionen Rechnung tragen und nicht ver-
allgemeinert werden diirfen.

4. Kapitel.

Ermittelung der giinstigsten Abmessungen einer
Oberfliichenkondensation.

Voraussetzung fiir die Ermittelung der giinstigsten Abmessungen
jeder Kondensation ist die Kenntnis des unter den betreffenden Verhilt-
nissen giinstigsten Vakuums. Mit zunehmendem Vakuum wichst das theo-
retisch ausnutzbare Wirmegefille und entsprechend sinkt der theoretische
Dampfverbrauch pro PS.-Stunde (s. Fig. 12). Praktisch ist man jedoch
nicht in der Lage, mit der Kolbendampfmaschine ein hohes Vakuum aus-
zunutzen. Kinerseits kommt infolge der durch die Ausfithrungsmoglichkeit
beschrinkten Abmessungen von Dampfzylindern und deren Steuerungs-
organen ein hohes im Kondensator erzeugtes Vakuum im Dampfzylinder
selbst gar nicht voll zur Wirkung. Andrerseits wachsen die Wandungs-
verluste infolge der mit zunehmendem Vakuum sinkenden Temperatur.
Hieriiber hat Josse ausfiihrliche Versuche angestellt.*) Er findet, daf
das giinstigste Vakuum fiir die Kolbenmaschine bei 80—=85 9/, liegt. Ja

*) Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 324, Fig. 4.
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unter Umstéinden — bei direkter Riickspeisung des Kondensates aus der
Frischdampfleitung und den Dampfminteln — wird die Wirtschaftlichkeit

Fig. 12 (nach Josse).

Fig. 13 (nach Josse).

der Anlage durch ein Heruntergehen des Vakuums auf 709/, nicht ver-
schlechtert. Demgegeniiber eignet sich die Dampfturbine vorziiglich zur
Aufnahme grofler Dampfvolumina und kann deshalb ein Vakuum von jeder
beliebigen Hohe immer wirtschaftlich ausnutzen. Da iiberdies die Venti-
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lationsverluste der Laufrider mit der Dampfdichte abnehmen, arbeiten
gerade die Niederdruckstufen mit giinstigstem Wirkungsgrad. Die tat-
sdchliche, durch Versuche ermittelte Abnahme des Dampfverbrauchs ver-
schiedener Turbinensysteme mit sinkendem Vakuum ist aus Fig. 13 zu er-
sehen. Man muf also bestrebt sein, mit der Turbinenkondensation das unter
den gegebenen Verhiltnissen wirtschaftlich glinstigste Vakuum zu erreichen.
Die Grenze ist infolge der Zunahme des Kraftbedarfs der Kondensations-
pumpen mit zunehmendem Vakuum dadurch gegeben, daf der Gewinn an
Turbinenleistung bezw. die Abnahme des Dampfverbrauchs den htheren
Kraftbedarf der Kondensationspumpen gerade ausgleicht. Da der letztere
ganz von den jeweiligen Umstéinden, insbesondere von der manometrischen
Hohe, gegen welche die Kiihlwasserzirkulationspumpe arbeiten muf}, ab-
héingt, so wird in verschiedenen Fillen, auch bei gleicher Kiihlwassertempe-
ratur, das wirtschaftlich giinstigste Vaknum ein anderes sein; seine Hohe
héngt auBerdem vom Turbinensystem ab, da die Abnahme des Dampf-
verbrauchs mit zunehmendem Vakuum bei den verschiedenen Systemen
verschieden ist, wie ein Blick auf Fig. 13 zeigt. In den meisten Fillen
kann man bei 10—30° C. Kithlwassertemperatur ein Vakuum von 97
bis 920/, noch mit Vorteil erreichen.

Aber auch wenn das Vakuum fiir bestimmte Verhiltnisse vor-
geschrieben ist, sind die Bedingungen fiir die Bemessung einer Ober-
flichenkondensation so vielgestaltiz, dall es nicht moglich ist, allgemein
giiltige Regeln fiir die Berechnung der Kiihlfliche sowie der Leistungen
der Luft- und Zirkulationspumpen aufzustellen. Die giinstigsten Verhilt-
nisse sind vielmehr von Fall zu Fall zu ermitteln. Wie dies geschehen
kann, soll im folgenden an einem Rechnungsbeispiel gezeigt werden. Die
Berechnungen sollen nach den im 2. Kap. aufgesteliten Formeln erfolgen
und die giinstigsten Verhiltnisse durch Variation der einzelnen Grofen
ermittelt werden.

Rechnungsbeispiel.

Fiir eine Dampfturbine mit einem stiindlichen Dampfverbrauch von
D =8000 kg soll die Oberflichenkondensation so bemessen werden, daf}
bei einer Kiihlwasserzuflufitemperatur von ¢, = 200 C. die absolute Konden-
satorspannung p, = 800 kg pro Quadratmeter betrigt. Durch vorherige
Versuche an einer #hnlichen Anlage sei ermittelt, dafi pro Kilogramm
Dampf voraussichtlich 1,4 edem Luft von 10000 kg/qm absolutem Druck
(v =1,4) in den Kondensator gelangen.

Das Oberflichenverhiltnis sei mit 7= 0,04 vorgeschrieben; der
Wiarmedurchgangskoeffizient betrage hierbei k& = 1500; die zweckmafiigsten
Abmessungen der Luft- und Zirkulationspumpe sind zu ermitteln.

Gegeben: D =8000 kg Dampf pro Stunde,
Po = 800 kg pro Quadratmeter absoluter Kondensatordruek,
v =14 cdem Luft von 10000 kg/qm,
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f =0,04 qm Kihlflsiche fir 1 kg Dampf,
E =1500 WE. fiir 1 qm Kiihlfliche und 1° C. Tempe-
raturdifferenz.

L
Gesucht: L' = 1000 = stiindliche Saugleistung der Luftpumpe in

Kubikmetern,

w
w! = 1000 = stiindliche Leistung der Kithlwasserzirku-
lationspumpe in Kubikmetern.

Aus den gegebenen Werten folgt ohne weiteres die Grofe der
Kiihlfliche zu:

F =8000.f= 320 qm.

Ferner ergibt sich die Temperatur an der Dampfeintrittsstelle
aus der Dampftabelle entsprechend einem absoluten Dampfdruck von
800 kg/qm zu:

t; = 41,3° C.

Nimmt man an, dafi der Dampf trocken gesittigt in den Konden-

sator eintritt, so sind pro Kilogramm Dampf abzufiihren:

A—q=1>578,6 WE.
In einer Stunde sind daher insgesamt abzufithren:
@ = 8000 .578,6 = 4628800 WE.
Das sind fiir 1 qm Kiihifliche:

@ 4628800 .
7= ap0 = 14450 WE.

Um ein bestimmtes Vakuum zu erreichen, konnen die Leistungen
der Luft- und Kithlwasserpumpe verschieden bemessen werden; wird die
Grofe der einem Pumpe beliebig angenommen, so kann die der anderen
berechnet werden. Im aligemeinen wird man danach streben miissen, die
Pumpenabmessungen so gegeneinander abzupassen, daB der Gesamtkraft-
bedarf bei den gegebenen Verhiltnissen ein Minimum wird. Um letzteres
zu ermitteln, sind in der Zahlentafel 8 verschiedene Kiihlwasserverhilt-
nisse w angenommen und die hierbei erforderlichen Saugleistungen der
Luftpumpe (L‘) berechnet worden. Die zur Berechnung benutzten Formeln
sind dem 2. Kap. entnommen und in der Zahlentafel angefiihrt. Wie zu
erwarten, nimmt L‘ mit zunehmendem w ab. Um den Kraftbedarf zu er-
ermitteln, mufi den spiteren diesbeziiglichen Rechnungen vorgegriffen
werden. Es werde angenommen, daf der effektive Arbeitshedarf pro
Kubikmeter Saugleistung der Luftpumpe 4500 mkg betrigt. Fiir die
Luftforderung sind dann erforderlich:

- 4500

N=1L"": Wg =1L'. 0,0167 PSe.
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Der Kraftbedarf der Kiihlwasserpumpe verdindert sich mit der er-

forderlichen Gesamtforderhohe (statische Hiohe + Widerstinde). Er ist

Fig. 15.

Fig. 14.

in der Zahlentafel 9 fiir 3, 6, 9 und 12 m manometrische Forderhche

berechnet. Dabei ist eine Zentrifugalpumpe angenommen mit folgénden
Wirkungsgraden:
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Manometrische Forderhéhe . . h= 3 6 9 12 m
Wirkungsgrad. . . . . . . =06 062 0,64 0,66
Der effektive Kraftbedarf der Kiihlwasserpumpe betrigt damit:

W.h 1000 _ W' h
7 3600.75

Die Ergebnisse der Zahlentafel 9 sind in Fig. 14 zeichnerisch dar-
gestellt. Als Funktion des Kiithlwasserverhiltnisses w ist einerseits ent-
sprechend der Berechnung nach Zahlentafel 8 der Wert I, andrerseits der
Gesamtkraftbedarf (N; + N,) fiir die verschiedenen angenommenen Kiihl-
wasserforderhohen aunfgetragen. Die Kurven des Kraftbedarfes zeigen
simtlich ein Minimum, woraus sich durch Herunterloten auf die I-Kurve
und Abszissenachse diejenigen Werte I und w ergeben, fiir welche das
Minimum eintritt. Die (gestrichelte) Verbindungslinie der verschiedenen
Minima ist die Kurve des giinstigsten Krafthedarfs bei verschiedenen
Forderhohen des Kiihiwassers. Um innerhalb der Grenzen, welche der
Rechnung zugrunde gelegt sind, fiir jede beliebige Forderhohe die zweck-
mifigsten Verh#ltnisse ermitteln zu konnen, sind in Fig. 15 die giinstigsten
Werte I, w und (N:+ Ny) als Funktionen der manometrischen Forderhohe
dargestellt.

Ny =

- 0,0087.

Aus Fig. 14 ist zu ersehen, dal man von den giinstigsten Werten
betrichtlich abweichen kann, ohne daBi dadurch der Kraftbedarf eine
wesentliche Erhohung erfihrt. Der Konstrukteur wird von diesem Um-
stande mit Riicksicht auf zweckmifige Ausnutzung vorhandener Modelle
von Luft- und Kiithlwasserpumpen h#ufig Gebrauch machen. Es kodnnte
z. B. bei dem gewihlten Rechnungsbeispiel fiir eine manometrische Forder-
hohe von 9 m die Mdglichkeit vorliegen, dafi fiir eine stiindliche Forder-
menge von 560 cbm Wasser das gleiche Zentrifugalpumpenmodell in Frage
kommt wie fir 280 chm, wihrend man andrerseits fiir eine Saugleistung
von 330 cbm Luft pro Stunde mit einem kleineren Luftpumpenmodell
auskommt als fiir 464 cbm. Man wird dann die Kondensation mit einer
stiindlichen Fordermenge von 360 cbm Kiihlwasser und 330 cbm Luft
ausfiihren. Die Erhohung des Kraftbedarfs von 22,35 auf 24,25 PS..
nimmt man dann fir die Verringerung der Anlagekosten in Kauf; sie
spielt im Vergleich zu der ganzen Turbinenleistung von ca. 1500 PS. gar
keine Rolle.

Der teuerste Teil der Oberflichenkondensation ist der Kondensator.
Besteht die Ktihifliche aus Messingrohren von 1 mm Wandstirke, so be-
trigt das theoretische Messinggewicht des dem Rechnungsheispiel zugrunde
liegenden Kondensators von 820 qm Kiihlfiiche

320 .100.0,01.8,5 = 2720 kg.
Kostet 1 kg Messing 1,80 M., so betrigt der Preis der Kiihlrohre
4900 M.
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Der tatsiichliche Preis ist noch etwas hther, da die beiden Enden
der Messingrohre infolge Einwalzens oder Kinsetzens mit Stopfbiichsen in
die Rohrbtdden nicht zu der Kiihlfliche rechnen.

Um den Kostenbetrag fiir Messingrohre zu verkleinern, wird man
sich tunlichst bemiihen, mit einem kleineren Kondensator auszukommen.
Es gibt Kondensationsfirmen, welche speziell bei Turbinenkondensationen
zwecks Erzielung eines moglichst hohen Vakuums die Kiihifliche sehr
grofi bemessen und das Oberflichenverhiltnis zu 0,05—0,04 wéhlen,
wihrend andere damit bis auf 0,02 herabgehen. Deshalb ist die Unter-
suchung von Interesse, wie sich die Verhiltnisse mit verdndertem Ober-
flichenverhiltnis gestalten. Dabei werde vorausgesetzt, dafi die Wasser-
geschwindigkeit innerhalb der Kiihirohre in allen Fillen dieselbe sei,
so dall der Wirmedurchgangskoeffizient hierdurch nicht beeinflufit wird.
Dagegen soll die mit der Zunahme von % auftretende Erhohung von k&
beriicksichtigt werden. Hierfiir werde die am Schlusse des 3. Kap. auf-
gestellte Beziehung: '

=990 + % - 0,0865

zugrunde gelegt. Man kommt dann fiir f= 0,05 — 0,04 — 0,03 —
0,025 — 0,02 bei dem gleichen Rechnungsbeispiel wie vorher auf die in
der Zahlentafel 10 zusammengestellten Werte. Um nicht zu weitldufig
zu werden, ist die Rechnung nur fiir eine einzige Kiihlwasserforderhdhe
(6 m) durchgefithrt. Dagegen sind fiir jedes Oberflichenverhilitnis ver-
schiedene Kiihlwasserverhiltnisse angenommen und die zugehorigen I-Werte
berechnet worden, um wiederum in jedem einzelnen Falle die beziiglich
des Kraftbedarfs giinstigsten Verh#ltnisse bestimmen zu kénnen. Die Er-
gebnisse der Zahlentafel 10 sind in Fig. 16 graphisch wiedergegeben.
Die Kurven 1—5 stellen den Kraftbedarf fiir die angenommenen Ober-
flichenverhiltnisse 0,05—0,02 als Funktionen des Kiihlwasserverhiltnisses
dar. Die Minima dieser Kurven sind durch die gestrichelte Linie des
glinstigsten Kraftbedarfs verbunden. Die Kurven I—V sind die — gleich-
falls der Zahlentafel 10 entnommenen — zu den Kurven 1-—5 gehiorigen
— I-Werte. Die giinstigsten - und w-Werte erhilt man unmittelbar
durch Herabloten jedes Kraftbedarf-Minimums auf die zugehorige I-Kurve
bezw. die Abszissenachse. TUm fiir ein beliebiges Oberflichenverhiltnis
zwischen f=0,05 bis f=0,02 die giiostigsten Werte von I, w und
(¥t + Nw) ausmitteln zu konnen, sind in Fig. 17 diese Werte als Funktion
von [ aufgetragen. Mit abnehmendem f zeigt sich, wie zu erwarten, eine
starke Zunahme des Kraftbedarfs. Dieser ist indes selbst bei f= 0,02
noch nicht ibermifig groff. Der dem Beispiel zugrunde liegende stiind-
liche Dampfverbrauch von 8000 kg entspricht einer Turbinenleistung von
rd. 1500 PS. Der Kraftbedarf der Kondensation betrigt somit:
Schmidt, Luftpumpen. 3
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beif . . . . . . . . . . . . 005 0,02
Ne+No . . . . . . . . . . 16 29 PS.
oder in Prozenten der Turbinenleistung 1,07 1,98 9/,.

Rechnet man mit einem Wirkungsgrad der Ubertragung zwischen
Schaltbrett und Pumpen von 0,70, so erhtht sich der Kraftbedarf der
Kondensation, am Schaltbrett gemessen, auf:

1,65 bezw. 2,759/,
bei f=0,05 , 0,02 ,.

Fig. 16. Fig. 17.

Es bleibt zu beachten, dafl die Verkleinerung des Oberflichenver-
hdltnisses in dem vorstehend durchgerechneten Beispiel ohne gleichzeitige
Anwendung besonderer Hilfsmittel zur Erhthung des Wirmedurchgangs-
koeffizienten, wie sie im vorigen Kapitel besprochen wurden, vorgenommen
worden ist. Es ist lediglich der durch Versuche bestiitigten Tatsache
Rechnung getragen, dafi der Wirmedurchgangskoeffizient mit Abnahme
von f wichst. Wiirde man im vorliegenden Falle den Kondensator mit
160 gm, anstatt — wie urspriiuglich vorgesehen — mit 820 qm Kiihi-
fliche ausfithren, so wiirde die Ersparnis allein an Messing ca. 2500 M.
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betragen, einen Grundpreis von 1,80 M. fiir 1 kg vorausgesetzt. Die
sonstigen Ersparnisse infolge der geringeren Kondensatorabmessungen
wiirden etwa dem Mehrpreise fiir die grofleren Pumpen entsprechen.
Demgegeniiber betrigt der Mehrkraftbedarf fiir die Kondensation ungefihr:

13
0,7

am Schaltbrett gemessen. Bei einem Selbstkostenbetrag von 0,04 M. pro
PSe.-Stunde und 3000 jihrlichen Betriebsstunden betrigt somit der Mehr
aufwand fir Kondensationsarbeit:

18,5 .0,04 . 3000 = ~ 2200 M. in 1 Jahr.

Unter diesen Verhiltnissen ist die Kondensation mit dem in der An-
schaffung teureren Kondensator bedeutend wirtschaftlicher. In den meisten
Fillen wird jedoch der Hauptwert auf niedrige Anschaffungskosten gelegt.
Aufierdem kommt bei den gebriiuchlichen Garantien die hohere Konden-
sationsarbeit auch kaum zum Ausdruck. Wird, wie iiblich, der Dampf-
verbrauch der Turbine einschlieBlich Kondensationsarbeit garantiert, so
betrigt seine Erhohung durch die Verwendung des knappen Kondensators
im vorliegenden Beispiel nur rd. 1°/, Wihlt man den urspriinglich
vorgesehenen Kondensator von 320 qm Kiihlfliche und garantiert einen
Dampfverbrauch von 5,0 kg fiir die effektive Pferdekraftstunde, so wird
er sich bei Reduktion auf 160 gqm Kiihlfliche auf 5,05 kg erhdhen.
Das spielt neben der normalen Toleranz von 59, gar keine Rolle.

Eine wesentliche Verfinderung dieser Verhiltnisse diirfte auch bei
Anwendung der geschilderten Mittel zur Erhthung des Wirmedurchgangs-
koeffizienten nicht zu erwarten sein. Diese ermoglichen allerdings eine
Verkleinerung der Kiihlfliche ohne gleichzeitige Vergroferung der Ab-
messungen der Luft- und Kiihlwasserpumpe. Die schnellere Wasser-
zirkulation ist jedoch immer mit erhdhten Reibungswiderstiinden verbunden,
so daB die manometrische Forderhthe der Kiihlwasserpumpe wichst und
auf diese Weise der Kraftbedarf der Kondensation erhsht wird.

Bei der Wahl! des Oberfliichenverhiltnisses spielen auch die jeweiligen
Messingpreise eine wesentliche Rolle. Preisschwankungen, wie sie bei-
spielsweise im Jahre 1907 stattgefunden haben —— Anfang des Jahres
betrug der Preis fiir Messingrohre mit 609/, Kupfergehalt 210220 M.
fiir 100 kg, Ende des Jahres nur 140—150 M. — beeinflussen auch
immer die Wahl des Oberflichenverhéltnisses im Kondensationsbau.

Allen vorerwihnten Punkten hat der verantwortliche Konstrukteur
Rechnung zu tragen und zwischen den Gegensitzen: niedrige Anschaffungs-
und niedrige Betriebskosten geschickt zu vermitteln, um zweckmifige
Anlagen zu schaffen.

= 18,5 PS,,

3*



Zweiter Abschnitt.

Die Pumpen fiir getrennte Luft- und
Kondensatabsaugung.

5. Kapitel.

Wirkungsweise der trockenen Schieberluftpumpe mit-
Druckausgleich.

Als trockene Luftpumpen bezeichnet man bei Kondensationen all-
gemein solche Pumpen, die dazu bestimmt sind, die Luft getrennt vom
Kondensat abzusaugen, auch wenn sie mit Wassereinspritzung arbeiten.
Man kann die simtlichen im 3. Abschnitt besprochenen Nafiluftpumpen
auch als Trockenluftpumpen verwenden, es ist nur durch Wassereinspritzung
dafiir zu sorgen, dafl die schidlichen Riume immer mit Wasser gefiillt
sind, um einen guten volumetrischen Wirkungsgrad zu erzielen. Rein
theoretisch betrachtet miiite eine solche Pumpe einen hohen Liefergrad
haben. Im praktischen Betriebe tritt jedoch bei den Pumpen der friiher
im Dampfmaschinenbau meist gebriuchlichen, einfachen Bauart als Folge
der Schmierung des Kolbens durch Wasser ein verhiltnismiifiig schneller
Verschleif ein, der den Liefergrad vermindert. Aufilerdem wird nicht alle
angesaugte Luft fortgedriickt; es findet vielmehr eine teilweise Absorption
durch das im Totpunkt den schidlichen Raum ausfiillende Wasser statt,
wodurch der Liefergrad gleichfalls verschlechtert wird. Durch zweck-
mifige Konstruktion und Verwendung besonders widerstandsfihiger Mate-
rialien fiir Kolben und Zylinderlaufbiichse erreicht man aber auch mit
diesen Pumpen giinstige Ergebnisse, inshesondere bei Anwendung mehr-
stufiger Kompression.

In Deutschland finden als trockene Luftpumpen fiir Kondensationen
hauptsichlich Schieberluftpumpen ohne Wassereinspritzung Verwendung,
bei welchen durch den — zuerst von Weil angewandten — Druckausgleich
der Einfluf des schiidlichen Raumes nahezu beseitigt ist. Diese Pumpen
sollen im folgenden als Vakuumpumpen bezeichnet werden. Als Schieber
benutzt man meist den Flach- oder Hahnschieber. Die Wirkungsweise
der Schiebersteuerung mit Druckausgleich fiir Vakuumpumpen ist aus-
fiilhrlich von E. W. Kister®) beschriechen. Er fiihrt insbesondere den

%) Z d. V. d. Ing. 1895, S. 1083 ff.
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rechnerischen Nachweis, dafi der volumetrische Wirkungsgrad der Vakuum-
pumpe am grofiten ist, wenn das Schieberexzenter um 900 gegen die
Kurbel versetzt ist. Diese Exzenteraufkeilung soll auch hier immer zu-
grunde gelegt werden.

Die meisten Vakuumpumpen zeigen im Prinzip noch die gleiche
Konstruktion der Steuerung wie der urspriingliche Weifische Schieber.
Er ist schematisch in Fig. 18 dargestellt. Hierin bedeutet S den Saug-
raum des Zylinders, welcher mit dem zu evakuierenden Raum bezw.
dem Kondensator in Verbindung steht. K, K sind die Zylinderkanile.
Der Schieber ist in seiner Mittelstellung gezeichnet, welche den beiden
Totpunktstellungen des Kolbens entspricht. Der Ausgleichkanal 4 stellt
dabei die Verbindung zwischen beiden Kolbenseiten her. D, D sind die
Schieberdruckkanile, welche durch die Riickschlagventile R, R gegen die
dufere Atmosphire abgeschlossen sind. Die Wirkungsweise des Schiebers
wird durch das Zeunersche Diagramm (Fig. 19) und das zugehiérige

Fig. 18.
(Fig. 18a im Text bedeutet ausgezogene, Fig. 18g gestrichelte Zeichnung.)

Indikatordiagramm (Fig. 20) veranschaulicht. Um in dem letzteren simt-
liche Punkte scharf ausgepriigt zu erhalten, sind in Fig. 19 die Werte:
a = Breite des Ausgleichkanales,

k == Druckiiberdeckung,

s = Saugiiberdeckung,
anormal grofl gegeniiber der Zylinderkanalbreite » angenommen. Die
endliche Pleuelstangenléinge ist nicht beriicksichtigt; da das Exzenter
gegeniiber der Kurbel um 90° versetzt ist, gibt das Diagramm die Mittel-
werte der Arbeitsperioden der beiden Kolbenseiten. Den Kurbelstellungen

L,2..... in Fig. 19 entsprechen die Kolbenstellungen 1/, 2° . . . . .
in Fig. 20.
Ferner sind bezeichnet mit:
P der konstante absolute Druck im Saugraum . . . . kg/qm

p,  der Kkonstante absolute Druck im Kompressionsraum

+ Uberdriickwiderstinde . . . . "
p,  der absolute Druck im schédlichen Raum bel Beglnn

des Druckausgleichs. . . . »
?’ der absolute Druck auf belden Kolbenselten am Ende

des Druckausgleichs. . . . . . . . . . . . . »
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v das ganze Xolbenhubvolumen. . . . . . .+ . cdem
o.v der Inhalt des schidlichen Zylmderraumes o ”
«.v ” » Ausgleichkanales 4 . . . . . . . »

Fig. 19 und 20.

0.v der Inbalt des Schieberdruckkanales D . . . . . . ecdem
7 .v das Hubvolumen zwischen Abschlufi des Schieberdruck-
kanals D und Totpunktstellung des Kolbens hezw.
zwischen Totpunkt und Ertffuung des Druckkanals D

"
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&.v das Hubvolumen zwischen Abschlufi des Zylinderkanales K
am Ende des Saughubes und Totpunkt bezw. zwischen
Totpunkt und Eréfinung von K bei Beginn des Saughubes cdem
¢.v das Hubvolumen zwischen Eroffnung des Ausgleichkanals
und Totpunkt bezw. zwischen Totpunkt und Schiufi des
Ausgleichkanals . . . . . . . . . . . . . . .

Man kann bei dem Druckausgleichschieber folgende Perioden unter-
scheiden:

1. Ansaugen. Das Ansaugen beginht bei 1‘, nachdem der Inhalt
des schidlichen Raumes von der Ausgleichspannung p’ auf die Saug-
spannung p expandiert ist. (Der Vorgang wire der in Fig. 20 ausgezogen
dargestellte, wenn das Ansaugen durch ein selbsttiitiges Ventil gesteuert,
und der Raum, aus welchem gesaugt wird, unendlich groff wire. In
Wirklichkeit stellt der Schieber die Verbindung mit dem Saugraum bereits
im Punkte 12 her; es entsteht eine Ausgleichspannung im Zylinder und
dem endlich grofien Saugraum, und die Spannung sinkt bis zum Ende
der Saugperiode [Punkt 2] auf p herab; man erhidlt so die gestrichelt
dargestellte Sauglinie. Die Annahme, dafi die Sauglinie wie ausgezogen
verlduft, vereinfacht indes die spiteren Ableitungen; da auBerdem das End-
resultat beziiglich effektiver Saugleistung und volumetrischem Wirkungsgrad
in beiden Fillen das gleiche ist, so soll sie fernerhin beibehalten werden.)

Das Ansaugen ist im Punkte 2 beendet, da hier der Schieber K
gegen S abschliefit. Von 2-—3‘ erfolgt Expansion von p auf p,.

2. Druckausgleich. Im Punkt 3‘ stellt der Druckausgleichkanal
die Verbindung zwischen beiden Kolbenseiten her, so dafi die Luft aus
dem schidlichen Raum der Kolbenseite, die gerade den Druckhub vollendet
hat, vor Beginn des Ansaugens auf die andere Kolbenseite tritt, welche
soeben die Saugperiode beendet hat. Bei richtiger Ausfiihrung der Steue-
rung findet ein vollkommener Druckausgleich zwischen beiden Kolbenseiten
statt; die gemeinsame Spannung am Ende der Ausgleichperiode (Kolben-
stellung 5‘) ist dann p’.

3. Komprimieren. In 5‘ beginnt die Kompression des angesaugten
Volumens, dessen Druck durch den Ausgleich auf p* erhoht ist. In 6*
offnet der Schieberdruckkanal D. Da dieser von dem vorangegangenen
Druckhub her noch mit Luft von Uberdruckspannung gefiillt ist, so tritt
im Zylinder eine Druckerhdhung von 6‘ auf 7/ ein. Da hierdurch auch
der Kraftbedarf vergrofiert wird, so folgt, daB der Inhalt des Schieber-
druckkanals konstruktiv moglichst klein zu halten ist. Von 7 an folgt
ununterbrochene Kompression, bis im Punkte 8 der Druck im Zylinder
den #ufleren Luftdruck, vermehrt um Steuerungs- und Stromungswider-
stinde, erreicht. Die Kompressionslinie ist eine Polytrope, die infolge
Mantel- und Deckelkiihlung zwischen Adiabate und Isotherme verliuft.

4. Fortdriicken. Das Uberdriicken beginnt im Punkte 8, sobald
der Kompressionsdruck den Druck hinter dem Riickschlagventil R, vermehrt
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um die unvermeidlichen Widerstinde, erreicht hat. Die Uberdruckperiode
dauert von 8—9‘. In 9’ schliefit der Druckkanal ab; das noch im Zylinder
enthaltene Volumen v.(z + ¢) wird infolgedessen bis zur Ertfinung des
Ausgleichkanals im Punkte 10‘ weiter komprimiert. Nach Beendigung
des Druckausgleichs findet von 11’ an Expansion des Volumens v (¢ + ¢)
statt, bis in 1‘ die Saugspannung erreicht ist.

Fast simtliche Vakuumpumpen mit Druckausgleich arbeiten in der
geschilderten Weise. XKonstruktiv am schonsten durchgebildet ist die
Konstruktion von Kioster (Fig. 21), bei welcher das Riickschlagventil
nicht in dem hin und her gehenden Schieber, sondern in dem feststehenden
Zylinder angeordnet ist. Eine etwas abweichende Bauart zeigt die Vakuum-
pumpe der Firma Balcke & Co. (Fig. 22). Wihrend die iibrigen Aus-
fithrungen den Schieber gleichzeitig zum Steuern der Saugz- und Ausgleich-

Fig. 21 (nach Dubbel).

sowie des Endes der Druckperiode benutzen, steuert der Balckesche
Drehschieber nur die Saug- und Ausgleichperiode. In die unten angeord-
neten Zylinderkanile sind selbsttiitize Druckventile eingesetzt. Die Kon-
struktion bietet den Vorteil, daff die Ventile im Falle des Mitreifiens von
Wasser — womit man bei Kondensationsluftpumpen immer rechnen muf}
— gleichzeitig als Sicherheitsventile dienen. Es sind jedoch auch ver-
schiedene Nachteile damit verbunden. Insbesondere erfordern die selbst-
tiatigen Ventile kriftige Federbelastung, um piinktlich zu schliefen, und
lassen keine hohen Umdrehungszahlen zu. Da ferner der Ventilschlufl
erst im Totpunkt erfolgen kann, so darf der Druckausgleich erst nach
diesem beginnen. Hierdurch wird — wie von Koster gezeigt — die
volumetrische Leistung beeintrichtigt. Demgegeniiber hat die durch Fig. 18
dargestellte Weifische Konstruktion, bei welcher der Schieber das Ende
des Druckhubes steuert, den Vorteil, dal dem Riickschlagventil eine lange
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Schlufizeit -— bis zur Wiederersfinung des Schieberdruckkanales D —
zur Verfiigung steht. Deshalb geniigt eine schwache Federbelastung; die
Widerstiinde sind gering und hohe Umdrehungszahlen zuliissig. Tritt ein
Bruch des Riickschlagventiles ein, so wird von der Erdffnung des Druck-
kanals (im Punkt 6/, Fig. 20) an Luft aus dem Druckraum in den Zy-
linder zurtickstromen. Infolgedessen wird das Diagramm etwa nach der
strichpunktierten Linie verlaufen und der Kraftbedarf bedeutend hiher

Fig. 22 (nach Dubbel).

als normal sein; die Saugwirkung der Pumpe bleibt dagegen unverdndert.
Demgegeniiber gelangt bei einem Bruch oder Undichtwerden des selbst-
titigen Balckeschen Druckventils auch wihrend der Saugperiode Luft
aus dem Druckraum in den Zylinder, so dafl ein Ansaugen iiberhaupt
nicht mehr moglich ist. Im folgenden soll als der allgemeinere Fall nur
die Konstruktion mit vom Schieber gesteuerten Riickschlagventilen be-
handelt werden.

6. Kapitel.

Der volumetrische Wirkungsgrad der trockenen
Schieberluftpumpe mit Druckausgleich.

Der volumetrische Wirkungsgrad ist das Verhiltpis des pro Hub
angesaugten Volumens, soweit es sich aus dem Diagramm oder durch
Rechnung feststellen 148t, zu dem ganzen Hubvolumen. Unter Liefergrad
hat man dagegen das Verhiltnis des tatséichlich angesaugten Volumens
von der Saugspannung p (gemessen in dem zu evakuierenden Raum) zu
dem in der gleichen Zeit vom Kolben durchlaufenen Volumen zu verstehen.
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Der volumetrische Wirkungsgrad folgt hiernach ans dem Diagramm,
Fig. 20, zu:

w

M = ; : (10)

Seine Grofe ist in allen Féllen abhingig von p/p,, ferner von den
Konstruktionsverhiltnissen des Zylinders und Schiebers. Es muf} beachtet
werden, dafl der Ausgleichkanal auf zwei grundsitzlich verschiedene Arten
angeordnet werden kann, welche in Fig. 18 durch ausgezogene und ge-
strichelte Darstellung unterschieden sind. (Im folgenden mit Fig. 18a —-
wie ausgezogen — und Fig. 18 g — wie gestrichelt — bezeichnet.) Ver-
folgt man die Wirkungsweise beider Konstruktionen, so sieht man, daf
bei Beginn des Druckausgleichs bei Fig. 18a der Ausgleichkanal Luft
vom Druck p,, bei Fig. 18g vom Druck p,, enthdlt. Es ist von Interesse
zu untersuchen, welche von beiden Ausfiihrungen vorteilhafter ist. Deshalb
sollen beide Fille gesondert behandelt werden.

Die Kompressionslinie 7'—8‘ werde als Polytrope, dagegen die
Linien 9—10‘, 11—1‘, 2‘—3‘ als Isothermen betrachtet, was wegen
ihrer kurzen Huberstreckung und des entsprechenden kleinen Kompressions-
und Expansionsverhiltnisses zuldssig ist.

1. Der volumetrische Wirkungsgrad bei der Schieberkonstruktion
nach Fig. 18a.

Da bel normalen Ausfiihrungen die Saugiiberdeckung s kleiner ist
als die Kanalbreite b, so tritt der Ausgleichkanal mit der Saugseite des
Kolbens in Verbindung, bevor der Schieber die Saugperiode abgeschlossen
hat. Er ist daher zu Beginn jedes neuen Ausgleichs mit Luft von der
Spannung p, gefiillt.

Der Ausgleichkanal ist auch nach Beginn der Saugperiode einige
Zeit mit der Saugseite des Kolbens verbunden. Um die Rechnung zu
vereinfachen, werde angenommen, dafi die Verbindung mit dem Ausgleich-
kanal bei Beginn des Saughubes mindestens bis zum Punkte 1‘ (Fig. 20),
also bis zur Erreichung der Saugspannung p andauert. Die Hohe des
volumetrischen Wirkungsgrades ist unabhiingig davon, ob dies tatsichlich
der Fall ist, oder ob die Spannung im Ausgleichkanal erst am Schlusse
des Saughubes auf p sinkt. Am Ende der Saugperiode bei der Kolben-
stellung 2‘ befindet sich jedenfalls auf der Saugseite des Kolbens das
Volumen:

v.l1—¢404a ...... vom Druck p.

Bei der Kolbenstellung 3‘, unmittelbar bevor der Ausgleichkanal
die Verbindung mit dem schiddlichen Raum der anderen Kolbenseite her-
stellt, betriigt das Volumen auf der Saugseite:

v.l—¢+o+a) ...... vom Druck p,.
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Bei isothermischer Expansion auf dem Kolbenwege 2‘—3‘ ergibt
sich daher:
o 1—¢&¢4+0+ o
D=l T 0 F ot e

o ist der Druck auf der Saugseite bei Beginn des Druckausgleichs.
In diesem Augenblick herrscht auf der Druckseite der Druck p,. Er er-
gibt sich durch folgende Rechnung: Bei der Kolbenstellung 9‘ schliefit
der Druckkanal. Dabei betrigt das Volumen auf der Druckseite des
Kolbens:

(11 a)

v.(t+ao)...... vom Druck p,.

Dieses wird bis zur Eroffnung des Ausgleichkanals bei der Kolben-
stellung 10’ auf das Volumen

v.(o+o)...... vom Druck p,

komprimiert. Somit ist:
. T+ 0
Poe=Dp1 eto ‘
Zwischen den beiden Kolbenstellungen 10’ und 11/ findet der Druck-
ausgleich statt. DBei der ersteren betindet sich auf der Saugseite des
Kolbens das Volumen:

(12a)

v.l—p¢+otea ...... vom Druck pg;
auf der Druckseite befindet sich das Volumen:
v.(e+o0)...... vom Druck p,.

Im Augenblick der Beendigung des Ausgleichs ist das gemeinsame
Volumen auf beiden Kolbenseiten:

v.Q14+a+20¢) ...... vom Druck p’.

Da das Gesamtvolumen wihrend der Ausgleichperiode konstant bleibt,
so ist fiir diese Zustandsinderung die Mischungsgleichung der Gase*) giiltig.
Danach ist:

po-v. (1—po+ota)y+p.v.(et+0)=p".v.(1+ e+ 20),
, _bp-AI—o+0c+a)+p,.(0+ 0)
- 1+a+4+20
oder bei Beriicksichtigung der Gleichungen (11a) und (12a):
,_p-A1—§t+tot+ta)tp.ct+0)
r= 1tet2o

Nunmehr kann & (Fig. 20) und damit der volumetrische Wirkungs-
grad berechnet werden. Es ist:

p.v.(etoto)=p.v.(e+ s+ 90),
*) Zeuner, Technische Thermodynamik Bd. I, 8. 177, Gleichung 28b.

13 a)
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s=%-(a+g+o‘)—(a+g+o‘)=<l)p———1>.(a+g+6).

Fiihrt man den Wert der Gleichung (13a) fiir p‘ ein, so ist:

t—t+at o+l w+o }
—1 ,

8=(“+Q+G)[ 1+a+20

ot =@ty
s=@tet o Ty e,

Nach Gleichung (10) ist sonach:

(A—e—p—8
e Emrry
B oto—o+ty

Tfaf2s TotE (49

w=1—|{ea+o+o0):

2. Der volumetrische Wirkungsgrad bei der Schieberkonstruktion
nach Fig. 18 g.
Zwischen den Kolbenstellungen 11/ und 3‘ tritt der Ausgleichkanal
nicht mit der Saugseite des Kolbens in Verbindung. Bei der Kolben-
stellung 2’ befindet sich daher auf der Saugseite des XKolbens das Volumen:

v.14+0—8 ...... vom Druck p.
Bis zur Kolbenstellung 3‘ #ndert sich das Volumen in:
v.l+06—9 ...... vom Druck p,.
Hieraus folgt:
l1+06—&
Po=P 1y o—y" (11g)

Der Druckausgleichkanal ist nach Erofinung des Schieberdruck-
kanals noch einige Zeit mit der Druckseite des Kolbens verbunden. Kurz
vor der Kolbenstellung 9, also noch vor Abschlufi des Schieberdruckkanals,
tritt er wieder mit der Druckseite des Kolbens in Verbindung und fiillt
sich mit Luft von dem Druck p,. Daher befindet sich bei der Kolben-
stellung 9‘ auf der Druckseite das Volumen:

v.(et+o+7) ...... vom Druck p,.

Es verkleinert sich bis zum Beginn des Ausgleichs bei der Kolben-
stellung 10 auf:

v.(at+o+tg) ...... vom Druck p,.
Somit ist:

+o+
pfz:})l'z__’_o._{_';' (12 g)
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In gleicher Weise wie bei Ausfilhrung nach Fig. 18a folgt:
pp-l—og+o)+p.(etoto)=p .1+ a4 20),
pl:po.(l—g—i—o‘)—i—pg.(a—i—g—i—o‘) ,

1+e+20
, b lt+to—8+p.(eat+otr)
»= itat2o ’ (13¢)
p.v.{o+a=p.v.(s+o+0),
P _ — N
=L e ra—@ro—+o-(L-1).

Setzt man in vorstehende Gleichung den Wert von p‘ aus Glei-
chung (13g) ein, so ist:

tto—9+8 @toto }
—1{,

e=kt+o: T¥at2o
| B@toto—@toty
¢=l+ o) 1+ a+t2o '

Weiter ist nach Gleichung (10):

w

= =1—(e+e+¥§,

I () @+ ot o—@tots
w=1-1e+o) 1+at2o

Aus den Gleichungen (14a) und (14g) laBt sich bereits ersehen,
welche Konstruktion unter sonst gleichen Verhiltnissen vorzuziehen ist.
Der Zihler des Bruches in der eckigen Klammer, in welchem sich die
beiden Gleichungen allein unterscheiden, ergibt ausmultipliziert:

Nach Gleichung (14 a):

+o+5|. (14g

Mo@itactortolterten) —(@itactoitol+okteo)
Nach Gleichung (14 g):
Py

o (@etadtortoiterteo)—(@etaostobta’tebteo.

Der untere Wert unterscheidet sich von dem oberen nur in den
beiden unterstrichenen Gliedern. Da 7 >> g, so ist auch:

%1 - et [aus Gleichung (14a)] >% g [aus Gleichung (14 g)].

Demgegentiber spielt der Umstand, dafi & > ¢ und somit:
al>ap
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ist, nur eine untergeordnete Rolle, da bei den in Betracht kommenden

Saugspannungen von p = 0,03—0,15 at. %= 33—7 betrigt. Bei

hohem Vakuum wird daher immer

S

sein. Man kommt hiermit zu dem nicht von vornherein zu erwartenden
Ergebnis, dal die Anordnung des Ausgleichkanals nach Fig. 18g einen
hoheren volumetrischen Wirkungsgrad ergibt, als nach Fig. 18a; und
zwar wird sich der Unterschied um so fithlbarer machen, je hoher das
Vakuam ist.

Eine Diskussion der Gleichungen (14a) und (14g) zeigt, daB 7,
sowohl mit zunehmendem schidlichen Raum o . v, wie auch mit wachsendem
Inhalt des Ausgleichkanals «.v abnimmt, daB man also auch ¢ nicht
grofler machen soll, als zur Erzielung eines vollkommenen Druckausgleichs
unbedingt notig ist.

Von besonderem Interesse ist die Ermittelung der Abhiingigkeit des
volumetrischen Wirkungsgrades 5, von der Hohe der absoluten Saug-
spannung p bei einer gegebenen Konstruktion, also unter Zugrundelegung
der Werte «, 90, 6, 7, £ und p,. Um das Abhingigkeitsverhiltnis zeich-
nerisch bequem darstellen zu konnen, werde in Gleichung (14a) der von
der eckigen Klammer eingeschlossene Wert mit y, p mit « bezeichnet.
Man hat dann:

"]v=1—y, (15)
Gty =@ty

und y=(0¢+9+0')'m“—+9+§-

Setzt man weiter:
A=(a+90o+0).p;.(c+ 1),
B=(ax+g¢+0).(0c+¥),

C=1+4+a+2g,
D=g+§,
50 ist vereinfacht:
4,
x

y="%—+D,

4
O.y=;-—B+0.D.
Mit:
C.D—B=E
erhilt man:
) A

C.x.y—E.x=A. (16)
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Zu derselben Gleichung gelangt man auf gleichem Wege aus Glei-
chung (14 g). Die Konstanten haben dabei nur eine etwas andere Bedeutung,
und zwar:

A=@+o0).py.(a+ o+,
B=@+o).(a+o+8),
C=1+a+420,

D=¢+§

E=C.D— B.

Gleichung (16) stelit eine gleichseitige Hyperbel dar, deren eine
Asymptote mit der Y-Achse zusammenfillt, wihrend die andere im Abstande:

V="

parallel zur X-Achse verlauft. Legt man ein neues Ordinatensystem fest,
dessen Achsen mit den Asymptoten zusammenfallen, so bleiben die Ab-
szissen x unverindert, die neuen Ordinaten betragen:

i E 4
y=y——7Go - (y=y t+
Gleichung (16) geht iiber in:
E
C.ac.y‘—I—C.ocf—E‘m:A,
C.x.y' = A
.o 4
Hierin 0l = F gesetzt:
x .y =F. amn

Das ist die Asymptotengleichung der gleichseitigen Hyperbel. F ist
zu setzen:

a) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18a:

4 '(a—l-g—i-o‘).(o—}—_L)'
F=e=h" " 1tat2s 182)
b) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18g:
_A_ e+ .@to+
F=o=m " ifatos (18¢)

Der Abstand der neuen X-Achse von der urspriinglichen betrigt:
a) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18a:
E_CD—B_(+a+20.@+H—(@+e+0).0+d

C c l1+a+20 ’

E_(@—0.(ato—§H+tot§
o= {fat2o ' (192)
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b) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18g:
E_ ¢D-—B =(1-’ra+26)-(e+§)“—(0¢+0‘+§)-(9+02.

c= T Ttatio
E (E—o0).(et+o—9)F+o+&
= 1tatae ' (19¢)

Von weiterem Interesse ist die Ermittelung des hichsten Vakuums,
welches mit einer gegebenen Konstruktion erreicht werden kann. Es
tritt ein bei luftdichtem Abschlufi des Saugstutzens. Die Vakuumpumpe
saugt dann keine frische Luft mehr an, ibr volumetrischer Wirkungsgrad
wird zu Null. Aus den Gleichungen (14 a) und (14 g) 14fit sich der absolute
Druck, welcher hierbei erreicht wird, berechnen.

Es ist:
a) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18a, aus Gleichung (14 a):

Lot —w+o ]
1fat2o teti

ﬂv:O=1—[(a+Q+G)'

Setzt man das Druckverhiltnis:

so ist:
l1+a+2¢
ct+ot+o

1
r=lt—e—5- +o+ 845

und nach einigen Umformungen:

z:ﬂ—e+®-d+a+6—9_
(e+o+0) .0+

(20 a)

b) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18 g, aus Gleichung (14 g):

m=0=1-|e+0 .Z<a+6;r:>o;<§:e+s>+e+§]r

. o 14a+20¢
Z:U+6—@41+a—e+w.
e+0).(+o0+7)

Aus den Gleichungen (20a) und (20 g) ergibt sich dann der niedrigste
absolute Druck p, der erreicht werden kann, zu:

1
o+ o+

’

+a+6+4'

20g)

p="1 2D

4
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Beispiel.

Bei einer ausgefiihrten Vakuumpumpe sind:
o= 0,03,
o = 0,01,
¢ = 0,007,
T = 0,014,
&=0,018.

Hiermit ergibt sich der theoretisch mogliche Wert z zu:
a) Nach Gleichung (20a):

_ (140,023). (14 0,022)

70,047 . 0,044 = 506.
b) Nach Gleichung (20g):
_ (14 0,012). (1 4-0,033) _ 595,

0,087 . 0,054
Betrigt die Uberdriickspannung:
»; = 11000 kg/gm = 809 mm Hpy,

so ist das theoretisch erreichbare Minimum des Druckes:
a) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18a:

809 11000 ,

Sog = 1,6 mm Hy; oder: —me— = 21,7 kgjqm
b) Bei der Schieberkonstruktion nach Fig. 18¢g:

809 11000

o5 = 1,54 mm Hy; oder: —o— = 21,0 kg/qm.

Vorstehendes KErgebnis bestiitigt, dafi unter sonst genau gleichen
Verhiitnissen die Schieberkonstruktion nach Fig. 18 g ein etwas glinstigeres
Ergebnis liefert, als diejenige nach Fig. 18a. Die Differenz ist allerdings
so geringfiigig, daff sie gegeniiber der Beeinflussung des Vakuums durch
andere Umstinde, welche sich der rechnerischen Untersuchung entziehen —
insbesondere Genauigkeit der Werkstéttenausfithrung — mnicht in Betracht
kommt.

In Fig. 28 ist fiir diese Pumpe unter Annahme der Schieberkon-
struktion nach Fig. 18g — der tatsiichlichen Ausfiihrung entsprechend —
der volumetrische Wirkungsgrad als Funktion der absoluten Saugspannung p
dargestellt. Nach Gleichung (15) ist:

Ny = 1- Ys
worin, wie durch die Gleichungen (16) und (17) gezeigt war, y als Funktion
von p durch eine gleichseitige Hyperbel dargestellt werden konnte. Die
vertikale Asymptote der Hyperbel fillt mit der Y-Achse des Systems zu-
sammen, wihrend die horizontale Asymptote gemifi Gleichung (19g) im

Abstande:
Schmidt, Luftpumpen. 4
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E_(i—0).(a+0-@+e+5_—0012.0,033+ 0,007 + 0,018

l1+a+20

In Fig. 23 ist zuniichst:

Fig. 23.

107 =0,023

parallel zur X-Achse verliuft.
Ein Punkt der Hyperbel
ist bereits bekannt.

Fiir:

=0
wird :

y=1—q=1
und:

x=p =21 kg/qm.

Von diesem Punkte aus
lifit sich die gesuchte Hyperbel
unter Benutzung der beiden
Asymptoten in bekannter Weise
konstruieren.

[Zu dem gleichen Ergeb-
nis kommt man auch durch die
folgende Rechnung:

Nach Gleichung (18g) ist:

F==
==

et o). (etote)
P 1+a+20
0,037.0,054

= 20,54.

Fiir p = 21 ist nach Glei-
chung (17):

F 2054

= =91 = 0,977.
Da ferner:
E
y=y+

so ist fir p = 21:
y=0,977 + 0,028 =1,

wie oben auf anderem Wege
ermittelt.]

1 kg/qm = 0,4 mm
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gesetzt und vom Punkte e aus mit der Abszisse x = p =21 kg/qm und
der Ordinate y =1 die Hyperbel a b konstruiert. Als OrdinatenmafBstab
ist 40 mm =1 angenommen. Der volumetrische Wirkungsgrad 5, =1—y
ist dann fiir eine beliebige Saugspannung p der Abschnitt der zugehirigen
Ordinate zwischen der durch « gelegten Horizontalen und der Hyperbel.
Er kann direkt in Prozenten abgegriffen werden, wenn man 0,4 mm des
Ordinatenmafistabes =19/, setzt.

Um auch fiir hohere Saugspannungen den volumetrischen Wirkungs
grad ablesen zu konnen, ist die Hyperbel ¢ d mit dem Abszissenmafstab:

1 kg/gqm = 0,04 mm
aufgezeichnet. Aus ihr ergibt sich:

Fiir p = 200 300 400 500 1000 2000 kg/qm

= 0,87 0,91 0,925 0,935 0,955 0,965

Die Daten, welche den vorstehenden Berechnungen zugrunde liegen,
entsprechen Ausfiihrungen von Vakuumpumpen der Maschinenbau-Aktien-
gesellschaft Pokorny & Wittekind in Frankfurt a. M. Mit denselben
wurden bei geschlossenem Saugstutzen auf dem Versuchsstande absolute
Saugspannungen von 1-—2 mg Hg erreicht. Deshalb kann mit Sicherheit
damit gerechnet werden, dafi der wirkliche Liefergrad den obigen Werten 7.
des volumetrischen Wirkungsgrades sehr nahe kommt. Wiirde die prak-
tische Ausfiihrung ein schlechteres Vakuum bei geschlossenem Saugstutzen
ergeben, so wire natiirlich auch bei hboheren Saugspannungen der Liefer-
grad niedriger als der berechnete volumetrische Wirkungsgrad.

Wenn #, bekannt ist, ergeben sich die erforderlichen Abmessungen
der Vakuumpumpe aus der Beziehung:

@=2.7.F.H.n.60 chm/Std. (22)
Hierin bedeutet:
@ die erforderliche stiindliche Saugleistung . . . cbm/Std.
F den nutzbaren Kolbenquerschnitt (Mittelwert aus belden
Kolbenseiten). . . . . . . . . . . . . . . . gm
H den Kolbenhub . . . . T | 1

n  die minutliche Umdrehungszahl

Nimmt man an, dal die Riickexpansionslinie 11 — 1/ (Fig. 20) adia-
batisch verlduft, also steiler abfillt, so erhilt man einen hoheren volu-
metrischen Wirkungsgrad. Wenn auch die vorher gemachte Voraussetzung
der isothermischen Riickexpansion Werte von ¢, liefert, die dem wirk-
lichen Liefergrad entsprechen, so soll der Vollstindigkeit wegen hier auch
die Berechnung fiir polytropische Riickexpansion durchgefithrt werden.
Zugrunde gelegt ist die Anordnung des Ausgleichkanals nach Fig. 18g.

Entsprechend Gleichung (13g) ist die Druckausgleichspannung:

p‘:P-(l‘i‘O'—fif)-i-Pl.(a—i—o'{—Q

T+at20 ' 13g
4*
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Bei polytropischer Riickexpansion wird:
P.letor=p.(stTot+ o
Hieraus ergibt sich:

N PAT o
s—<p>n.(g+o') 90— o

Der volumetrische Wirkungsgrad ist wieder wie friiher:
w=1l—c—p—%
. (P\E
w=t1to-5=(L)3 e+,
Mit dem Wert der Gleichung (13g) fiir p’ ist:

1 — 1
o §+£l.“+“+1};@+m.

'iv=1+“—§—[ﬂ7+—za > Tfatioc

Es werde gesetzt:

1+o0—§=4,
1+0—¢ -
14+a+2¢ 7

‘ ca+o+7 0
i ipa+2e O
(¢ +0)=D.

Dann ist:
clL
ﬂU:A— [B"’-F}n . D.
Setzt man weiter:

cl1

p=u,
so ist:
y”-:(B—Jf-E) - D",
x
Mit:
B.D"=E
und
C.D'"=F
wird:
F
P=E+ s

z.yt—E.x=F.

Das ist die Gleichung einer Polytropen, deren eine Asymptote mit
der Y-Achse des rechtwinkligen Koordinatensystems zusammenfillt, wihrend
die andere parallel zur X-Achse im Abstande E verlduft. Setzt man nimlich :
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ym=y"— K bezw. y* = y" 4+ K,
S0 ist:
z.yr+x. E—x. . E=
x.yn=F.

Das ist die iibliche, auf die beiden Asymptoten als Koordinatenachsen
bezogene Gleichung der Polytropen. Unter Annahme des Exponenten n
zwischen 1 und 1,41, entsprechend dem Einflu§ der Kiihlwirkung, kann
diese polytropische Kurve in bekannter Weise konstruiert werden,*) nach-
dem man einen Punkt derselben — etwa fiir #. = 0 — festgelegt hat.

7. Kapitel.

Berechnung des Ausgleichkanals, der Schieber- und
Kanalabmessungen.

Da der volumetrische Wirkungsgrad mit zunehmendem ¢ abnimmt,
so mufl der Inhalt des Ausgleichkanals konstruktiv so klein wie moglich
gehalten werden; sein Querschnitt mufl jedoch andrerseits auch grofi genug
sein, um in der zur Verfiigung stehenden Zeit einen moglichst vollkommenen
Druckausgleich zu ermoglichen. Zu seiner Berechnung ist daher die
Kenntnis der giinstigsten Geschwindigkeit erforderlich, mit welcher die
Luft aus dem schidlichen Raum der einen Kolbenseite auf die andere
Kolbenseite hiniibertritt. Man ermittelt sie in der von Koster angegebenen
Weise an einer ausgefiihrten Pumpe durch Verinderung der Umdrehungs-
zahl bei geschlossenem Saugstutzen. Der Umdrehungszahl, bei welcher
das hochste Vakuum erreicht wird, entspricht die giinstigste Ausgleich-
geschwindigkeit.

In der nachfolgenden Berechnung des Ausgleichkanals bedeutet
entsprechend den Bezeichnungen der Fig. 18, 19 und 20:

h  die Hthe des Zylinder- und Ausgleichkanals senkrecht
zur Zylinderachse . . . . cm,
die Breite des Zylinderkanals parallel zur Zylmderachse ”
die Breite des Ausgleichkanals parallel zur Zylinderachse
a - k' die Druckiiberdeckung . . . . . . . . . .
a + s’ die Saugiliberdeckung . . . "
den Betrag, um welchen die steuernde Saugschleberkante
beim Saughub in der #uBersten Schieberstellung die
Zylinderkanalkante iiberschleifc . . . . . . . . .
e die Exzentrizitit . . . . ey,
#n  die minutliche Umdrehungszahl der Vakuumpumpe
T die Zeit einer Umdrehung . . . . . Sek.,
t die Zeit einer Ausgleichperiode (= Zeit fur den Kurbelweg
von3nach5) »

)Zeuner Bd. I, S. 154.

I

@ » x> 8 o
I
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f  den Querschnitt des Ausgleichkanals . . . . . . . qem,
o.v den Inhalt des schddlichen Raums . . . . . . . . ecem,
¢  die Ausgleichgeschwindigkeit . . . . . . . . . . cm/Sek.

Wenn man die Breite @ des Ausgleichkanals nicht auf beiden
Zylinderseiten verschieden machen will, so ist die Ausgleichdauer infolge
der endlichen Pleuelstangenlinge vorn und hinten verschieden. Den Mittel-
wert erhdilt man unter Zugrundelegung unendlicher Pleuelstangenlinge
entsprechend den folgenden Berechnungen.

Die Exzentrizitit ist nach Fig. 19:

e=s+btg=(+s)+b+g, (23)
. Y a
a=-¢e sm(z) ...... sm<~2>=;7
60
=
"
Y gy v:60 30 ¥
=en “2.m.n @mw n’ (24)
f=a.h

Das Volumen ¢ . v mufl wihrend der Zeit ¢ mit der Geschwindigkeit ¢
aus dem schidlichen Raum der einen Zylinderseite auf die andere Zylinder-
seite itbertreten. Daher ist:

g.v=f.c.t={(a.h).c.t,
_ 0.0
Tt

Setzt man in diese Gleichung den Wert von ¢ aus Gleichung (24)

ein, so ist:

_m.o.v.n
“T80.c.h.y
Da % immer ein sehr kleiner Winkel ist, so kann gesetzt werden:
Vsnd =2
9 = sin B) p ’
MNP

€

Die Ungenaunigkeit, welche durch diese Annahme in die Rechnung
kommt, ist viel geringer als der Einfluf§ der endlichen Pleuelstangenlinge,
sowie die erforderliche Abrundung aller Schieberabmessungen auf ganze

oder halbe Millimeter. Mit y =2 ist:

T.0.v.n.e

*=760.h.c.a

T.0.v.n.,¢
60.h.c

a2 =
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Setzt man in diese Gleichung den Wert von ¢ aus Gleichung (23)
ein, so ist:

Zr.(f.v.n T.0.V.1n s b
605 T E0 h.e Wbt

1 @w.o.v.n T.0.0.m 1 T.0.v.n\2
“—z"Ts(rm‘i\/—“(so.h.c—'(S’+”+9>+I'(T.z;.f)’

_m.0.v.n 60 .h.c.(s"+b+4+9) ;
“= 50 h.e [0’51““ ron| e

2 —

a

T.0.0.10

Nur das positive Vorzeichen vor der Wurzel liefert brauchbare
Werte. Man berechne zuniichst die Zylinderkanalabmessungen & und h
und den Inhalt des schidlichen Raumes ¢.v. Dann nehme man den
Wert s, etwa gleich 0,3—0,4 cm und g gleich 0,1—0,2 cm an, worauf
sich aus Gleichung (25) unmittelbar die Breite ¢ des Ausgleichkanals und
aus Gleichung (23) die Exzentrizitit ergibt. Man kommt auf diesem Wege
— namentlich bei Neukonstruktionen, fiir welche noch keine Unterlagen
vorliegen — viel schneller zum Ziel als mit dem in der Praxis meist
iiblichen Probieren.

Rechnungsbeispiel.

Die Anwendung der abgeleiteten Formeln soll an einem Beispiel
gezeigt werden; Fig. 24a, 24b, 25a, 25b sind die zugehorigen Maf-
zeichnungen. Insbesondere sind die Mafle eingetragen, welche zur Be-
rechnung von « und o notig sind.

Die effektive Saugleistung der Pumpe soll bei einem Liefergrad von
0,9 stiindlich 700 cbm betragen. Die Abmessungen seien gew#hlt zu:

Zylinderdurchmesser . . . . . . . D =400 mmn,
Hub. . . . . . . . . . . . . H=300 ,
minutliche Umdrehungszahl. . . . . =»=175

Damit ist bei einem einseitigen Stangendurchmesser von 40 mm die
mittlere nutzhare Kolbenfliche:

F =1250 gqem = 0,125 gm.
Die stiindliche Saugleistung ist nach Gleichung (22):
@=2.0,9.0,125.0,3.175.60 = 710 chm/Stde.
Die mittlere Kolbengeschwindigkeit betrigt:

_0,3.175
YT T30

F.w=1250.1,75 = 2187,5.

Die Konstruktionen (Fig. 24 und 25) sind so gew#hlt, daff in Fig. 24
die Zylinderkanile moglichst kurz sind und sich infolgedessen ein kleiner
schiadlicher Raum — ¢ — ergibt; man muff dann einen langen Ausgleichkanal

= 1,75 m/Sek.
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in Kauf nehmen. Bei der Zylinderkonstruktion nach Fig. 25 ist dagegen
Wert darauf gelegt, einen kurzen Ausgleichkanal und damit ein kleines &
zu erhalten; man hat dann den Nachteil langer Zylinderkanile und grofier
schiidlicher Riume — o —. Beide Fille sollen untersucht werden, um fest-
zustellen, welche Konstruktion die giinstigsten Ergebuisse liefert.

Man rechnet im allgemeinen bei Vakuumpumpen mit Luftgeschwindig-
keiten von 30—50 m in den Zylinder- und Schieberkanilen, bezogen auf
die mittlere Kolbengeschwindigkeit. Es ist nachgewiesen, dafi hiermit bei
den in Frage kommenden stark verdiinnten Gasen und Dampfen noch kein
mefibarer Vakuumverlust eintritt. Die Saugspannung p ist dann identisch
mit dem absoluten Kondensatordruck p,.

Hier werde gerechnet mit den Luftgeschwindigkeiten bei der Kon-

struktion nach Fig. 24:

35 m,Sek.,
nach Fig. 25:

30 m/Sek.,

erstere kann hoher gewihlt werden, da die Kaniile kurz und glatt sind.
Der Kanalquerschnitt ist hiermit bei Fig. 24:

F.w
*?B— = 62,5 qcm.

In der Ausfiihrung werde gewiihlt:
b=2,2 cm; k=28 cm,
damit ist der wirkliche Kanalquerschnitt:
2,2°. 28 = 61,6 gem.
Bei Fig. 25 ergibt sich:

F.w
30

=73 qem.

Der Kanal werde ausgefiihrt mit:
b=24 cm; k=30 cm,
damit ist der wirkliche Kanalquerschnitt:
2,4.30 =172 qem.

Diese Werte sind den Konstruktionen Fig. 24 und 25 zugrunde gelegt.

Da die Grofe des schiidlichen Raumes hauptsichlich durch den In-
halt des Zylinderkanals bestimmt wird, ist der Schieberspiegel moglichst
nahe an die Zylinderachse heranzuriicken. Der Abstand des Schieber-
spiegels von der Zylinderachse kann unter Umstinden gegeben sein durch
die kleinstmidgliche Entfernung des Schieberantriebexzenters von Mitte
Maschinenachse. Bei den geringen Konstruktionsdriicken der Luftpumpen
wird man indes den Zylinderdurchmesser meist so groft machen, da der
Abstand des Schieberspiegels nur durch folgende konstruktive Riicksichten
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Fig. 24b (Schnitt C-D).

Fig. 24a (Schnitt A-B).
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bestimmt wird: Es mul moglich sein, bei Ausfilhrung nach Fig. 24 die
Luftzuftihrung, nach Fig. 25 Luftzu- und abfiihrung zwischen Schieber-
spiegel und Zylinderwandung unterzubringen. In den axialen Schnitten
durch Mitte Zylinderspiegel (Fig. 24 a und 25 a) miissen die entsprechenden
Kanile so bemessen sein, daf die halbe Luftmenge mit der zuldssigen
Geschwindigkeit senkrecht zur Schnittebene durchstrémen kann. Ferner
miissen diese Kanalquerschnitte nach dem Luftein- und austrittsstutzen hin
derart erweitert werden, daf an keiner Stelle die zuliissige Geschwindigkeit
iiberschritten wird. (Z. B. Luftzutritt durch Querschnitt A in Fig. 25b.)
In Fig. 25b wird die erforderliche Querschnittserweiterung dadurch er-
leichtert, daf§ der Zylinderkanal, wie vielfach tiblich, konzentrisch zur
Zylinderachse gekriimmt ist.

Die Linge des Schiebers und Schieberspiegels ist dadurch bestimmt,
dafl der Schieber in seinen #ufBersten Stellungen noch den vollen Saug-
und Druckquerschnitt freigeben mufl. In Fig. 25a betrigt z. B. die Ex-
zentrizitit 35 mm. In den #Huflersten Schieberstellungen bleiben daher
vom Zylinderdruckkanal D noch frei:

48 — 35 4+ 11 = 24 mm Breite,
wie erforderlich.

Diesen Gesichtspunkten ist bei der Konstruktion der Fig. 24 und 25
Rechnung getragen. Der Inhalt des schidlichen Raumes ergibt sich bei
genauer Berechnung:

bei Fig. 24 zu: ¢.v=1658 cem,
s w25, o.v=1727

Das Hubvolumen betrigt in beiden Fillen:
v ==1250.30 = 37500 cem.

n o

Somit o:
in Fig. 24: ¢ =0,0175 oder 1,759/,
s e 250 0=0046 . 46

Fir die Berechnung des Ausgleichkanals werde in beiden Fillen
entsprechend Ausflihrungen angenommen:

keI

k=02 cm.
=03 ,
g = 071 k)

Die Linge der Mittellinie des Ausgleichkanals betrigt in Fig. 24
408 mm, in Fig. 25 nur 144 mm. Wird bei der letzteren Ausfiibrung
die zuldssige Ausgleichgeschwindigkeit angenommen zu:

¢, =40 m,
so darf in Fig. 24 nur eine Geschwindigkeit von:
144
CI=W4O=~14 m

408



Berechnung des Ausgleichkanals, der Schieber- und Kanalabmessungen. 59

Fig. 25b (Schnitt G-H).

Fig. 25a (Schnitt E-F).
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zugrunde gelegt werden, weil hier die von der einen auf die andere Kolben-

40
seite ibertretende Luft einen im Verh#ltnis Tad langeren Weg zuriick-
zulegen hat.

Man erhilt dann nach Gleichung (25) bei Fig. 24:

_3,14.658.175 05+ /60 .28.1400.(0,3 + 2,2 4-0,1)
T 60.28.1400 ’ \ 8,14 .658.175

a= 0,712 cm.

+ 0,25/,

Der Ausfiihrung werde zugrunde gelegt:
a=10,7 cm.
Dabei wird die Ausgleichgeschwindigkeit:

0,712

¢, =14 07

= 14,25 m,

und die Exzentrizitit nach Gleichung (28):
e=a+s+b4+9g=0,74+03+224+0,1=33 cm.
Bei der Konstruktion nach Fig. 25 erhilt man:

_ 8141727175 [ [60.30.4000. 0,3 +24+0,D)
= 760.30.4000 [0 T 3,14 .1727 . 175

a = 0,675 c¢m.

+ 0,25/,

Fiir die Ausfiihrung werde auch hier gew#hlt:
a=0,7 cm.
Dabei ist die Ausgleichgeschwindigkeit:

0,675
=40 5 - =386 m,

und die Exzentrizitit nach Gleichung (23):
e=074+03+244+0,1=3,5 cm.

Die Schieber sind mit diesen Abmessungen in Fig. 24 und 25 auf-
gezeichnet. Praktisch wiirde man den Ausgleichkanal in Fig. 24a mach
den ausgezogenen Linien anordnen, obgleich die Ausfiihrung nach den
punktierten Linien theoretisch richtiger wire. Der theoretisch errechnete
Vorteil wird indes teilweise durch das grifere « bei der gestrichelten
Ausfiihrung wieder aufgewogen. Aus der berechneten Breite a und der
Hohe » der Ausgleichkaniile sowie ihrer vorher angegebenen gestreckten
Liange ergibt sich der Inhalt zu:

1. nach Fig. 24: «.v=0,7.28.40,8 =800 ccm,
2. s 25 a.v=07.80.144=2302 .
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Somit ist e:
. 800 o
1. nach Fig. 24: a=m=0,0218 oder 2,13 9/,
302
2., 250 =g =0,00806 , 0,806, .

Um das theoretisch mogliche hochste Vakuum als Gradmesser fiir
den Liefergrad berechnen zu konnen, sind in Fig. 26 und 27 die Schieber-
diagramme filr beide Konstruktionen zwecks Ermittelung von g, 7, & auf-
gezeichnet. Nachstehend sind die hieraus bestimmten Werte o, 7, &
gleichzeitig mit den vorher berechneten Abmessungen zusammengestellt:

Fig. 26. Fig. 2.

Fig. 24 u. 26 Fig. 25 u. 27

Kanalhghe . . . . . . . . . . 280 300 mm.
Breite des Zylinderkanals 5. . . . 22 24 ”
. . Ausgleichkanals ¢ . . . 7 7 .
Saugiiberdeckung s. . . . . . . 10 10 »
Druckitberdeckung & . . . . . . 9 9 .
Exzentrizitit e . . . . . . . . 33 35 ”
Schidlicher Zylinderraum ¢. . . . 0,0175 0,046
Inhalt des Ausgleichkanals ¢« . . . 0,0213 0,00806
6. - . . v . . . . . ... 00 0,010
T . 0,019 0,017
£. 0,023 0,021
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Fiir die Schieberkonstruktion nach Fig. 24 ist das hochstmogliche
Vakuum nach Gleichung (20a) zu berechnen. Es ist:

_1,0065.1,0158
= 10,0498 . 0,0365

Das ergibt fiir p, = 11000 kg/qm bezw. 809 mm Hg:

11000
Pmin = — 563

Wiirde man in Fig. 24a den Ausgleichkanal nach der gestrichelten
Linie ausfithren, dann ist z nach Gleichung (20g) zu berechnen. Danach
ergibt sich, wenn man berticksichtigt, dafl gleichzeitig o .+ =890 cem
und e« = 0,0237 wird:

z = 563.

809
= 19,5 kg/qm, bezw. 563 — 1,43 mm Hy.

56

0,9945 . 1,0302

2= 10,0285 .0,0602 — 07
Somit ist:
11000 , 809
Pmin = TR9T = 18,4 kg/qm, bezw. 597 = 1,35 mm Hyg,

also trotz des groferen & noch etwas giinstiger als vorher.

Bei der Ausfiihrung nach Fig. 25 ist nach Gleichung (20g) zu
rechnen; es ergibt sich:

1,025 . 1,044 - .
= 0,086 0,071 2/ 208)
Daraus:
11000 809
Pmin = —QW = 40,8 kg/qm, bezw. 7270— =3 mm Hg.

Diese tunlichst auf gleichen Unterlagen durchgefithrte Rechnung
zeigt, dafl es viel wichtiger ist, den schiidlichen Zylinderraum — ¢ —
klein zu machen, als auf einen kurzen Ausgleichkanal — Kkleines e —
hinzuarbeiten.

Es ist noch zu erwihnen, dafl die Kounstruktion nach Fig. 24 einen
extremen Fall darstellt. Es bietet Schwierigkeiten, den Ausgleichkanal
mit dem berechneten kleinen Querschnitt in der erforderlichen Linge zu
gieflen; man konnte ihn gegebenenfalls durch nachtriglich ausgefiihrte
zylindrische Bohrungen von insgesamt dem gleichen Querschnitt ersetzen.
Ein zweiter Nachteil ist das genaue Aufschaben eines so grofien Schiebers.
Da ein Verziehen infolge Erwidrmung durch die komprimierte Luft wéhrend
des Betriebes eintritt, ist ein mehrmaliges Nacharbeiten in betriebswarmem
Zustande erforderlich. Es empfiehlt sich deshalb, die Schieberkonstruktion
zwischen Fig. 24 und 25 vermittelnd auszufiihren.

Das Bestreben, gleichzeitig ein kleines ¢ und « zu erzielen, fiihrt zn
Konstruktionen mit kurzem Hub und grofem Zylinderdurchmesser. Da
von den Firmen, welche Vakuumpumpen ausfiihren, die gleichen Maschinen-
rahmen und Gestinge in der Regel auch fiir kleine Dampfmaschinen und
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Kompressoren benutzt werden, so wird durch einen grofien Luftzylinder-
durchmesser gleichzeitig auch eine gute Ausnutzung dieser Teile herbei-
gefiihrt.

Ausfiihrung und Berechnung simtlicher iibrigen Teile der Vakuum-
pumpen erfolgt wie bei Dampfmaschinen. Deshalb braucht nicht niher
darauf eingegangen zu werden. Nur ist es zweckmiflig, die Flichen-
pressungen in den Zapfen und Lagern mit Riicksicht auf die ungiinstigen
Druckwechsel in den Totpunkten wesentlich geringer zu wihlen als bei
Dampfmaschinen iiblich. Folgende Werte sind fiir Vakuumpumpen zu
empfehlen:

Flichenpressung in den Wellenlagern . . . . . 8—10 kg/gem.
” im Kurbelzapfen . . . . . . 380—35 ”
” » Kreuzkopfzapfen . . . . . 45—55 »
8. Kapitel.

Kraftbedart der Schieberluftpumpe mit Druckausgleich.
A. Theoretischer Arbeitsbedarf.
Es werde bezeichnet mit:

» die absolute Saugspannung in kg/qm,

P ” Druckspannung in kg/qm,

w das tatsdchlich angesaugte Volumen von der Spannung p in cbm,

n der Exponent der adiabatischen oder polytropischen Kompressionslinie.

Dann ist die zum Komprimieren und Fortdriicken des betreffenden
Gases erforderliche Arbeit:

b [P\
L'=p- -w p—] [(p) n 1] mkg.

1 cbm erfordert:

S [ ) L
L=p p— Kp) n 1] nkg. (26)

Die Untersuchung des Einflusses von » auf L ist von Interesse.
Bei rein adiabatischer Kompression von Luft ist zu setzen:

n=x=14lL

Die Kondensationsluftpumpe hat ein Gemisch von Luft und trocken
gestttigtem Dampf anzusaugen. Der letztere wird im Verlaufe der Kom-
pression iiberhitzt. In diesem Falle ist zu setzen:®¥)

_ ey +m.chy )
ey +m.c"

¥) Zeuner, Die Thermodynamik Teil II, S. 328, Gleichung 45.



64 Die Pumpen fiir getrennte Luft- und Kondensatabsaugung.

Mit:
¢'p=0,2375 | ety = 0,4805 |
¢y = 0,1685 I Luft) cuv — 0,3695 J Wasserdampﬁ
_. Dampfgewicht
"= "Luftgewicht

Nach dieser Formel sind fiir verschiedene Werte m die entsprechenden
Exponenten »n berechnet und in Fig. 28 in Abhingigkeit von m als Kurve
aufgetragen. Die Rechnung ergibt fiir:

m= 0 01 02 04 06 08 1 5 10 20 100
n=141 1,387 1,374 1,357 1,347 1,341 1,333 1,31 1,302 1,3 13.

n ist also auf die ver-
haltnisméfig engen Grenzen
zwischen 1,41 und 1,3 be-
schrinkt. Eine Verkleine-
rung von n gegeniiber diesen
Werten tritt durch den Ein-
fluf der Mantel- und Deckel-
kiihlung ein.

Zunichst soll unter-
sucht werden, welchen Ein-
fluf bei rein adiabatischer
Kompression die Zusammen-
setzung des von einer Kon-
densationsluftpumpe  ange-
saugten Gemisches von Luft
und Wasserdampf auf den
indizierten Arbeitsbedarf hat.
Um gleichzeitig die Abhiingig-
keit des Arbeitsbedarfes L
von der Saugspannung p als
Kurve zu erhalten, ist das
im folgenden beschriebene zeichnerische Verfahren angewandt.

Fig. 28.

Setzt man in Gleichung (26):

n—1
Py " =
n—1
n %
und ferner:
w—1
VS
T Y,
»

so stellt die Gleichung:
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gewissermafien eine Polytrope mit den Ver#nderlichen p und y und dem

—1
Exponenten a = n—n— dar. Sie 1aft sich am bequemsten nach dem

von Brauer angegebenen Verfahren konstruieren.*) Unter Benutzung
dieses Verfahrens ist in Fig. 29 der Wert L fiir die 3 Exponenten:

1. n, = 1,3, 2. ny = 1,35, 3. ng =141
als Funktion von p konstruktiv ermittelt. p, ist dabei konstant =11000kg/qm

zugrunde gelegt.
Hiermit ist fiir die 3 verschiedenen Werte n:

11000 0231 ]
e 1],

L Ly=p 483 | o — —

[ 11000 0,259
2. L2=p~3,86'**?.’2—59——— jl,
‘ [ 11000 0291

Wihlt man (Fig. 29) den nach dem Brauerschen Verfahren an die
Abszissenachse O X anzutragenden Konstruktionswinkel » in allen 3 Fillen
zu 459 (tgv = 1), so berechnet sich der andere Winkel y aus:

I+tguw)y=Q1+tgv)*

zu:
1o, =9051 ... .. (tg uy = 0,1736),
2. uy=1108" ... .. (tg tg = 0,1967),
8. ug=12036' ... .. (tg ug = 0,2235).

Die 3 zuniichst gesuchten Kurven ¢ =y .p* haben einen gemein-
samen Punkt. Da ¢ =p,* ist, so wird fiir p = p, unabhingig vom Ex-
ponenten a:

y=1.

Damit ist der gemeinsame Punkt 4 mit den Koordinaten p; und 1
gegeben; von hier aus sind die Kurven:
a=fP....m=13), c=Ff(p)....n=135), e¢;=f(p)....(n=141)
konstruiert.

Legt man parallel zu OX eine zweite X-Achse durch den Pol O
im Abstande 1 von OX, so stellen die von O, X; aus gemessenen Ordinaten
der c-Kurven direkt den Klammerwert

) -1]

*) Z. d. V. d. Ing. 1885, 8. 433 und 434.
Schmidt, Luftpumpen. 5

dar.
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Fig. 29.
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Diese sind, um L -=f(p) nach Gleichung (26) zu erhalten, mit

n
poy g™ multiplizieren. Man ziehe von O; die drei Strahlen
01B17 OIB‘.!) 01B3

so, daff deren Ordinaten

N1y Mas U
den Wert p - s darstellen fiir:
n, = 1,3, ny = 1,35, ng = 1,41.

Unm fiir den Punkt C der c¢,-Kurve den zugehorigen Wert L, zu
erhalten, lege man durch den Punkt D des Strahles O, B, mit der Ordinate 1
eine Vertikale und durch den Punkt C eine Horizontale; beide schneiden
einander in E. Dann ziehe man den Strahl O, E; er schneidet die ver-
lingerte Ordinate des Punktes C in F. FG ist der gesuchte Wert L,.
Denn mit den Bezeichnungen der Figur ist:

Ll ll

L i
n P n —1
L1=7]1.l1=p . 711—1——1 . [(71> 0, —1]
Der Mafistab fiir L, ergibt sich wie folgt:

In Fig. 29 ist zur Darstellung der Zahl ,1¢, welche einmal im
Zshler, einmal im Nenner vorkommt, jedesmal der gleiche Wert

1 =50 mm

gewihlt; er hat daher keinen EinfluB auf den Mafistab von L. Dieser
ist nur von dem Mafistab der Ordinaten # abhiingig. Da hierfiir in
Fig. 29 ebenso wie fiir p der Mafstab:

1 mm = 200 kg/qm
gewihlt ist, so ist auch der Ordinatenmafistab von L,:
1 mm = 200 mkg.
In der beschriebenen Weise sind in Fig. 29 fiir
ny = 1,3, ny = 1,35, ng = 1,41
die Arbeitskurven
Ly = f(p), L, = f(p), Ly =1(p)

punktweise konstruiert. Sie weichen nur sehr wenig voneinander ab;
hieraus folgt, daB der Kraftbedarf der trockenen Luftpumpe durch
den Wasserdampfgehalt nur wenig beeinfluft wird. Da aufler diesem
auch die Mantel- und Deckelkiihlung auf eine Verkleinerung von » hin-
wirkt, so ist es zuliissig, fiir praktische Rechnungen den Exponenten n

mit 1,3 einzusetzen.
b
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Weii#) legt zur Ermittelung der Kompressionsarbeit der trockenen
Luftpumpe der Einfachheit wegen als Kompressionslinie die Isotherme
zugrunde. Dadurch werden alle Ableitungen vereinfacht. Andrerseits ist
aber auch die Bestimmung des Arbeitsbedarfs nach dem vorstehend
angegebenen Verfahren recht bequem und entspricht besser den tatsiich-
lichen Verhiltnissen. Weifl berechnet das Maximum der Kompressions-
arbeit zu

3700 mkg pro Kubikmeter Saugvolumen

und die zugehirige Saugspannung zu
0,37 Atm.

Er legt dabei einen Kompressionsdruck von 1 Atm. zugrunde.
Rechret man dagegen mit polytropischer Kompression, so ergeben
sich diese Werte unter Benutzung der friiheren Abkiirzungen, sowie der
weiteren Bezeichnungen:
7w R
n—1_

b.c=ce.

Hiermit wird Gleichung (26):

¢ 1
L=p-b~[F——l]:e.pl—“—b.pze.pn —b.p, (26a)

dL e 1—-n
W:O:—n—.pn —b,
I=" n.b =
pono= e —C

ist:
Py
n
nt = 1

Pm = 27

der absolute Druck, bei welchem L zum Maximum wird. Der zugehorige
Wert L, ergibt sich aus Gleichung (26a) zu:

1
m=e- P1" E—b--—pln—;
nn—l nn—l

*) Wei, Kondensation, S. 112 ff,
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Durch Wiedereinsetzen der Werte von b und ¢ erhilt man:

n—1 1
. n Py Py P
Lm—n_l’ 1 - n
nn—l nn—-l
n 1 1
Lnm=py = [—p— | (28)
,nn—l ,nn——l

Mit » = 1,3 und p;, = 11000 kg/qm ergibt sich aus Gleichung (27):

P = 3530 kg/qm,
aus Gleichung (28):
Ly, == 4587 mkg.

Wihrend der erstere Wert von dem von Weifl berechneten nicht
wesentlich abweicht, ist der letztere bedeutend hoher, wozu allerdings auch
der Umstand beitrégt, dal p, hier = 11000 kg/qm, bei Weifl p, = 10000
angenommen ist.

Ly und p, in Fig. 29 eingetragen, ergeben Punkt H, welcher ge-
nau auf die bereits vorher gezeichnete Kurve L, fillt, ein Beweis fiir die
Genauigkeit des angewandten zeichnerischen Verfahrens. Zur ferneren
Kontrolle der Zeichnung sind in der Zahlentafel 11 noch mehrere Werte L fiir

n; = 1,3, ny, = 1,35, ng =141

berechnet und ergeben, in die Kurven L,, L, L, eingetragen, genaue
Ubereinstimmung von Rechnung und Zeichnung.

B. Wirklicher indizierter Kraftbedarf der trockenen Luftpumpe.

Die Ermittlung des Kraftbedarfs konnte durch Aufzeichnung der
Diagramme fiir verschiedene Saugspannungen entsprechend Fig. 20 erfolgen.
Fig. 20 ist verzerrt aufgezeichnet, um die Arbeitsweise der Pumpe in allen
Phasen zum Ausdruck zu bringen. Bei dem wirklichen Vakuumpumpen-
diagramm fehlen die auffallenden Spitzen, welche Fig. 20 an den Hub-
enden zeigt, fast ganz, wie aus den Indikatordiagrammen Fig. 30a und
30b zu ersehen ist. Man macht daher keinen merklichen Fehler, wenn
man bei der Berechnung des Diagramminhaltes annimmt, daf sich simtliche
Vorginge vom Abschluf des Schieberdruckkanals auf der einen Zylinder-
seite an bis zu seiner Eridffnung auf der anderen Zylinderseite im Totpunkt
vollziehen. Man erhilt dann das in Fig. 31 dargestellte einfachere
Diagramm. Bezeichnet wie friiher:

v.0 den Inhalt des schidlichen Raumes,

v.a ” » Ausgleichkanales, ferner

v.d - » Druckkanales zwischen Schieber und Riickschlag-
ventil,
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und legt man ferner die Bezeichnungen der Fig. 31 zugrunde, so erhilt

man folgende Beziehungen beim Druckausgleich und dem Ertffnen des

Druckkanales unter Voraussetzung einer Schieberkonstruktion nach Fig. 18 ¢g.
1. Druckausgleich zwischen:

Volumen v. (« -+ ¢) vom Druck p, auf der einen Kolbenseite und
" v.(1+0 , s P , , anderen Kolbenseite.
Die Ausgleichspannung p’ ergibt sich aus der Beziehung:
p-v.(at+o)+p.v.A+o)=p . v.1+at+20),
p,zpl-(a-i-d)-l-p-(l-i-d)

iTato0 = A4+ B.p.
Hierbei ist:
a-t+o 140
A=P {4,732 "™ B=11, 135"
Fig. 30a. Fig. 80D,

2. Druckausgleich zwischen:
Volumen v.(1 + & + ¢) vom Druck p' und
” v.d vom Druck p,.

Der Ausgleichkanal steht nur am Anfang und Schlufi der Druck-
periode mit der Kolbenseite, auf der die Kompression erfolgt, in Verbindung.
Der Einfachheit wegen soll angenommen werden, daf die Verbindung

wibrend der ganzen Druckperiode, also auch wihrend des Ausgleichs mit
d . v, besteht.

Die Ausgleichspannung p, ergibt sich aus der Beziehung:
p.ov.o+p.v.d+ato)=p.v.Qd+a+d+0),
_pn.d+tp.d+teto

BWET Y atdte ¢TDr
Hierbei ist:

- J _ 14a+a

C=n TraTere " DT, 1514



Kraftbedarf der Schieberluftpumpe mit Druckausgleich. 71

oder mit:
p’=A4A+B.p,
pu=C+AD+BD.p,
p=E+F.p (29)
In Gleichung (29) ist:
o _ » [, @t+0.0d+eto)
E=CHdD=gr o — 0+ 2o (30)
und:
F—BD (1+0.0+a+0)

“dfat2o.dtatdte 1)

Fig. 31,

Der Diagramminhalt (Fig. 31) setzt sich zusammen aus:

1. L, = Kompressionsarbeit des Volumens v.(1 4 & + d+ o) von p, auf p,.
2. L, = Arbeit fiir das Fortdriicken des Volumens v.w vom Druck p,.
3. Lg = Expansionsarbeit des Volumens v.¢ vom Druck p‘ auf p.
4. L, = Ansaugearbeit des Volumens v. (1 —r) vom Druck p.
Der Diagramminhalt ist:
L' = [Ly| 4 Ly — |Lg| — |L,]. (32)
1. Kompressionsarbeit L,.
Anfang Ende
Druck . . . . . Py P1
Volumen . . . . v.(14+a+d+4+0) v. (@404 o+ w
|L1\=1’4-”-<1+“+"+“)-[(ﬁ)"z’_l]. 39)
n—1 by |

2. Fortdriickarbeit L,.
Das Volumen v.(1+ a 4+ 0 + 6) geht bei der Kompression von p,

auf p, tber in v. (e +d 4 o+ «). Bei der angenommenen polytropischen
Kompression ist:
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Pl A+ae+d+o"=p,.[v.(¢+d+ o+ win
1
u=<i—4)7-(1+a+3+6)—(a+6+6) (34)

1
(fir p, = p,; wird u=1).

Die Fortdriickarbeit ergibt sich nach Berechnung von w zu:
Lol = py . v . u. (35)

3. Rickexpansionsarbeit L,.

Bei Berechnung des volumetrischen Wirkungsgrades ist bereits darauf
hingewiesen, daff sich praktisch richtige Werte ergeben, wenn man iso-
thermischen Verlauf der Riickexpansionslinie zugrunde legt. Das soll
deshalb auch bei der Berechnung von L; geschehen. Dem Kolbenweg
wiahrend der Riickexpansion entspreche das Hubvolumen ».r.

Das Volumen ».¢ vom Druck p* expandiert auf v.(» 4 a6) vom
Druck p.

Isothermische Expansion angenommen, ist:

pv.c=p.v.(r+ o),
e (i)
P
)1 pl
ILS\:p-v~(r+0‘)-ln(%):p‘~v-6-ln(-;>~ (36)

4. Ansaugearbeit L,.
Ll =p.v.(1—n. (37
Die fiir ein Kolbenhubvolumen von v chm zu leistende indizierte Arbeit
ist nach Gleichung (82):
L' = |Ly| + Ly} — |Lg) — | Ly
Fiir ein Hubvolumer von 1 cbm betrigt die Arbeit L = —T%:

dtea+d+a K&’)L:I_I]Jr

n—1 "

L=n N

38)

i

+p1’u——p‘-o‘-ln(%)—p-(l—r).

Eine Vereinfachung dieser Gleichung ergibt sich auf Grund der
spiter folgenden Rechnungsbeispiele.

Einflug des Druckausgleichs auf den Arbeitsbedarf.

Bei einer Vakuumpumpe ohne Druckausgleich leistet die Luft, welche
bei Kolben-Totpunktstellung den schidlichen Raum anfiillt, Riickexpansions-
arbeit. Gleichen Charakter der Kompressions- und Rilckexpansionslinie
vorausgesetzt, ist in diesem Falle der indizierte Arbeitsbedarf pro Kubik-



Kraftbedarf der Schieberluftpumpe mit Druckausgleich. 73

meter effektive Saugleistung (unter Berlicksichtigung des volumetrischen
Wirkungsgrades) ebenso grofi wie der theoretische. Durch den Druck-
ausgleich wird zwar einerseits bei niedrigen Saugspannungen der volu-
metrische Wirkungsgrad bedeutend vergrifert, andrerseits aber auch der
Arbeitshedarf pro Kubikmeter effektive Saugleistung erhoht.®*) Bei dem
meist geringen Energieaufwand fiir den Betrieb der Vakuumpumpe nimmt
man die Erhthung des Arbeitsbedarfs fiir die Vergroferung der volu-
metrischen Leistung in Kauf. Durch mehrstufige Kompression kann man
einen hohen volumetrischen Wirkungsgrad auch ohne Druckausgleich er-
reichen. KEs ist jedoch wahrscheinlich, dafi hierbei — wenigstens bei
kleinen Leistungen — die theoretische Arbeitsersparnis durch die ver-
mehrten mechanischen Widerstinde wieder ausgeglichen wird. Im Gegen-
satz hierzu mag an dieser Stelle erwihnt werden, daB bei Kompressoren,
welche Luft von atmosphérischer Spannung ansaugen und auf einen htheren
Druck pressen, der Druckausgleich nicht mehr ausgefiihrt wird. Man zieht
hier die durch Wiedergewinnung der Riickexpansionsarbeit tatsdchlich er-
zielte Arbeitsersparnis der durch den Druckausgleich erméglichten FEr-
hohung der volumetrischen Leistung vor.

Einfluf des Druckkanalinhaltes auf den Arbeitsbedarf.

Je grofier der Inhalt des Schieber- bezw. Zylinderdruckkanales (v . 0)
ist, um so grofer ist die Spannungserhthung p, — p’ zu Beginn des Druck-
hubes. Hiermit wichst auch der Diagramminhalt. Man soll daher den
Druckkanal konstruktiv miglichst klein gestalten, doch so, daff keine un-
zulissig hohen Stromungswiderstinde bei dem Uberdriicken des Volumens
v.u entstehen. Der Einfluf von J auf den Diagramminhalt ist aus der
Zahlentafel 12 zu ersehen. In dieser ist unter sonst gleichen Verhiltnissen
(p, = 11000 kg/qm; & = 0,01; 6= 0,03) der Wert L nach Gleichung (38)
fir =0 und J=0,04 berechnet, in Spaite 1 und 2 fiir die Saug-
spannung p = 500 kg/qm, in Spalte 3 und 4 fiir p = 1000 kg/qm.

Die Zahlentafel 12 zeigt, daf der schidliche Einflu des Druckkanal-
inhaltes auf den Arbeitsbedarf ganz betriichtlich ist. Er ist wesentlich
grofer als der Einflufi, den der Wasserdampfgehalt des angesaugten Ge-
misches sowie die Mantelkiihlung durch Verkleinerung des Exponenten n
auf L ausiibt.

Ferner sieht man, dafi die wihrend des Saughubes geleistete Arbeit
(Ly + L,;) nahezu gleich p.v ist. Es ist:

firp. . . . . . . . . . 500 1000 kg/qm,
p.v . . . . . . . . 500 1000 mkg,

L;+ L, aus Zahlentafel 12 . . 504 1002,

alsopur. . . . . . . . . 08 0,29/,

grofier als die Naherungsrechnung ergibt. An Stelle der Gleichung (38)
kann daher ohne merklichen Fehler gesetzt werden:

* 8. z. B. Koster, 4. d. V. d. Ing. 1895, S. 1088.
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Einfluf des Ausgleichkanalinhaltes auf den Arbeitsbedarf.

Der Arbeitsbedarf wichst auch mit Zunahme des Ausgleichkanal-
inhaltes wesentlich, wie sich in gleicher Weise wie fiir den Druckkanal
durch Rechnung leicht feststellen 1dft. Da er jedoch an und fiir sich
nicht grofi (meist kleiner als 19/y) ist, fallt sein Einflu auf den Arbeits-
bedarf nicht in gleichem Mafie ins Gewicht. Indes soll man bei der kon-
struktiven Ausfiihrung seinen Querschnitt nicht grofler machen, als zwecks
Erreichung eines moglichst vollkommenen Ausgleichs notig ist.

Was schliefilich noch den Einfluf des schidlichen Zylinderraumes
auf den Arbeitsbedarf anbetrifft, so braucht kaum darauf hingewiesen zu
werden, daBl er den Hauptanteil an der Erhdhung des tatsichlichen Arbeits-
bedarfs gegeniiber dem theoretischen bedingt. Er ist die Ursache fiir
die Ausfiihrung des Ausgleichs, welcher einerseits die Erhthung der
Spannung zu Anfang der Kompression von p auf p‘, andrerseits den
Verlust der Riickexpansionsarbeit zur Folge hat.

9. Kapitel.

Zeichnerische Ermittelung des Arbeitsbedarfes der
Schieberluftpumpe mit Druckausgleich.

Der Arbeitsbedarf L, der Vakuumpumpe entsprechend Gleichung (39)
148t sich leicht kounstruktiv ermitteln. In Fig.32 sind auf der Achse O0X
die verinderlichen Werte p von p=0 bis p = p, aufgetragen. Nach
Gleichung (29) wird:

w=E-+F.p
als Funktion von p durch eine Gerade dargestellt. Ihr Schnitt mit der
X-Achse ergibt die Abszisse:

fir p, = 0. Dadurch ist der Punkt b bestimmt. Fiir:
=Dy
wird auch:
Py = Py-
Dadurch ist der zweite Punkt ¢ der Geraden p, = E -4 F.p fest-
gelegt. Wenn man in Gleichung (29) die durch Gleichung (30) und (31)
gegebenen Werte E und F einsetzt, erhdlt man nimlich fiir p = p,:

_ 1 Jgpl@to dtato
LERRE LI [ Qe T+eat20
L. (+e . (tato)
A+a+20).0I+a+d+o)f’

—+
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1
e P T

' .04+ ea4+20)+ta+ta?+aot+o0+aoct6*+14ato0+0+taoto?
| 14+ ea+2¢ ]’

—_— pl__ — .
LR ISP
l14+e+20+a.(l+et20)+d.(+a+20)+0.(1+a+20)
1+ eat20 I

Dieses Ergebnis war zu erwarten, denn wenn Saug- und Druck-
spannung einander gleich sind, miissen auch sdmtliche zwischenliegende
Driicke den gleichen Wert haben; alle Diagrammlinien fallen dann —
allerdings nur theoretisch — in einer Geraden im Abstande p, parallel
zur X-Achse zusammen.

Ferner ist fiir p =0 die Ordinate, in welcher die Gerade p, = f(p)
die Y-Achse schneidet:

ry=FE.

Nunmehr ist in dem linken oberen Quadranten des Ordinatensystems
die Konstruktion des Wertes:

{7

als Funktion von p, ausgefiihrt unter Beriicksichtigung des Umstandes, daf
fir p, = p, der Wert =0 wird. Dabei ist das gleiche Verfahren wie
in Fig. 29 benutzt. Als Funktion von p erhilt man 7 durch Projektion
der einzelnen Ordinaten 7; auf dem Wege dd‘d”. Bei der praktischen
Anwendung des Verfahrens wird man es vorziehen, die Kurve

n=7r(p)

direkt iiber ba mit b als Ordinaten-Anfangspunkt zu konstruieren.
Man lege nun durch den Punktg der Geraden bc¢ mit der Ordinate

. n—1
T 14+ eat+dto

eine Vertikale und durch den, einem beliebigz angenommenen Druck
» = 01 entsprechenden Punkt d” auf der Kurve g = f(p) eine Horizontale.
Die beiden letztgezogenen Geraden schneiden sich in g’. Zieht man dann
weiter den Strahl bg¢’ bis zu seinem Schnittpunkt % mit d'd”, dann folgt
mit den Bezeichnungen der Fig. 32:

I

Ly _ Py
i !

P 1+e+d+to [{p\2—1
N

Die Strecke L, =hi stellt also das 1. Glied der Gleichung (39) dar.
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Zur Bestimmung des 2. Gliedes der Gleichung (39)
Ly,=p . u

Fig. 32.

ist zunichst die Ermittlung von
1
u=(1+a+d—l—6)'(%—)7—(a+6+6) (34)
1

erforderlich. Sieht man von dem Subtrahenden (¢ d+ o) ab, so liegt
wieder die Funktion
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C=y.axm
vor, nur ist jetzt m negativ, so daB sie sich in der Form:
y=0C.xm

zeigt. Man kann in diesem Falle gleichfalls die Brauersche Konstruktion
in sinngem#fier Abidnderung verwenden. Aus der Nebenfigur 33 folgt mit
den dortigen Bezeichnungen:

w2y

gy = tg,u,=&——_y1,

Ty Y1
xy =y . (1+tg ), Yo =y -1+ tgu).
Nun ist bei der darzustellenden Funktion:

Y Y

m - aom
oy Zg

Ersetzt man x, und y, durch
die vorstehend berechneten Werte,
so ist:

I yl.(l-l—tg[,L'
M x” . (14 tgw)m

Um die gesuchte Funktion
y=C.x™ zu erhalten, mufl also
genau wie bei der Brauerschen
Konstruktion der Adiabate gemacht
werden :

L4+tguw) =14 tgwry™ Fig. 3.
Im vorliegenden Falle ist zu setzen:
1 1

m= —

n 1,3

_ltetdto
=

= 0,769,

C

L == Dy,
l1+a+d+o
Yy=—"—"m ‘P
Py
[In der Fig. 82 ist gemacht: tgv = 0,5, woraus folgt:
(1 + 075)0’769 = (1 + tg M),

m — n
r=C.xm

tg u = 0,3659.]
Um nun die Ordinaten w direkt als Funktion von p, — von der
Ordinatenachse OY aus gemessen -— im linken oberen Quadranten des

Ordinatensystems abgreifen zu konnen, ist die Kurve:
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,_ltatits

G pm=C.am

nicht vom Anfangspunkte O, sondern von einem um 00, =ea+d-+a
nach rechts verschobenen Anfangspunkt O, mit den Achsen:
0,Y; und 0, (—X)

konstruiert. Fiir die Abszisse p, = p, ergibt sich die zugehdrige Or-
dinate zu:

y=14+a+d+o

Von dem hierdurch bestimmten Punkt » ausgehend, ist die Kurve
y=C.x™ in der durch die Nebenfigur 33 angegebenen Weise konstruiert.
Dann entspricht — von der Achse OY gemessen — die Abszisse u, der
Bedingung:

1
u1=f<p4>=<1+a+a+a>-(%‘—)7—(a+a+a).

Um » als Funktion von p zu erhalten, sind die einzelnen Punkte

k der Kurve w=f(p,) auf dem Wege kk‘k” in den rechten Quadranten

des Ordinatensystems hiniiberprojiziert. Man erhilt so die gesuchte Kurve:
w = f(p).

Es ist zweckmiflig, auch diese Kurve ohne den eingeschlagenen
Umweg direkt zu konstrmieren. Man muffi dann vom Anfangspunkt O,
ausgehen, indem man 50, = « + ¢ + ¢ macht.

Um den Wert
Ly=p,.u

zu erhalten, ist die Multiplikation von » mit p, zeichnerisch durch die
Hilfslinien

F'm, mm' und m'n
durehgefiihrt. ni stellt dann den Wert L, dar. Daraus, daf
a_q—z 1, [ﬁ:pl
gemacht ist, folgt nimlich:
L, Py

ny 1

Macht man dann weiter:

ns=hi=1L,,
so stellt is die negative Vorderdruckarbeit:
Li+ L,
dar. Die positive Hinterdruckarbeit ist nach Gleichung (39):

Lyy=p.1,
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wird also durch die Gerade Oc dargestellt, da fiir

»=0, p=py
Ly’ =0, Ly’ =p,

wird. si wird von Oc im Punkte ¢ geschnitten. Daher ist:
st=L 4 Ly — Ly = L,

gemif Gleichung (39) der indizierte Arbeitsbedarf pro Kubikmeter Hub-
volumen der Vakuumpumpe bei der Saugspannung p. Um den Arbeits-
bedarf pro Kubikmeter tatsichlich angesaugter Luft vom Drucke p zu er-
halten, ist L, noch durch den Liefergrad zu dividieren. Davon ist in
Fig. 32 der Deutlichkeit wegen abgesehen.

Die vollstindige Konstruktion der Arbeitskurven ist in Fig. 34
nach den in Fig. 32 angewendeten Verfahren durchgefiihrt. Dabei sind
die gleichen Bezeichnungen wie in Fig. 32 beibehalten und fiir die einem
Druck p entsprechenden Punkte auch alle Konstruktionslinien eingetragen.

Der Fig. 34 sind folgende, aus den Abmessungen des Luftzylinders
(Fig. 25) berechnete Werte zugrunde gelegt:

= 0,01,
d=10,04,
o=10,03,

ferner:
p; = 11000 kg/qm.

Nach Gleichung (29) ist:

p=E+F.p
mit
. 11000 0,04.1,047
E= 108 0,04 4 1,07 = 803,4, (30)
und
~1,03.1,04 .
=107 1,08 ~ %7 @D
wird:
py = 803,4 4 0,927 . p.
Die drei Punkte, durch welche die Gerade
py=1(p)
geht, finden sich zu:
. . 803,4 .
a) Schnitt mit der X-Achse: p,=0....p=— = — 866,7 (im
0,927

Zeichenmafistabe 5,20 mm).
b) Schnitt mit der Y-Achse: p=0....p, = E = 8034 (4,82 mm).
¢) Ferner wird fiir p =p, ....p,=p, = 11000 kg/qm.
Weiter ist:

; n—1 0,3

“1Ffatdto 1,08 = (,27778 (16,67 mm).
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Aus Fig. 34 ergibt sich der Wert Lg:

fiir p= 500 1000 kg/qm,

zu o = 3830 4300 mkg,

wihrend fiir die gleichen Verhiltnisse in Zahlentafel 12 berechnet war:
L = 3850 4335 mkg.

Die gute Ubereinstimmung der durch Rechnung und Zeichnung er-
mittelten Werte ist ein Beweis fiir die Genaunigkeit, mit welcher sich das
zeichnerische Verfahren durchfiihren LiSt.

Das Maximum von L, ergibt sich aus Fig. 34 zu:

Lq,, = 5000 mkg.

Hi

Die L,-Kurve der Fig. 34 kann auch ohne weiteres zum Ablesen
der mittleren indizierten Driicke bei verinderlicher Saugspannung benutzt
werden. Bezeichnet man nimlich mit:

F den nutzbaren Kolbenquerschritt . . . . qm,
pm den mittleren indizierten Druck. . . . . kg/qm,
¢ die Kolbengeschwindigkeit . . . . . . m/Sek,,
N; den indizierten Kraftbedarf . . . . . . P8,
0 ist:
N; = D 7 f ¢ )

oder pro Kubikmeter sekundliches Hubvolumen (#.c¢= 1 cbm):

ra P
Ni=qp
Der gleiche Wert ergibt sich aus Fig. 34 zu:
Le
lVil = 7—5 .
Somit ist:
Pm = Lg.

Bei einer ausgefiilhrten Vakuumpumpe, deren schidliche Réume
«, d, o angendhert mit den hier zugrunde gelegten Werten {iberein-
stimmen, ergab sich:

Fir die Saugspannung p . . . 500 2170 3540 5240 kg/qm.
Aus dem Indikatordiagramm p, 3540 4420 5250 4500
Nach Fig. 34 ist pn’ . . . .. 38830 4900 4950 4400 .
Also pm'—pm. . . . . . . 4290 4480 —300 —100
Letztere Werte in Prozenten
(100-M>. L. 482 486 — 57 — 229,
m :

Die Zusammenstellung zeigt eine gute Ubereinstimmung beider Werte.
Die Differenzen sind nicht nur den bei der Berechnung gemachten Ver-
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einfachungen, sondern auch der Schwierigkeit zuzuschreiben, bei den in
Betracht kommenden niederen Driicken mit schwachen Indikatorfedern

Fig. 34.

geniigend zuverlissige Diagramme zu erhalten, da hierbei die Reibung des
Indikatorkolbens und -Gestinges einen wesentlichen Einfluf hat.
Schmidt, Luftpumpen. 6
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Bei hioheren Saugspannungen — etwa von p = 7000 kg/qm an —
gibt die L,-Kurve der Fig. 34 zu niedrige Werte, weil mit der zonehmenden
Dichtigkeit der Luft auch die Widerstinde beim Durchgang durch die
Kanile und Steuerungsteile zunehmen.

Der Aufzeichnung der Kurven in Fig. 34 sind verhiltnism#fig un-
giinstige Konstruktionsverhiltnisse zugrunde gelegt. Kine Verminderung
des Arbeitsbedarfs ist insbesondere durch Verkleinerung des schidlichen
Druckraumes dJ.v moglich. Die Fig. 30a und 30b zeigen Diagramme
einer Vakuumpumpe von #hnlicher Konstruktion, wie durch Fig. 24
schematisch dargestellt, mit im Schieber angeordneten Riickschlagventilen.
Dabei betrug J nur 0,015. Durch Planimetrieren wurde fiir die (mittels
Quecksilbersiule gemessenen) Saugspannungen

p =576 kg/qm (Fig. 30a) 1600 kg/qm (Fig. 30b),
pm = 0,269 kg/qem 0,352 kg/qem
gefunden, entsprechend den Werten:
Ly = ~ 2700 mkg 3500 mkg

fiir 1 cbm Hubvolumen. Fig. 34 ergibt dagegen fiir die gleichen Saug-
spannungen:
Ly = 3900 mkg 4650 mkg.

Die obigen Werte von L, sind noch kleiner als die in Zahlentafel 12
fiir d =0 und p = 500 sowie p =1000 berechneten erwarten lassen kionnen.
Diese Verringerung des Leistungsbedarfes ist durch besonders sorgfiltig
durchgefiihrte Mantel- und Deckelkiihlung des Zylinders erreicht. Infolge-
dessen liegt die wirkliche Kompressionslinie unterhalb der Polytropen
».v13 =konst., welche der Konstruktion der Arbeitskurven in Fig. 34
und den Berechnungen der Zahlentafel 12 zugrunde liegt. In Fig. 30b
ist die Polytrope p .v13 = kounst. ebenso wie die Isotherme vom Punkte a
der Kompressionslinie ausgehend konstruiert. Es mag an dieser Stelle
noch auf die Deutlichkeit hingewiesen werden, mit der in den beiden
Diagrammen: Fig. 30a und 30b sowohl der Vorgang des Druckausgleichs
wie auch das Zuriickstromen des Volumens ¢ . v bei Beginn der Kompression
ausgeprigt ist.

Es mufi in Fig. 32 und 34 auffallen, dafi die Griofie w, d. i. das
Volumen, welches mit dem Druck p, ins Freie iibergedriickt wird, auch
bei der Saugspannung p =0 noch einen gewissen Betrag hat. Dem-
nach wiirde ein Fortdricken von Luft stattfinden, trotzdem die Pumpe
nichts mehr ansaugen kann. Dieser scheinbare Widerspruch erklirt sich
aus der Erwirmung der Luft infolge der polytropischen Kompression.
Mit jedem Kolbenhub mufl die Vergriflerung des Volumens v.(d + o) in-
folge Temperaturerhshung durch Fortdriicken wieder beseitigt werden.
Wenn die Pumpe also mit dem absoluten Druck p = 0 bezw. mit der
niedrigsten Saugspannung, welche bei geschlossenem Saugstutzen erreicht
wird, arbeitet, miifite die Temperatur des Volumens v . (d + ¢) ins Unend-
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liche steigen, da es die ganze indizierte Arbeit in Gestalt von Wirme
aufzunehmen hat; gleichzeitiz miifite natiirlich eine Verminderung des
entsprechenden Luftgewichtes bis zum Grenzwert O eintreten. In Wirk-
lichkeit stellt sich natiirlich bei hohem Vakuum, bei dem die Flichen-
entwickelung des Diagrammes an und fiir sich klein ist, ein schoeller
Wirmeaustausch mit den Wandungen ein. So erhilt man bei geschlossenem
Saugstutzen im Beharrungszustande tatsichlich Diagramme, die am Ende
des Druckhubes in eine Spitze auslaufen; dichten Schieber, Kolben und
Stopfbiichse vorausgesetzt. Infolgedessen hat man bei geschlossenem Saug-
stutzen einen wesentlich geringeren Arbeitsbedarf zu erwarten, als das
Diagramm (Fig. 34) bei p = 0 angibt. Findet dagegen noch ein Ansaugen

Fig. 35.

von Luft, wenn auch bei ganz niedrigem absoluter Druck, statt, so haben
sofort die L.-Werte der Fig. 34 Giltigkeit. Im Kondensationsbetriebe
kommt natiirlich nur dieser Fall in Betracht, so dafi fiir den Arbeits-
bedarf bei verschiedenen Saugspannungen p, Fig. 34, mafigebend ist.

In Fig 35 ist das Indikatordiagramm fiir den Grenzfall p =0 auf
Grund der gleichen Betrachtungen aufgezeichnet, welche den Fig. 32
und 34 zugrunde liegen. Dabei betriigt der Anfangsdruck bei Beginn der
Kompression nach Gleichung (29):

24 = E=28034 kg/qm.

Die Xompressionslinie ist als Polytrope mit » = 1,3 aufgezeichnet.
Der Konstruktionswinkel » ist angenommen: tg» =1/, dann ergibt sich

ig n aus:
6%
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1+ tgu) = 1,33313,
tg u = 0,4535.

In Fig. 36 ist das Indikatordiagramm dargestellt, welches man
tatsdchlich fir p =0 im Beharrungszustande erhalten wiirde; es ist
also angenommen, dafi die Kompressionslinie am Hubende in eine Spitze
ausliuft; von dieser ausgehend, ist die Kompressionslinie riickwiirts
konstruiert. Durch Planimetrieren ergibt sich der mittlere indizierte
Druck zu:

Fig. 35 Fig. 36
P - - . . . . . 3200 1570 kg/qm.
(Aus der Lg-Kurve der Fig. 34 folgt fiir p=0....pi = ~ 3100 kg/qm.)
Fig. 36.

Fig. 86 gibt also den Arbeitshedarf wieder fiir den Fall, dafi die
Pumpe mit geschlossenem Saugstutzen leerliuft, Fig. 35 dagegen die
untere Grenze des Arbeitsbedarfs unter der Annahme, dal ein Ansaugen
von Luft bei hiochstem Vakuum gerade noch stattfindet. Der wirkliche
Arbeitsbedarf wird im letzteren Falle etwas geringer sein infolge des
stirkeren Einflusses der Kiihlwirkung der Wandungen.

Jedenfalls ist es irrefilhrend, wenn fiir die Berechnung des Arbeits-
bedarfes bei ,hochstem Vakuum“ das Diagramm (Fig. 36) zugrunde gelegt
wird. Dieser Wert kann im Betriebe auch bei ,hiochstem Vakuum“ nie
erreicht werden.

In Fig. 87 ist der indizierte Arbeitsbedarf pro Kubikmeter tat-
sdchlicher Saugleistung auf dem Wege der Zeichnung ermittelt. Zunichst
ist die durch Fig. 29 ermittelte Kurve des theoretischen Arbeitsbedarfes
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fiir den Exponenten der Polytrope n = 1,3 aufgezeichnet. Es ist die mit
L; bezeichnete Kurve. Sodann sind die L,-Werte, wie sie sich aus Fig. 34
ergeben, als L.,-Kurve nach Fig. 37 iibertragen. Ferner ist aus Fig. 23
die Kurve des volumetrischen Wirkungsgrades #. (unter Berticksichtigung
des p-MafBstabes) nach Fig. 87 iibertragen. 19/, ist = 0,5 mm gesetzt. Aus
Fig. 23 folgt fiir

p=21 100 200 300 500 1000 2000 10000 kg/gqm,
w= 0 76 87 90,5 93,5 955 96,5 97 9/,.
Der indizierte Arbeitsbedarf fiir 1 chm effektive Saugleistung ist:
L,

N

Le = y

wenn man die — wie oben gezeigt, zuliissige — Annahme macht, dafi der
volumetrische Wirkungsgrad mit dem Liefergrad zusammenfillt. Er wird
dargestellt durch die L.-Kurve. Man erhiilt den Punkt b der L.-Kurve
aus dem Punkt a der L.-Kurve durch Ziehen des Strahles dg, horizontale
Projektion des zu o gehorigen Punktes ¢ der 5.-Kurve nach f auf dg,
Ziehen der Vertikalen fe und Horizontalen ae sowie des Strahles ge durch
den Schnittpunkt e der beiden letzten Geraden. ge schneidet ac in . Aus
Fig. 37 folgt dann:

bn _(Tm
an  fm’
. __ em L
n=dn- =1 2.
Fiir
=0
wird
L, = 00,

Der Arbeitsbedarf pro Kubikmeter effektiver Saugleistung steigt in-
folgedessen bei kleinen Saugspannungen sehr stark an.

Als ,indizierter Wirkungsgrad“ kann das Verhiltnis:

L;
L, —

bezeichnet werden. Er ergibt sich fiir den Punkt b der L.-Kurve durch
horizontale Projektion von b nach % auf dem Strahl dg, vertikale Projektion
von h nach ¢ auf die Horizontale, welche durch den dem Punkt b ent-
sprechenden Punkt % der L;-Kurve gezogen ist, und durch Ziehen des
Strahles gi bis zu seinem Sehnitt ! mit ak. in gibt dann den Wirkungs-
grad 5. in Prozenten an (0,5 mm =109/y).

Die Wirkungsgrade 7. sind fiir die bei Kondensationen in Betracht
kommenden niedrigen Saugspannungen von 0,05--0,15 Atm. sehr schlecht.

Zur Bestimmung von 7. ist als theoretischer Kraftbedarf L; ein
Wert zugrunde gelegt, fiir dessen Berechnung polytropischer Verlauf der
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Kompressionslinie und auferdem noch ein gewisser Uberdriickwiderstand
als unvermeidlich vorausgesetzt war. L; stellt also den praktisch erreich-
baren indizierten Arbeitsbedarf dar fiir eine Vakuumpumpe, die ohne Druck-
ausgleich arbeitet. Durch 7, wird daher nur die Erhohung des Arbeits-
bedarfs gekenunzeichnet, welche durch Unvollkommenheiten der Konstruktion,
insbesondere den Druckausgleich, bedingt sind.

Wenn man indes beriicksichtigt, dafi der Exponent » ziemlich will-
kiirlich angenommen ist, dafl man ferner iiber den zuldssigen Steuerungs-
widerstand wihrend des Uberdriickens verschiedener Ansicht sein kann,
so ergibt sich die Forderung eines objektiven Vergleichsmafistabes. Die
Grenze des durch technische Mittel — etwa durch Wassereinspritzung —
Erreichbaren ist die isothermische Kompression von der Saugspannung p
auf den Druck von

1 Atm. = 760 mm Hg = 10333 kg/qm.

Der zur Kompression von 1 c¢bm Gas von p auf p, kg/qm erforderliche
Arbeitsbedarf ist bei isothermischer Kompression:

L,-=p-ln%-

‘Wird p, konstant = 103838, p variabel zwischen p = 0 und p = 10333
angenommen, so ist L; = 0 bei p = 0 und bei p = p, = 10333.

Die Kurve
Li=f(p)

ist in Fig. 38 konstruiert. Trigt man vom Anfangspunkt O aus als
Abszissen die Werte

Inp
ab — Oa=1lnp, —, macht man ferner auf der Ordinatenachse

m‘—‘—“m:lnpl,

so stellt die Gerade ba den Wert In (%) als Funktion von inp dar. Um

P als direkte Funktion von p zu erhalten, ist es nur ndtig, die zu

den Abszissen inmp gehorigen Punkte der Geraden ba auf die Ordinaten
von p selbst zu projizieren. Man erhilt so die Kurve:

P1
=[n-
Y p

Bezeichnet z. B. p' = Od einen beliebigen Wert der Saugspannung p,
80 ist
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[4

Die Zahlenwerte ln(;l) sind im Mafistabe 1 =10 mm aufgetragen.

Es ist:

In 10333 = 19,2432 mit 1 =10 mm

10000 = 9,21085
9000 — 9,104 98
8000 = 8,987 20
7000 = 8,853 67
6000 = 8,69952
5000 = 8,51720
4000 = 8,29405
3000 = 8,006 37
2000 = 7,600 91
1000 = 6,907 76

500 = 6,21461
400 = 5,99146
300 = 5,703 78
200 = 5,298 32
100 = 4,605 17

69,1
62,1
59,9
57,0
53,0
46,1

Zwecks Vornahme der graphischen Multiplikation von Ixn <1—;1>

mit p ist im Abstande 1 =10 mm von der Ordinatenachse eine Vertikale
gezogen. Wird Punkt f auf diese nach g projiziert und der Strahl Og
gezogen und bis zu seinem Schnittpunkt A mit d7 verlingert, so folgt:

ﬂ_Od

ig 01

(T}t=ln£1, 4 s
P 1

cfth‘~lnpf-

Auf diesem Wege ist die Kurve

Li={f(p)

konstruiert. Das Maximum von L; ergibt sich aus:

P1
L=p-ln—:;
P P
dL
Ry A« W =0,
dp P
somit:
lnl’_}

» =1 und L; maz = p.
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Der Punkt ! der Kurve L;, bei welchem diese ihr Maximum erreicht,
liegt also auf der gleichen Ordinate, auf welcher
D1
y=In P 1
wird.

Man erhilt somit ! als Schnittpunkt der durch den Punkt k¥ mit
der Ordinate y = 1 gelegten Vertikalen mit einem durch O unter einem
Winkel von 45% gezogenen Strahl. Die Berechnung ergibt fiir das
Maximum:

Inp=1Inp, —1=28,2432,

p=3670 kg/qm,
L‘fmam = 3670 mkg

Die L.-Kurve aus Fig. 37 ist nach Fig. 38 fibertragen; der indizierte
Wirkungsgrad ist dann:
— Li
W=

Dem Punkt & der L;-Kurve entspricht der Punkt m der Le-Kurve.
Macht man ds =1, zieht den Strahl s, die Horizontale mm’, die Verti-
kale m‘h‘, die Horizontale hA’ und den Strahl nh’, welcher dh in ¢
schneidet, so folgt:

dg rh
ds  rm

rh' L;
de=ds =T

Diese Konstruktion ist fiir eine Reihe von Punkten durchgefiihrt
und so die Wirkungsgradkurve #; erhalten. Diese Werte sind natiirlich
noch wesentlich ungiinstiger als die #.-Werte der Fig. 37. Es ist:

firp . . . . . . . . 500 1000 1500 kg/qm,
nach Fig. 87 . . . . . b4 70 79 9,
38p . . . . 30 47 59,5 .

Die letzteren Wirkungsgrade miissen als ganz auflerordentlich un-
giinstig bezeichnet werden.

10. Kapitel.
Der mechanische Wirkungsgrad.

Der mechanische Wirkungsgrad der Vakuumpumpe, d. h. das Ver-
hiltnis der indizierten Vakuumpumpenarbeit zu der effektiven Arbeit,
welche an der Pumpenwelle zugefiihrt werden muf}, ist von verschie-
denen Umsténden abhingig: z B. der Ausfiibrung der Pumpe in stebender
oder liegender Bauart, Verhaltnis von Kolbendurchmesser zu Kolbenhub,
Umdrehungszahl, Grofle der Leistung usw.; von grofilem Einflufl ist auch
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die Werkstittenausfiihrung, da bei den geringen indizierten Driicken der
Einfluf mechanischer Reibungsverluste relativ viel grofler ist, als bei den
hohen mittleren indizierten Driicken von Dampf- und Gasmaschinen und
Kompressoren. Im allgemeinen kann, wie bei der Dampfmaschine, an-
genommen werden, daB die Reibungsverluste in der Maschine bei jeder
Saugspannung angenihert dieselben sind. Gute Ausfiihrung vorausgesetzt,
betrigt der mechanische Wirkungsgrad bei dem maximalen indizierten
Kraftbedarf, also bei einer absoluten Saugspannung von ca. /g Atm.,
70—80 9/,.

Man kann setzen bei einem stiindlichen Hubvolumen in einem
Zylinder von

200 500 1000 1500 2000 chm
7 =070 0,73 0,77 0,79 0,80.

Damit ist es moglich, die effektive Leistung, welche an der Welle
der Vakuumpumpe im normalen Betriebe zuzufiihren ist, den nachfolgenden
Ausfiihrungen entsprechend zu berechnen.

Beispiel.

Fiir eine Oberflichenkondensation, welche sttindlich 8000 kg Dampf
niederzuschlagen hat, sei das erforderliche stiindliche Hubvolumen der
Vakuumpumpe zu 600 cbm hei einem absoluten Kondensatordruck von
0,1 Atm. berechnet. Der erforderliche Kraftbedarf der Vakuumpumpe soll
unter Zugrundelegung der L.-Kurve der Fig. 34 berechnet werden.

Der indizierte Arbeitsbedarf betrigt maximal fiir 1 chm Hubvolumen
5000 mkg. Die Vakuumpumpe erfordert also maximal:

600 . 5000
3600 .75
Mit einem mechanischen Wirkungsgrad #m. = 0,74 berechnet sich
somit der maximale effektive Kraftbedarf zu:
111
N, o—
Ne= 04

| f—
Ni=

= 11,1 PSinq.

=15 PS,.

Die mechanischen Verluste betragen also:
15 —11,1=3,9 PS.
Bei dem verlangten Vakuum ist der indizierte Arbeitsbedarf fiir
1 cbm Hubvolumen:

4300 mkg.
Im normalen Betriebe betriigt also der indizierte Kraftbedarf:
600 . 4300
1= 3600.75 6 PSi-

und der effektive Kraftbedarf:
Ne=09,6+3,9=135 PS,.
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11. Kapitel.
Kraftbedart der Kondensatpumpe.

Der Krafthedarf der Kondensatpumpe spielt neben demjenigen der
Luftpumpe keine grofie Rolle. Fiir Uberschlagsrechnungen kann ibm ein-
fach durch Annahme eines schlechteren mechanischen Wirkungsgrades der
Vakuumpumpe Rechnung getragen werden, dhnlich wie man bei einer
Dampfmaschine die fiir den Betrieb der Kondensation erforderliche Arbeit
zu den mechanischen Reibungsverlusten rechnet.

Der indizierte Arbeitsbedarf der Kondensatpumpe héngt von der
Forderhohe des Kondensates ab. Diese setzt sich zusammen aus:

1. der Differenz zwischen Atmosphiren- und Kon-
densatorspannung e h, m Wassersiule,
2. dem Widerstand der Druckventile . . . . . hy
3. der manometrischen Forderhohe zwischen Kon-
densatpumpe und AusguBoffnung der Kondensat-
leitung . . . . . . . . . . . 0 0L kg

”

bl b

hy ist durch die Hohe des Vakuums bestimmt.

ko hingt von der freien Durchflufioffnung und Konstruktion der
Druckventile ab und liegt in den meisten Fillen zwischen 0,5 und 1 m
‘Wassersiule.

hy ist von der Anlage der Kondensatdruckleitung und der Anordnung
des Kondensatsammelgefifies abhingig. Da bei Dampfturbinen die Kon-
densationsanlage in der Regel im Maschinenhauskeller untergebracht wird,
wihrend der Kesselhausfuflboden, auf welchem der Speisewasserbehilter
gewohnlich steht, meist mit Maschinenhausflur in gleicher Hshe liegt, so be-
trigt ky; gewdhnlich 83—5 m. Es mag hier bemerkt werden, dafj die meisten
Konstruktionen von Kondensatkolbenpumpen keine hohere Druckhthe kg
als 5 m ohne Beeintriichtigung des ruhigen Ganges der Pumpe gestatten.

Die Ermittelung des mechanischen Wirkungsgrades und damit des
effektiven Kraftbedarfs der Kondensatpumpen bietet infolge des geringen
Betrages Schwierigkeiten. Bei einer groflen Kondensation fiir 30000 kg
Abdampf pro Stunde und einer Gesamtforderhohe des Kondensates von:

hy 4 hy + hy = 15 m Wassersiule
betrigt der indizierte Kraftbedarf nur:

30000 .15
3600 .75

Bei der normalen Ausfihrung, bei welcher die Kondensatpumpe von
der Vakuumpumpe mit angetrieben wird — endweder direkt oder mit
Ubersetzung — werde als mechanischer Wirkungsgrad der Kondensatpumpe
bezeichnet:

N =- =~ 1,7 PS;.

indizierte Kondensatpumpenarbeit
fiir den Betrieb d. Kondensatpumpe auf d. Vakuumpumpenwelle iibertragene Arbeit.
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Die geringsten mechanischen Verluste erhilt man, wenn man die
Kolbenstangen von Vakuum- und Kondensatpumpe direkt kuppelt; sie sind
wesentlich grofer, wenn man gendtigt ist, die Kondensatpumpe von der
Vakuumpumpenwelle durch eine besondere Kurbel anzutreiben, und wachsen
noch mehr, wenn ein Zahnradvorgelege zwischengeschaltet ist, um eine
geringere Umdrehungszahl der Kondensatpumpe zu erzielen. Bei guter
‘Werkstattausfithrung kann der mechanische Wirkungsgrad in diesen drei
Fillen angenommen werden:

1. direkte Kupplung der beiden Kolbenstangen. . . 5 = 0,55—0,65

2. Antrieb durch gesonderte Kurbel . . . . . . . =045—0,55

3. Antrieb durch Zahnradvorgelege . . . . . . . =0,30—0,40
Beispiel.

Wird in dem vorher fiir die Vakuumpumpe benutzten Rechnungs-
beispiel direkte Kupplung der Kolbenstangen und dementsprechend 7, = 0,6
angenommen, ferner die Forderhthen gesetzt:

hy=9 m, hy = 0,5 m, hy =45 m,
h=hy + hy + hy = 14 m,

so ist an der Welle der Vakuumpumpe fiir den Kondensatpumpenantrieb
zu leisten:
8000 . 14
V, ——— . — o~
Ne = 3600 .75.0,6 0,7 PSe.
Fiir den normalen Betrieb von Luft und Kondensatpumpe ist daher

unter den angenommenen Verhiltnissen eine Leistung erforderlich von
N=13,540,7 = 14,2 PS..

Zu dem gleichen Resultat gelangt man auch, wenn man den Kraft-
bedarf fiir die Kondensatpumpe unberiicksichtigt 148t und den mechanischen
‘Wirkungsgrad der Vakuumpumpe zu 0,71 statt 0,74 annimmt.

Der maximale Kraftbedarf beim Anlassen betrigt:

N =15+0,7=15,7 PS..

Wird bei elektrischem Antrieb der Motor fiir den normalen Kraft-
bedarf ausreichend bemessen, so geniigt er auch fiir den maximalen Kraft-
bedarf, selbst wenn dieser einmal lingere Zeit erforderlich wire.

12. Kapitel.
Koustruktive Ausfithrung der Kondensatpumpe.

Eine doppelt wirkende Kondensatpumpe normaler Ausfithrung ist
in Fig. 39, 40, 41 in verschiedenen Schnitten dargestellt. Damit die
Kondensatpumpe zuverlissig arbeitet, ist in erster Linie darauf zu achten,
dafl der Stromung des Kondensates vom Kondensator zu der Kondensat-
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pumpe bis zur Fiillung des Pumpenzylinders moglichst wenig Hindernisse
in den Weg gelegt werden; andernfalls verhindert das durch die getrennte
Luftabsaugung im Kondensator iiber dem Kondensatspiegel erzeugte hohe
Vakuum das Kondensat am Zuflu zur Pumpe oder macht hierfiir eine

hohe Wassersiule erfor-
derlich. Es ist aber be-
sonders bei Kondensa-
tionen fiir Dampfturbinen,
welche in der Regel im
Maschinenhauskeller
untergebracht werden
miissen, wiinschenswert,
mit einer geringen Kon-
densatzuflufhohe auszu-
kommen. Man soll daher
die Kondensatsaugleitung
mobglichst kurz halten und
mit groflem Querschnitt
ausfithren. Die Zufiuli-
geschwindigkeit soll nicht
mebhr als 0,3—0,4 m
pro Sekunde betragen.
Vor allem aber miissen Saugventile oder -Klappen vermieden werden. Es
ist deshalb allgemein iiblich, Kondensatpumpen mit Einstromungsschlitzen
in der Zylinderlaufbiichse auszufiihren, welche durch den Kolben am Hub-
ende freigelegt werden. Es ist zweckmifiig, die Grofie der Schlitze zu-
niichst nach Schitzung anzunehmen. Man bestimmt dann unter Benutzung

Fig. 39, 40, 41.
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des Kurbelkreises die Zeit ¢ (in Sekunden), wihrend welcher die Schlitze
offen sind, und den mittleren freien Querschnitt £, (in Quadratmetern)
wihrend der Ertffnungsdauver in bekannter Weise.*) Bezeichnet man
ferner die zulidssige Zuflufhohe des Kondensates mit & (in Metern) und
das Volumen, welches bei jeder Einstromung zu férdern ist, mit ¢ (in
Kubikmetern), so mufl sein:

q=1t.fuy29h,

=_2 .
ty2gh

Es empfiehlt sich jedoch, den Querschnitt mindestens doppelt so grofi
zu machen als diese Rechnung ergibt, um der Kontraktion und sonstigen
Widerstinden Rechnung zu tragen. Namentlich konnen Spuren von Luft,
welche mit dem Kondensat in den Pumpenzylinder gelangen, eine be-
deutende Vergroflerung der unitigen Zulaufhdhe bedingen. Die Firma
Balcke fithrt deshalb einen ihr patentierten Vakuumanschluf aus. Er ist
in Fig. 39 bei a, @, in Fig. 41 bei b angedeutet und besteht aus einer
einfachen Bohrung, welche kurz vor der Erioffnung der Einstrémungs-
schlitze durch den Kolben freigelegt wird. Sie steht durch ein Rohr mit
dem Vakuumraum des Kondensators in Verbindung und bewirkt, daB jede
Spur von Luft abgesaugt wird, bevor die Kondensateinstromung beginnt.
Es empfiehlt sich, den Vakuumanschlufl an der ersten heifilesten Kammer
des Kondensators anzubringen. Da man das Kondensat mit moglichst
hoher Temperatur der Kondensatpumpe zufiinrt, so wiirde beim Anschluf
etwa an den Saugstutzen der Luftpumpe Wasserdampf von dem Druck,
welcher der Kondensattemperatur entspricht, in die Luftpumpe eintreten;
hierdurch wiirde die Gegenstromwirkung des Kondensators beeintrichtigt
oder ganz zerstort.

fm

Was die Abmessungen des Kondensatpumpenzylinders anbetrifft, so
wiirde es theoretisch geniigen, das nutzbare Hubvolumen (s. Fig. 39):

7T
= . pe.
4= D%.s
= dem bei der grofiten Belastung der Kondensation pro Hub zu fordernden
Kondensatvolumen zu machen. Damit die Pumpe auch bei ungleichm#figem,
stofweisen Zuflufl des Kondensates befriedigend arbeitet, ist es notig, die

Abmessungen g - D? - s weit groBer — etwa = 1,8 bis 2. ¢ — auszufithren.

Hierzu kommt noch, daB man nicht mit Sicherheit darauf rechnen kann,
dafl der Zylinder wihrend der Dauer der Schlitzerdffnung tatséichlich ganz
voll 1lsuft. Insbesondere wird der freie (schidliche) Raum unter dem
Ventilsitz sich nicht leicht mit Kondensat fiillen. Bei der Konstruktion
der Kondensatpumpe soll man daher diesen Raum moglichst klein gestalten.

*) 8. u. a. Dubbel, a. a. O. 8. 226 ff.
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Die grofite Schwierigkeit bei der Konstruktion der Kondensatpumpe
besteht darin, Stofle im Gestdnge, Ventil- und Wasserschliige zu vermeiden.
Der Zylinder einer normalen Kolbenwasserpumpe ist bei Hubbeginn ganz
mit Wasser gefiillt, dieses geht mit dem Kolben von der Geschwindigkeit o
in die Hubgeschwindigkeit iiber. Bei richtiger Wahl aller Abmessungen
ist das selbst bei hoheren Umdrehungszahlen ohne jeden StoB moglich.
Bei der Kondensatpumpe dagegen trifft der Kolben in der Nihe der Hub-
mitte mit hoher Geschwindigkeit auf das entliiftete Kondensat, welches
nur einen Teil des Zylinders fiillt. Hierbei steigt der Druck, wie das an
einer Kondensatpumpe abgenommene Diagramm (Fig. 42) zeigt, beinahe
unvernmittelt vom hochsten Vakuum auf den Gegendruck; infolgedessen
entsteht die Gefahr eines harten Schlages auf den Kolben und die Druck-
ventile, der sich auf das Gestéinge fortpflanzt und leicht zu Zerstorungen
Aunlafl gibt.

Fig. 42.

Es gibt verschiedene Mittel zur Beseitigung dieses Schlages. Das
einfachste ist die Verminderung der Umdrehungszahl. Demgegeniiber 1Bt
die Vakuumpumpe eine hohe Umdrehungszahl als wiinschenswert erscheinen,
weil dadurch der schiidliche Einfluf von etwaigen Undichtigkeiten auf die
Saugleistung verringert wird. Will man trotzdem die Kondensatpumpe
von der Welle der Vakuumpumpe aus mit antreiben, so mufl man eine
Ubersetzung zwischen beiden einschalten. Diese Losung ist indes wegen
der Komplikation der Anlage, welche eine Vergrofierung des Platzbedarfes,
Vermehrung der Zahl der Schmierstellen und Erschwerung der Bedienung
zur Folge hat, unbefriedigend. Ferner kann durch Einschniiffeln von
Luft ein allmihliches Ansteigen der Drucklinie und dadurch ruhiger Gang
erzielt werden. Dabei tritt aber auch Luft in den Saugraum der Pumpe,
welche das Zustromen des Kondensates erschwert oder verhindert; Schniiffe-
lung darf daher nur im Notfall und mit Vorsicht angewendet werden.
Der Hauptwert ist auf sorgfiltige, kounstruktive Durchbildung aller Teile
der Kondensatpumpe zu legen. Insbesondere ist der freie Ventilquerschnitt
sehr reichlich, das Ventilgewicht mioglichst gering auszufiihren. Ferner
empfiehlt es sich, den Kolben nicht mit ebenen Stirnfiiichen, wie in Fig. 39
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dargestellt, auszufiihren, sondern mit kegelférmigen Spitzen zu versehen.
Durch diese Mittel 146t sich in Verbindung mit m#Biger Schniiffelung ein
befriedigender Gang der Kondensatpumpe bei mittleren Umdrehungszahlen
erreichen.

Da die Heftigkeit des Schlages in erster Linie von der Hghe der
plotzlich auftretenden Drucksteigerung abhéngig ist, so ist es anch méglich,
durch zweistufige Wirkungsweise einen ruhigen Gang der Kondensatpumpe
bei hoher Umdrehungszahl zu ermdglichen. Neuere Kondensatpumpen
werden deshalb ausschlieilich zweistufig ausgefiihrt. Durch Verwendung
eines Differentialkolbens und nur eines Zylinders wird die zweistufige
Wirkungsweise mit einfachen Mitteln erreicht. Auf diese Konstruktion
soll hier nicht niher eingegangen werden, da sie bei Behandlung der
Nafluftpumpen in gleicher Ausfilhrung wiederkehrt und eingehend be-
handelt wird.



Dritter Abschnitt.

Die Pumpen fiir gemeinsame Luft- und
Kondensatabsaugung.

13. Kapitel.
Die einstufige NaSluftpumpe.

Zur gleichzeitigen Entfernung von Luft und Kondensat aus dem
Oberflichenkondensator konnen Nafluftpumpen derselben Bauart wie fiir
Einspritzkondensationen verwendet werden. Eine Zusammenstellung solcher
Pumpen findet sich u. a. in den Werken von Dubbel®) und Thering. %)
Ferner ist eine grofie Zahl von Luftpumpenkonstruktionen, wie sie speziell
fiir die Oberflichenkondensationen der Seedampfer ausgefiihrt werden, von
Strebel®*#) eingehend beschrieben.

Das Volumen des Dampfluftgemisches von dem absoluten Konden-
satordruck p, welches stiindlich aus dem Kondensator abzusaugen ist,
werde wie im ersten Abschnitt mit L’ (cbm) bezeichnet und kann nach
den Ableitungen des 2. Kap. berechnet werden. Verwendet man eine ein-
stufige Nafluftpumpe mit Saug- und Druckklappen bezw. -Ventilen, etwa
der von Thering a. a. O. (Fig. 309 und 310, S.302 und 308) dargestellten
Ausfithrung, so ist in erster Linie zu beriicksichtigen, dal der Druck im
Pumpenzylinder wihrend des Saughubes um einen bestimmten Betrag
niedriger ist als der Kondensatordruck. Die Differenz ist abhingig von
dem Saugklappenwiderstand, sowie den Stromungs- und XKontraktions-
widerstinden. Der Einfluf derselben ist grifier, als man im allgemeinen
annimmt. Z. B. betrage bei einer Anlage der absolute Druck am Luft-
saugstutzen des Kondensators py,= 1500 kg/qm; er setze sich zusammen
aus einer Dampfspannung d, = 800 kg/qm und Luftspannung I, = 700 kg/qm;
der Saugklappenwiderstand sei 300 kg/qm. Dann ist die absolute Saug-
spannung im Pumpenzylinder 1200 kg/qm. Da der Dampfdruck im
Zylinder ebenso wie am Saugstutzen unveridndert 800 kg/qm ist, so kann
der Luftdruck im Pumpenzylinder nur noch 1200 — 800 = 400 kg/qm

*) Dubbel, Entwerfen und Berechnen der Dampfmaschinen, S. 2156—233.
**) Thering, Die Geblise, S. 276—304.
*#*) Strebel, Z. d. V. d. Ing. 1905, S. 1930 ff.
Schmidt, Luftpumpen. 7
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betragen. Wenn nun keine weiteren Umstinde wirksam wiren, welche
die Leistung der Pumpe noch mehr beeintrichtigen, so erforderte allein
die Drosselung bei dem Eintritt in den Luftzylinder eine Vergriferung
des berechneten Luft-Hubvolumens auf

Iy 700
400
bezw. der Liefergrad dieser Pumpe wiire:
400
e 4
A= 500 0,57.

Der Saugwiderstand von 300 kg/qm diirfte bei den meist gebriuch-
lichen Ausfiihrungen mit Gummiklappen nicht zu hoch gegriffen sein.
Fiir eine Turbinenkondensation, bei welcher man das hochstmdgliche
Vakoum zu erreichen sucht und mit halben Vakuumprozenten rechnet,
ist eine derartige Pumpe nicht brauchbar. Das wirtschaftlich giinstigste
Vakuum der Kolbendampfmaschine liegt, wie frither erwihnt, bei 80—859/,.
Hierbei spielt der Saugwiderstand keine grofle Rolle mehr; die einstufigen
Pumpen mit Saugklappen werden deshalb wegen ihrer bewihrten Einfach-
heit mit einer gewissen Berechtigung immer noch fiir die Einspritz- und
Oberflichenkondensationen der Kolbendampfmaschinen ausgefiihrt.

Fiir die Berechnung des Kraftbedarfs der Nafluftpumpen mit Saug-
und Druckklappen sind unter Anlehnung an das 2. Kap. folgende Be-
zeichnungen zugrunde gelegt:

po = absolute Kondensatorspannung . . . . . . . . . kg/qm
bestehend aus den Partialdriicken:
ly = absoluter Luftdruck ”
dy = ” Dampfdruck .o ”
l =das pro Kilogramm Dampf zu fordernde Luftvolumen
vom Drucke i, . . . . . . . . . cdem
P = ahsolute Saugspannung im Pumpenzylmder .« . . . kg/qm
P =, Druckspannung , » e ”
ls = Luftspannung . ” wihrend des
Saughubes ”
v =1- lz das pro Kilogramm Dampf zu férdernde Luft-
3
volumen von dem Drucke Iy . . . cdem
4, = indizierter Arbeitsbedarf zur F orderung von 1 kg Kon-
densat . . . . mkg
4, = indizierter Arbeltsbedarf zZur Forderung von l’ cdcm Luft ”
A = Liefergrad der Nafiluftpumpe

Ay A" = Teilbetriige von 4.

Der theorethische, indizierte Kraftbedarf der Nafiluftpumpe setzt
sich zusammen aus den beiden Teilbetrigen fiir die Kondensat- und Luft-
forderung. 1 kg Kondensat erfordert
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1
Ae=(p,— ) " 1900 Mke- (40)

Die Kompression des Luftdampfgemisches kann man infolge der
gleichzeitigen Anwesenheit von Kondensat als rein isothermischen Vorgang
betrachten, wie folgende Niherungsrechnung zeigt:

Es sei 1 cbm Luftdampfgemisch vom Gesamtdrucke p = 2000 und
den Partialdriicken I, = 1000 und d, = 1000 kg/qm auf p, = 12000 kg/qm
zu komprimieren bei gleichzeitiger Anwesenheit von 10 kg Kondensat.

Bei adiabatischer Kompression von 1 cbm trockener ILuft von
1000 kg/qm absolutem Druck auf 11000 kg/qm absoluten Druck ist das
Wirmesiquivalent der geleisteten Kompressions- und Fortdriickarbeit #):

n—-1
Q=d L=y T e Kf) . —1]WE.
0.
Das ergibt mit:

p = 11000,
P, = 1000,
V=1,

n =y =141,
£_11000 _

Yo 1000 T 11,

1
Q= 7 1000 - 8,44 - {110»‘291 — 1] = 8,13 WE.

Ferner wird Wiarme dadurch frei, dafi sich infolge der Volumenver-
minderung wihrend des Kompressionsvorganges Dampf niederschligt. Das
Luftvolumen betrigt am Ende der Kompression, bei Annahme rein
isothermischer Zustandsinderung:

1000
11000

Infolgedessen wird wihrend der Kompression ein Dampfquantum
niedergeschlagen von:

1 = 0,091 cbhm.

1— 0,091 =0,909 chm.

1 cbm gesittigter Dampf von 1000 kg/oqm absolutem Druck wiegt
0,066 kg, seine Temperatur betrigt 45,58° C. Werden bei dieser Tem-
peratur 0,909 cbm niedergeschlagen, so werden frei:

@, = 0,909 . 0,066 . 574,75 = 34,40 WE.

Von den gleichzeitig anwesenden 10 kg Kondensat sind somit
niherungsweise aufzunehmen:

Q=@+ Q=425 WE

*) Hitte I, 1905, S. 302.
7>’.<
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Hierbei betrigt die Temperaturerhéhung

Q
10 = 4,250 C.

In den meisten Fillen liegen die Verhiltnisse weit giinstiger, so
dafl unbedenklich mit rein isothermischem Verdichtungsvorgang gerechnet
werden kann. Hierbei bleibt der Dampfdruck im Pumpenzylinder konstant.
Die Kompressionslinie verliuft daher, wie durch das Diagramm, Fig. 43,
dargestellt ist, theoretisch so, als ob die Luft von dem Druck I allein
auf den Druck (p, —d,) isothermisch zu komprimieren wire. Hierbei
betrdgt die Kompressionsarbeit fiir das zn 1 kg Kondensat gehorige Luft-
volumen I vom Drucke Is:

! —d
F)%o" i P2 [ mke. (41)
‘Wiihrend bei der Vakuumpumpe der Kraftbedarf aus der Saugspannung
und den konstruktiven Verhilt-
nissen der Pumpe berechnet
werden kann und nur unmerk-
lich von dem Partialdruck der
Luft abhingig ist, #ndert sich
bei der Nafluftpumpe A; ganz
bedeutend mit dem ILuftgehalt
des abgesaugten Gemisches und
wird fiir I, und I' = 0 ebenfalls
zu Null.
Fig. 48. Der Widerstand beim An-
saugen kann dadurch vermieden
werden, dal man die Luftpumpe mit Schlitzeinstromung ausfithrt, in #hn-
licher Weise wie die in Fig. 39, 40, 41 dargestellte Kondensatpumpe. Der
Querschnitt der Einstromungsschlitze kann leicht so bemessen werden,
daf ein merklicher Vakuumverlust zwischen Pumpenzylinder und Konden-
sator nicht eintritt. Im Pumpenzylinder befindet sich bei Beginn der
Schlitzoffnung, abgesehen von Kondensat, Dampf von der Spannung d,,
welche natiirlich wihrend der Ersffnungsdauer konstant bleibt. Deshalb
kann aus dem zustromenden Gemisch nur Kondensat und Luft durch die
Schlitze eintreten, bis der Druck im Zylinder gleichfalls d, -+ I, betrigt.
Die Zeitdauer der Ertffnung mufi lang genug sein, um den Ausgleich zu
ermoglichen. Die hierbei auftretenden Spannungsdifferenzen sind so gering,
daf sie durch den Indikator nicht nachgewiesen werden konnen. Die
Untersuchung, ob der Schlitzquerschnitt ausreichend bemessen ist, wird
deshalb zweckmiBig durch Ermittelung des Liefergrades einer ausgefiihrten
Pumpe bei verschiedenen Umdrehungszahlen auvsgefiihrt.
Die Berechnung des theoretischen, indizierten Kraftbedarfes gestaltet.
sich folgendermalfien.

A=l -
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Bei ausreichend bemessenen Einstromungsschlitzen ist
p=po und s =l,

und daher auch das pro Kilogramm Dampf zu fordernde Luftvolumen
gleich 1 edem.

‘Wenn man von der Flichenentwicklung zwischen Beginn und Schluf}
der Schlitzerdffnung absieht (bei mit dem Indaktor aufgenommenen Dia-
grammen fallen die bei dem Kolbenhin- und -riickgang vom Schreibstift
gezeichneten Linien hier zusammen, s. z. B. Strebel, Z. d. V. d. Ing. 1905,
S. 1934, Fig. 7—9), so setzt sich nach dem theoretischen Diagramm,
Fig. 44, der zur Luftforderung erforderliche Arbeitsbedarf zusammen aus
den beiden schrig schraffierten Fldchen mit dem Inhalte 4, und 4,. 4,
betrigt bei isothermischer Kompression:

! p1—dy
" 1000 ° In _72_
genau wie bei der Pumpe mit
Saugklappen, nur daf bei ge-
niigender Grofenbemessung der
Saugschlitze der Luftdruck im
Pumpenzylinder und Konden-
sator {ibereinstimmen. Hierzu
kommt, wie aus dem Diagramm
(Fig. 44) direkt entnommen
werden kann:

4, =1 mkg, (42)

dy=1,- mkg.  (43) Fig. 41

l
1000
Vorstehende rein theoretische Erorterungen lassen bereits einen
Vergleich zwischen der NaBluftpumpe mit Saugventilen und der mit Schlitz-
einstromung zu. Unter Anlehnung an die bei Beginn dieses Kapitels an-
gefiihrten Zahlenwerte werde gesetzt:

1 =1000 cdem,
po = 1500 ke/om,
p. = 12000
l, =700 -
dy = 800 .

I, = 400 .

i
I = TQ +1=1750 cdem.

Damit ist der Arbeitshedarf fiir die Luftforderung bei der Pumpe
mit Saugklappen:
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11200
4, =400-1,75 - In 00 = 2381 mkg.
Die Pumpe mit Schlitzeinstromung erfordert hierfiir:
11200
A+ Ay =700-1" ln—770~0A+ 700 - 1 = 2639 mkg.

Der Arbeitsbedarf ist im letzteren Falle unter den angenommenen
Verhiltnissen rd. 13 %, grofier. Man erreicht jedoch durch die Schlitz-
einstromung, dafl das im Pumpenzylinder erzeugte Vakuum auch in den
Kondensator iibertragen wird. Ist daher die Hohe des Vakuums vor-
geschrieben, so kommt man bei der Pumpe mit Schlitzeinstromung mit
kleineren Zylinderabmessungen und geringerem Kaaftbedarf aus als bei
der Pumpe mit Saugklappen.

Das Hubvolumen wihrend der Dauer der Schlitzoffnung geht natiir-
lich fiir die Luft- und Kondensatférderung verloren. Da es jedoch im all-
gemeinen nur 10-—159, des ganzen Kolbenhubvolumens betrigt, so ist
der Liefergrad der Schlitzpumpe

A =0,85—0,9,

gegeniiber etwa 0,6 bei der mit Saugklavpen ausgeriisteten Pumpe.

Eine weitere betriachtliche Verschlechterung des Liefergrades, die
sich der rechnerischen Behandlung indes vollstiindig entzieht, tritt dadurch
ein, dab ein Teil der Luft wihrend des Druckhubes vom Wasser absor-
biert und infolgedessen nicht fortgedriickt wird.*) Bei dem folgenden
Saughub wird die Luft unter dem Einflusse des Vakuums wieder frei.
Deshalb befindet sich im Zylinder bei Freilegen der Einstromungsschlitze
nicht blof Dampf von der Spannung d, sondern auch Luft von der
Spannung I;. Bei der NaBluftpumpe mit Saugklappen ist I; der Luftdruck,
der am Ende des Saughubes im Zylinder berrschen wiirde, wenn die Saug-
klappen geschlossen gehalten wiirden. Den tatsichlichen Liefergrad der
Pumpe 1 erhilt man daher erst, wenn man den vorher berechneten
Wert 4' mit

=273
multipliziert, also
L= b=l
l’..’

Den Wert 1“ gibt Dubbel #¥) fiir die nasse Luftpumpe zu 0,7 an.
Man kann daher bei einstufigen Pumpen etwa mit folgenden Liefergraden
rechnen:

bei Saugklappen . . . . . . 1=0,7.0,6 =042,

» Saugschlitzen . . . . . . 1=0,7.0,85=~10,60.

") ,Engineering“ 28. Aug. 1908, S. 288.
) A, a. O. S. 214,
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A" kann unter Umstinden noch weit schlechter sein als 0,7. Das
geht aus dem Verlauf der Riickexpansionslinie des Diagramms (Fig. 48)
hervor, welches ohne Schntiffelung an der mit Saugklappen versehenen Nafi-
luftpumpe einer Dampfmaschinen-Einspritzkondensation aufgenommen ist.

DafBl der Liefergrad der einstufigen NaBluftpumpen von der iiblichen
Bauart tatsiichlich nicht grofier ist als oben angegeben, folgt auch aus
den grofien Abmessungen, mit denen diese Pumpen fiir die Dampfmaschinen-
Einspritzkondensationen ausgefiithrt werden. Sie erhalten meist ein Hub-
volumen gleich dem 100-—120 fachen des aus dem Dampfe niedergeschlagenen
Kondensates bei 25-—30 facher Einspritzwassermenge. (Die ,Hiitte"*) gibt
an: ,Bei Dampfmaschinen mit eigener nasser Luftpumpe bemifit man die
Luftpumpe fiir den Dampfverbrauch der normalen Vollbelastung so, daf die
Wasserforderung bei einem Kiihlwasserverhiltnis « = 29, also w + 1 = 30,
mit 1/, Fillung der Pumpe bewiltigt wird.“)

Man rechnet unter diesen Verhiltnissen mit einem Vakuum von
etwa 859/, bei t;, =200 C. Kiihlwassertemperatur. Nach Weifi*¥) ist bei
t; =200 C. und 25fachem Kiihlwasserverhiltnis die Kiihlwasserabflufi-

temperatur:

570
t2 = 20 -‘I— ﬁ: rd. 4390 C.,

dem entspricht bei einer normalen Mischkondensation ein Dampfdruck im
abgesaugten Gemisch von:
dy = ~ 850 kg/qm.

Demgemif ist der Luftdruck
» = 1500 — 850 = 650 kg/qm.

Die in den Kondensator gelangende Luftmenge von atmosphirischem
Druck betrigt nach Weifi#*#) fiir 1 kg Dampf

1. aus dem Kihlwasser . . . . . 0,02.25=0,5 cdem,
2. durch Undichtigkeiten. . . . . 18 o,
also insgesamt 2,3 cdem von atmosphirischem Druck bezw.:
10000
2,3 ’ ?{;0~ =rd. 35 cdem

vom Druck 650 kg/qm an der Gemischabsaugestelle.

Da auf 1 cdem kondensierten Dampf ein Hubvolumen der NaBluft-
pumpe von 100—120 edem kommt, so entfallen 75—95 cdem allein auf
die Luftforderung. Dem Verhiltnis des tatsiichlich zu fordernden Luft-
volumens zu dem hierzu verfiigharen Hubvolumen entspricht somit ein
Liefergrad von 0,37—0,47.

*) Bd. I, 1905, S. 1056.
) A, a. 0. S. 14.
#4) A a. 0. S. 29 und 39.
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Je grofler das am Hubende zwischen Kolben und Druckventilen be-
findliche Wasservolumen ist, um so mehr Luft kann wihrend des Druck-
hubes absorbiert werden, um so schlechter wird der Liefergrad der Naf}-
luftpumpe. Dieser Raum ist deshalb moglichst klein zu machen. Man

Fig. 45 und 46 (nach Josse).

kann ihn im Gegensatz zu der reinen Wasserpumpe geradezu als schid-
lichen Raum bezeichnen.

Daff es moglich ist, durch Verringerung des schidlichen Raumes
auf ein Minimum den Liefergrad der Nafluftpumpe ganz betrichtlich zu
erhthen, zeigt die doppeltwirkende Nafluftpumpe von Josse., Fig. 45,
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46, 47#*), welche mit der unteren Xolbenseite das Kondensat nnd einen Teil
der Luft, mit der oberen Kolbenseite Luft fordert. Das Kondensat gelangt
durch Schlitze in den Zylinder, wihrend die Luft auf der oberen Kolbenseite
durch Metallventile von sehr kleiner Masse und infolgedessen geringem

Fig. 47 (nach Josse).

Widerstand angesaugt wird. Auf Grund von Versuchen gibt Josse*¥) das
Vakuum, bei dem diese Pumpe aufhort zu fordern (Liefergrad = 0), zu

Fig. 48. Fig. 49.

96,79/, an. Dieser Wert ist fiir eine NaBluftpumpe mit nur einstufiger
Kompression ganz auflerordentlich hoch und 148t auf einen entsprechend
glinstigen Liefergrad bei einem normalen Vakuum von 90—95 9/ schliefien.

¥ Z. d. V. d. Ing. 1909, S. 377 .
#) 7. d. V. d. Ing. 1909, S. 408.
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Gelangt nur wenig Luft in den Kondensator, so ist das Kompressions-

verhiltnis:
Py
ls

sehr grof und die Kompressionslinie steigt infolgedessen sehr steil
an, wie das Diagramm, Fig. 48, zeigt. Die Folge davon ist meist
ein harter Schlag auf Kolben und Ventile. Durch Einschniiffeln von
Luft kann eine langsamere Drucksteigerung erzielt und der Schlag be-
seitigt werden. Den Einflu der Schniiffelung zeigt das an der gleichen
Pumpe aufgenommene Diagramm (Fig. 49). Da die Schniiffelung nicht
nur wihrend der Kompressions-, sondern auch wihrend der ganzen Saug-
periode wirksam ist, so ist auch der Verlauf der Riickexpansionslinie
weniger steil. Dafi dadurch der Liefergrad sehr ungiinstig beeinflufit wird,
lehrt ein Vergleich der Riickexpansionslinien der beiden Diagramme (Fig. 48
und 49). Es wire richtiger, an Stelle des selbsttitigen Schniiffelventils
einen kleinen gesteuerten Schieber anzubringen, welcher blofi wihrend des
Anfanges der Druckperiode Luft einlifit. Da der Schieber sehr klein ge-
halten werden konnte, ist kaum eine Komplikation der Pumpe damit
verbunden.

14. Kapitel.
Die zweistufige Nalluftpumpe.

Zur Erhohung des Liefergrades der Nafiluftpumpe wird vielfach
anch mehrstutige — in der Regel zweistufige — Luftkompression an-
gewandt. Fig. 50 und 51 zeigt eine Ausfihrung mit 2 Zylindern von
verschiedenem Durchmesser. Eine #hnliche Pumpe ist in der Z. d. V.
d. Ing. 1905, S. 2104 (Fig. 105) dargestellt; der Niederdruckluftzylinder
hat Saugschlitze und Druckventile, der Hochdruckzylinder Saug- und
Druckventile. Hierbei erfolgt in der Niederdruckstufe nur eine geringe
Kompression des mit Kondensatorspannung angesaugten Gemisches; dem-
entsprechend tindet auch nur eine geringe Absorption und Riickexpansion
von Luft statt. Die vollkommenste Konstruktion auf diesem Gebiete ist
die Doerfelsche Verbundluftpumpe mit Differentialkolben, welche gleich-
zeitig in einfacher Weise, ohne Verschlechterung des Vakuums durch
Schniiffelung, stofifreien Gang und hohe Umdrehungszahlen ermiéglicht.
Diese Pumpe hat deshalb grofle Verbreitung gefunden und wird in nur
unwesentlich verschiedener Konstruktion mit Vorliebe fiir Turbinenkonden-
sationen verwendet, soweit man die Nafluftpumpe bevorzugt.

Fig. 52 stellt die Pumpe schematisch dar. Fig. 53 zeigt eine Aus-
filhrung mit Saugklappen auf der Niederdruckseite, Fig. 54 und 55 mit
Schlitzeinstromung. Letztere ist aus den bei Behandlung der einstufigen
Pumpe angefiihrten Griinden vorzuziehen, wenn man das hochstmogliche
Vakuumerreichen will; es ist die bei Turbinenkondensation iibliche Kon-
struktion. Die Wirkungsweise werde an Hand der Fig. 52 erldutert.
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Die zweistufiige NaBluftpumpe.
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Das Kondensat zusammen mit dem Luftdampfgemisch tritt bei der
gezeichneten Hochststellung des Differentialkolbens K aus dem Saugraum S,

Fig. 52.

Fig. 53 (nach Dubbel).

der mit dem Kondensator in Verbindung steht, durch die Schlitze 4 der
Zylinderlaufbiichse unter den Kolben. Der nutzbare Niederdruckhub beginnt
bei der punktierten Kolbenstellung nach Uberschneiden der Schlitze. Ist
der Druck beim Kolbenniedergang auf beiden Kolbenseiten gleich geworden,
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so beginnt der Ubertritt des Gemisches durch die Kolbenventile V, aus
dem Niederdruckraum N in den Hochdruckraum H, der von dem oberen
kreisringférmigen Raum des Kolbens gebildet wird. Da das Uberdriicken
bei ganz geringem Druck — 0,2 bis 0,3 Atm. abs. — stattfindet, so wird
eine Absorption von Luft

durch das Kondensat, welches

den unteren schidlichen

Raum bei Totpunktstellung

ausfiillt, fast ganz vermieden.

Auflerdem pflegt man diesen

schiédlichen Raum noch mog-

lichst klein zm gestalten.

Man kann deshalb bei diesen

Pumpen auf einen Liefergrad

von mindestens 0,9, bezogen

auf das putzbare Hubvolu-

men der Niederdruckstufe,

rechnen. Wihrend des Kol-

benaufganges wird das im

Hochdruckraum A befindliche

Gemisch bis auf #HuBleren

Druck komprimiert und durch

die Ventile V, fortgedriickt.

H steht stindig mit dem

Windkessel W in Verbin-

dung. Dadurch wird ein

allméhliches Ansteigen der

Kompressionslinie bewirkt.

Bei dem Xolbenniedergang

expandiert der Windkessel-

inhalt bis zum Beginn des

Gemischiibertrittes von N

nach H. Die sanft an-

steigende Kompressions- und

Riickexpansionslinie in H Fig. 54 und 55 (nach Dubbel).
ermdglicht sehr hohe Um-

drehungszahlen ohne jeden Druckwechsel im Gestinge, wie spiter bei
Aufzeichnung der Diagramme dieser Pumpe gezeigt wird. Die Erzielung
einer hohen Umlaufzahl erfordert auflerdem noch geeignete Ventil-
konstruktionen. Insbesondere miissen die Ventile mit miglichst geringer
Masse ausgefiihrt werden. Zweckmiflig sind Ringventile aus diinnem
Blech mit Federbelastung. Ventile aus Deltametall, Messing oder Alu-
miniumbronze von besonders hoher Festigkeit und nur 0,4—0,5 mm Stdrke
haben sich hierfiir bewihrt.
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‘Wihrend des ganzen Arbeitsvorganges bleibt der von der Kondensat-
temperatur abhingige Dampfdruck d, konstant. Deshalb konnen — genau
wie bei der einstufigen NaBluftpumpe — die Kompressions- und Expan-
sionslinien so konrstruiert werden, als ob nur Luft vorhanden wére, fiir
welche die Nullinie um die Hohe des Dampfdruckes d, gegen die absolute
Nullinie verschoben ist.

Die geschilderte Wirkungsweise der DifferentialnaBluftpumpe wird
durch das Druckdiagramm, Fig. 56, veranschaulicht:

Im Punkte 1 beginnt wihrend des Kolbenaufganges das Freilegen
der Schlitze. Der absolute Druck der Niederdruckstufe ist nahezu auf
d, gefallen. (Er wiirde ganz bis auf d, sinken, wenn das bei der unteren
Totpunktstellung den schiidlichen Raum unter dem Kolben fiillende Kon-
densat absolut luftfrei wire.) Wihrend der Schlitzoffnungsdauer, auf

Fig. 56. 1 mm =250 kg qm.

dem Kolbenwege 1—-2—3 treten Kondensat, Luft- und Dampfgemisch unter
den Kolben, der Druck steigt dabei auf I, +d,. Bei richtiger Bemessung
des Schlitzquerschnittes und der Ertffnungsdauer ist der Ausgleich im
Punkte 3 gerade vollendet. Wihrend des Kolbenniederganges wird auf
dem Wege 3—4 die Luft isothermisch komprimiert und von 4—5 Luft,
Dampf und Kondensat auf die Hochdruckseite iihergedriickt. Die Uber-
drucklinie steigt genau genommen von 4—5 an, da das gemeinsame Hoch-
und Niederdruckvolumen gleichzeitig abnimmt. Diese Druckerhthung ist
bei der Kiirze der Linie 4—5 so gering, daB sie im Vergleich zu den
viel griferen Ventilwiderstinden vernachlissigt werden kann. Die Uber-
druckperiode 4—5 auf der Niederdruckseite ist identisch mit der Saug-
periode 4'—5' auf der Hochdruckseite. Die Linie 4'—5' liegt dem Ven-
tilwiderstand entsprechend tiefer als 4-—5. Wiahrend des Kolbenaufganges
wird auf der Niederdruckseite die Luft, die in dem Kondensat absorbiert
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war, welches bei der unteren Totpunktstellung den schidlichen Raum
ausfiillte, frei und expandiert etwa nach der Linie 5—6-—1. Das der
Hubstrecke 6—3 = k. entsprechende Volumen tritt somit bei jedem Hub
neu in die Pumpe ein. Bezogen auf den nutzbaren Hub A ist demnach
der Liefergrad:

he
=

A

Auf der Hochdruckseite erfolgt wihrend des Kolbenaufganges auf
dem Wege 5'—7 Kompression der Luft bis auf dufieren Druck, von 7—8
Fortdriicken von Luft, Dampf und Kondensat; beim Kolbenniedergang
expandiert der Inhalt des Windkessels W von der Uberdruckspannung Py
auf den Zwischendruck ps nach der Linie 8—4'.

Um die Hauptvorziige dieser Pumpe zu kennzeichnen, ist, aus-
gehend von dem theoretischen Indikatordiagramm (Fig. 56), in den Fig. 57
und 58 auch das resultierende Druck- und Beschleunigungsdiagramm
konstruiert. Zugrunde gelegt sind folgende Bezeichnungen und Ab-
messungen:

po= 1000 kg/gm . . . . = absoluter Kondensatordruck,
bestehend aus:
dy= 600 , . . . . = absolute Dampfspannung und
b= 400 , . . . . = »  Luftspannung,
p,=12000 , . . . . =, Uberdruckspannung auf der Hoch-
druckseite,
b=10000 , . . . . = atmosphérischer Luftdruck,
H= 125 mm. . . . . = ganzer Kolbenhub,
§= 30 . . . . . . = Schlitzhohe,
h= 95 , . . . . . = H~—s=nutzbarer Kolbenhub,
D= 350 , . . . . . = Durchmesser des Niederdruckkolbens,
D,= 1% .. . . . . = ” . Differentialkolbens.
Hieraus folgt:
F= Zﬂ -D*=0962 gem . . . . = Querschnittder Niederdruckkolben-
fisiche,
= 717{ -D*=1284 ,. . . . . = Querschnitt der Differentialkolben-
fliche,
f= 7175 - (D*— D> =678 gem . = Querschnitt der Hochdruckkolben-
fliche,
Vao=F.H=12025 ccm. . . . = Niederdruckhubvolumen,
Vi=f.H=8475 cem . . . . = Hochdruckhubvolumen,
§=1725cem . . . . . . . =Inbalt des Windkessels W,
entsprechend einem Hockdruck-
kolbenhub:
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v=F.h=9138% cem. . . . . = nutzbares Niederdruckhubvolumen
(zugehoriger Kolbenhub =95 mm),
A=09 . . . . .. = Liefergrad der Niederdruckseite,
v=4.v=28225 cem. . . . . ==effektives Niederdruckhubvolumen,
{ he= %e =855 mm . . . . . = zugehiriger Kolbenhub,
bestehend aus:
¢=125¢em . . . . . . . = Kondensatvolumen,
{ n=125 - — =13 mm . . . ==zugehdriger Kolbenhub
und:
g=ve—c¢=28100 cem . . . . = Luft- und Dampfgemisch,
{he—— cn=2842 mm . . . . . =zugehdriger Kolbenhub,
H ..
=125 - =1,845 mm . . . = Hochdruckhub zum Uberdriicken

v
. des Kondensates.

Der Luftdruck hetriigt wihrend der Hochdruck-Uberdruckperiode:
p1— Ay = 11400 kg/qm.
Bei Beginn des Uberdriickens betrigt daher das Luftvolumen :

_g.l,  8100.400
T —dy, 11400

91 = 284 ccm.
Das ganze aunf der Hochdruckseite iiberzudriickende Volumen be-
trigt daher:
vy = ¢+ gy = 125 4 284 = 409 cem

und der entsprechende Hubweg:

H 125
hy = vy - < = 409 -

Abgesehen von dem konstanten Wasservolumen, welches bei der
oberen Totpunktstellung iiber dem Kolben steht, und welches ohne Einfluff
auf alle Vorgidnge bleibt, befindet sich anf der Hochdruckseite iiber dem
Kolben:

a) bei der unteren Totpunktstellung des Kolbeus:

Kondensat vom Volumen . . . . . . ¢=125 cem,
Luft- und Dampfgemisch vom Volumen . S+ 13— ¢=10075 ccm;

b) bei Beginn der Uberdruckperiode:

Kondensat vom Volumen . . . . . . . ¢==125 cem,
Luft- und Dampfgemisch vom Volumen . . 8- g, = 2009 cem,
mit dem Partial-Luftdruck . . . . . . p, —d,=11400 kg/qm.

Hieraus folgt der Luftdruck (pn— d,) bei Beginn der Kompression
auf der Hochdruckseite:
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= (pr—dy) . (S+gy) 11400 .2009
PR =T = 10075
pr = 2270 4 600 = 2870 kg/qm.

Das Luftvolumen betréigt bei dem Druck pp — d,:

_ 9.l _ 8100400
Pn—dy 2270

= 2270 kg/qm,

= 1425 cem.

Das Hochdruck-Saugvolumen ist somit:
vp = 1425 4 ¢ = 1425 4+ 125 = 1550 ccm.
Diesem entspricht ein Hub:

H 125
]Lh = U AV? = 1550 . §4_7g = 22,8 min,.

Zu dem gleichem Ergebnis mufi man auch auf folgendem Wege
kommen:

Bei Kolbenstellung entsprechend Diagrammpunkt 8 befindet sich tiber
dem Kolben das Luftvolumen S vom Drucke (p, — d,); bei Kolbenstellung 9
betrigt das Volumen (S + V3 — vp) mit dem Luftdruck (pr — d,). Somit ist:

. p—dy 11400
St == = 5= 3970

v, = 1725 + 8475 — 8650 = 1550 cem.

1725 = 8650 cem,

Die Uberdruckspannung p, auf der Niederdruckseite hingt von dem
Ventilwiderstand ab, der natiirlich je nach Ventilkonstruktion und Quer-
schnitt, Tourenzahl und erforderlicher Federbelastung verschieden grofi
sein kann. Er werde angenommen zu 430 kg/qm; dann ist:

pn = pr+ 430 = 3300 kg/qm.
Das Luftvolumen (v, — ¢) ergibt sich hierbei:

ly 400

e, 9=%700" 8100 = 1200 ccm.

(Un’_ €)=

Somit ist v,:
v, = 1200 + 125 = 1325 cem.

Diesem Volumen entspricht ein Niederdruck-Hubweg:
H . 125
by = vy 7]1:1020 E% = 13,8 mm.
Er setzt sich zusammen aus:
hy — ¢ = 12,5 mm zum Uberdriicken von Luft und Dampf,
n = 1,3 mm " des Kondensates.

In Fig. 57 sind die absoluten Drucklinien wihrend eines Kolben-
spiels aufgezeichnet. Von der Nullinie ausgehend nach oben die auf die
Schmidt, Luftpumpen. 8
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Niederdruckfliche ¥ wirkenden Driicke, entsprechend Linie abc, nach
unten die auf die Hochdruckkolbenfliche f wirkenden absoluten Driicke,
reduziert auf den Niederdruckquerschnitt, entsprechend Linie def. Durch

Fig. 57 und 58. 1 mm =250 kg/qm.

Umklappen der Linie abc¢ um die Nullinie findet sich die gestrichelte
Linie a'd‘¢’. Der Abstand zwischen a'b'¢’ und def stellt die resultieren-
den, auf F reduzierten, absoluten indizierten Driicke dar. Dabei ist zu
beachten, dafl die Drticke innerhalb der vertikal schraffierten Flichen im



Die zweistufige NaBluftpumpe. 116

Sinne der Kolbenbewegung, innerhalb der horizontal schraffierten Flichen
entgegengesetzt der Kolbenbewegung wirken. Die aufzuwendende indizierte
Arbeit wird deshalb durch die Differenz der horizontal und vertikal
schraffierten Flichen veranschaulicht.
Zu diesen Kréften kommen noch zwei weitere, stindig von oben
nach unten wirkende Krifte:
1. Der atmosphirische Luftdruck 4 = 10000 kg/qm auf die Differential-
kolbenfliche f*.
2. Das Gewicht der hin- und hergehenden Massen.
Der erstere Wert, reduziert auf die Niederdruckkolbenfliche, betrigt:

284 .
pp=10000 - 969 = 2950 kg/qm,
pp wird durch die Paralle gh zur Nullinie dargestellt. Das Gewicht der
hin- und hergehenden Massen ist aus der Zeichnung der betr. Pumpe be-

rechnet zu 135 kg; d. i. bezogen auf die Niederdruckfiiche F:

135
pg = 10000 - 962 = 1400 kg/qm.

Dieser Wert ist in Fig. 57 durch die Parallele ik zur Nullinie im
Abstand p, von gh dargestellt.

In Fig. 58 ist die graphische Addition von p; wund p, mit
den resultierenden indizierten Driicken vorgenommen, wodurch sich die
Linie !mn findet. Die Abstinde zwischen ihr und der Nullinie geben
ohne Berticksichtigung der Massenbeschleunigung den pro Quadratzenti-
meter Niederdruckfliche auf den Kurbelzapfen ausgeiibten Druck wieder.
Er ist, wie Fig. 58 zeigt, immer nach unten gerichtet. Ferner sind in
Fig. 58 die Beschleunigungsdrucklinien fiir n = 100, 200, 300, 350 minut-
liche Umdrehungen eingetragen, so daff die Abstinde zwischen ihnen und
Linie !mn die tatsichlich auf den Kurbelzapfen ausgeiibten vertikalen
Driicke darstellen. Hierbei ist die Pleuelstangenlinge = 2,5 . H angenommen.
Die berechneten Beschleunigungsdriicke sind in der Zahlentafel 13 zu-
sammengestellt.

Das Diagramm zeigt, dafi auch infolge der Beschleunigungsdriicke
bei Umdrehungszahlen bis etwas iiber 350 in der Minute kein Druck-
wechsel im Gestinge auftritt. Der resultierende Druck ist bei allen
Kolbenstellungen nach unten gerichtet, eine Folge des stindig auf die

Fliche f‘=% - D2 wirkenden atmosphérischen Luftdruckes einerseits

und der sanft ansteigenden und abfallenden Verdichtungs- und Riick-

expansionslinie in der Hochdruckstufe andrerseits. Der giinstige Verlauf

dieser Linie ist durch den Windkessel W erreicht, dessen Inhalt beim Kolben-

aufgang komprimiert wird, wihrend des Kolbenniederganges expandiert.

Die in Fig. 58 einpunktierte Linie opgr gibt den ungefihren Ver-

lanf der resultierenden Drucklinie in der Niihe des oberen Totpunktes
8*
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wieder, fiir den Fall, daB bei der gleichen Pumpe der Windkessel weg-
gelassen wire. Obgleich dabei eine gewisse Riickexpansion von im Wasser
absorbierter Luft angenommen ist, zeigt diese Kurve schon bei Umdrehungs-
zahlen unter 300 einen harten Druckwechsel. Ferner wiirde das schnelle
Ansteigen der Hochdruckkompressionslinie mit Wasserschligen auf Kolben
und Ventile verbunden sein.

Bei Verwendung der Pumpe fiir 350 minutliche Umdrehungen ist
zu beachten, dafi der maximale Druck, fiir den das Gestinge zu berechnen
ist, infolge der Massenbeschleunigung bei der tiefsten Kolbenstellung
eintritt und ungefihr 1,75 kg/qem Niederdruckfiiche betrigt. Ohne Be-
riicksichtigung des Beschleunigungsdruckes wiirde der griBte Konstruktions-
druck bei der hochsten Kolbenstellung auftreten und ungefihr 1,2 kg/qem
Niederdruckfliche betragen.

15. Kapitel.
Kraftbedart der Differential-Nafiluttpumpe.
Der indizierte Kraftbedarf der Differential-Nafluftpumpe ist theo-
retiseh der gleiche wie derjenige der einstufigen Nafiluftpumpe mit Schlitz-

einstromung. Daher betrigt nach Gleichung (42) und (43) (13. Kap.) fiir
die blofie Luftforderung:

l d,
— A, A, =1 mm)(1+l"z_ﬂ“ﬂg

oder fir 1 cbm abzusaugender Luft:

_d‘)
AL:=Q-<1+anll~i>mkg
2

Der tatsichlich indizierte Arbeitsbedarf ist griier wegen der Ein-
flisse des Liefergrades, der Absorption von Luft und der Widerstinde
beim Ubertritt von der Niederdruck- zur Hochdruckstufe. Er diirfte etwa
1,4. Az betragen. In diesen Wert soll auch die Arbeit zur Kondensat-
forderung eingeschlossen sein:

41
Ap'=14-Ap=14" (14—h b= ) mkg. (44)
2

Mit den dem Rechnungsbeispiel zugrunde gelegten Werten wiirde
sich somit ergeben:

, 11400

Bei dem gleichen absoluten Kondensatordruck, aber einem Partial-
druck der Luft von nur 200 kg/qm wiirde sich ergeben:

11200
200

Der indizierte Kraftbedarf der Nafluftpumpe #ndert sich also ganz
betrichtlich mit dem Luftgehalt des angesaugten Gemisches. Bei der

) = 2440 mkg.

/

Azt =1,4-200 - (1 +1In- ) = 1125 mkg.
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trockenen Vakuumpumpe ist er dagegen praktisch unabhingig von der
Zusammensetzung des Gemisches; er war fiir die absolute Saugspannung
von 1000 kg/qm berechnet zu:

L, = 4300 mkg,

also wesentlich hoher als bei der Nafiluftpumpe.

‘Wihrend nun der indizierte Kraftbedarf der doppeltwirkenden
Vakuumpumpe (ebenso wie die indizierte Leistung der Dampfmaschine)
nahezu gleich der durch das Gestinge iibertragenen Leistung ist, ist bei
der Differential-NaBluftpumpe letzterer Wert viel hoher. Die Verluste
durch mechanische Reibung sind bei jeder Kolbenmaschine nicht von der
resultierenden im Zylinder indizierten Leistung, sondern von der ganzen
durch die Gestinge hin und her wandernden Leistung abhiingig. Kann
man daher bei einer Dampfmaschine von 15 PSjnq, giinstigstenfalls mit
einem mechanischen Wirkungsgrad von 0,80 rechnen, so ist ihre effektive
Leistung:

0,80 .15 =12 PS..

Der Verlust an Reibungsarbeit betrigt somit:
15 —12=3 PS..

Bei der Differential-Nafiluftpumpe muf} jedoch ganz anders gerechnet
werden. Die durch das Gestiinge wandernde Leistung wird in Fig. 58,
unabhiingig von den Beschleunigungskriiften, dargestellt durch die zwischen
Nullinie und Linie Imn eingeschlossene Fliche. Ihr Inhalt fand sich durch
Planimetrieren des in 2,5mal grifilerem Mafstabe aufgezeichneten Original-
diagramms zu:

17340 gmm,

hieraus ergibt sich die mittlere durch das Gestiinge iibertragene Kraft
pro Quadratmeter Niederdruckfliche zu:

17340 . 100
Ps =— T = 6936 kg/qm.
Das effektiv in der Minute angesaugte Luftvolumen ist:
_,.F H—s
?=%"1060 1000 "
N—— ——
qm m

Gleichzeitig wandert die Arbeit durch das Gestinge:

¥ 9 H
P+ 1000 1000
oder fiir 1 chm effektiver Saugleistung:

LA ps.2H _ 6936.025
A= T I H—s ~ 0,9.0005 20300 mke

Al = n
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Dieser Wert ist der Berechnung der Reibungsarbeit der Diffe-
rential-NafBluftpumpe zugrunde zu legen. Wire A’ der indizierte Arbeits-
bedarf einer doppeltwirkenden Vakuumpumpe mit dem mechanischen
Wirkungsgrad 0,80, so wire ihr effektiver Arbeitsbedarf:

20 300
R p— |4
050 = 20400 mke.

Die Differenz:
25400 — 20300 = 5100 mkg

wire die in Zapfen, Kolben und Stopfbiichsen verloren gehende Reibungs-
arbeit. Der gleiche Betrag wird demmnach auch bei der betrachteten Nafi-
luftpumpe pro Kubikmeter effektive Saugleistung durch Reibung vernichtet.

Der effektive Arbeitsaufwand fiir 1 cbm effektive Saugleistung wére
hiernach je nach dem Luftgehalt der angesaugten Mischung:

5100 + 2440 = 7540 mkg bei I, = 400,
5100 4+ 1126 = 6225 , I, = 200.

Im letzteren Falle miifite eigentlich ein etwas kleinerer Betrag fiir
die Reibungsarbeit eingesetzt werden, da auch p; mit abnehmendem I,
— allerdings nur unbedeutend — abnimmt. Der untere Grenzwert des
erforderlichen Arbeitsaufwandes fiir 1 cbm effektive Saugleistung diirfte
wohl fiir sehr kleines l, und eine Pumpe von grofien Abmessungen mit
entsprechend hoherem mechanischen Wirkungsgrad bei

A4, = 5000 mkg

liegen.

Der Arbeitsbedarf einer trockenen Schieberluftpumpe wiirde fiir die
gleiche Saugspannung und den gleichen mechanischen Wirkungsgrad von

0,8 betragen:

430
At=?82=rd. 5400 mkg fiir 1 cbm Saugleistung.
?

Die vorstehende Rechnung zeigt, daf trotz isothermischer Kompression
von der Differential-NaBluftpumpe kein Vorteil beziiglich des Krafthedarfs
gegeniiber der mit Kondensatpumpe kombinierten Vakuumpumpe zu er-
warten ist. Die Verh#ltnisse konnen sich zugunsten des einen oder anderen
Systems je nach der Giite der Konstruktion und Werkstattausfiihrung
verschieben.

Eine Angabe iiber den tatséichlichen Kraftbedarf der NaSluftpumpe
mit Differentialkolben tindet sich in der Zeitschrift ,L’industria, rivista
tecnica ed economica illustrata® Jahrg. 1908, S. 289 ff. An dieser Stelle
wird eine von Franco Tosi (Legnano) gelieferte Dampfturbinenanlage
beschrieben. Die Nafluftpumpe, Fig. 59 und 60,%) ist in einer der
Fig. 52 grundsitzlich gleichen Konstruktion ausgefiihrt. Die Anlage hat
folgende Abmessungen:

*) Die gleiche Pumpe wird kurz auch in der Z. d. V. d. Ing. 1908,
S. 1287 bebandelt, der auch die Fig. 59 und 60 entnommen sind.
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Leistung der Dampfturbine . . . . . . 12000 PS.. normal,
. . - . 8000 KW.
Dampfverbrauch pro Stunde . . . . . 50400 kg.

Die Differential-Naluftpumpe hat folgende Abmessungen:
Durchmesser der Niederdruckkolben (D) . . . . . 1,100 m,
Ganzer Hub (H) . e e 0,275
Minutliche Umdrehungszahl () . . . . . L. . 145,

Sie ist direkt gekuppelt mit einem 80 pferdigen Elektromotor. Der
Kraftbedarf betriigt nach den Angaben des genannten Aufsatzes nur 60 PSe.,

Fig. 59.

die hohere Motorleistung ist wegen des griofleren Kraftbedarfs beim An-
lassen gewihlt.

Unter Voraussetzung, dafl die Zeichnung der NaBluftpumpe in allen
Teilen mafstiblich ist, betrigt der nutzbare Hub (k) 0,175 m. Hiermit
ergibt sich das nutzbare stiindlich von beiden Niederdruckkolben durch-
laufene Volumen zu:

T
Q=2-Z~D2-h~n~60,

Q=2.0,95.0,175.145 .60 = 2900 cbm/Std.

Nimmt man an, daB das Vakuum, fiir welches die Kraftbedarfs-
angaben gemacht sind, 90 %, betrigt und dabei der Liefergrad der Pumpe
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der gleiche ist, wie derjenige einer Vakuumpumpe, so ergibt sich nach
den Berechnungen des 10. und 11. Kap. der Kraftbedarf fiir getrennte
Luft- und Kondensatabsaugung:

1. Maximaler indizierter Kraftbedarf der Vakuumpumpe beim Anlassen

N; = i =537 PS;.

2. Maximaler effektiver Kraftbedarf bei einem mechanischen Wirkungs-
grad von 829/, (bei der grofen Leistung sind 82 °/; nicht zu hoch gegriffen!)

53,7
o= — 65 .
Ne= g3 = 65,5 PS.;
Fig. 60,

sonach Reibungsarbeit:
65,5 — 53,7 = 11,8 PS..
3. Indizierter Kraftbedarf bei 90 °/, Vakuum:
N = 2990 . 4300
3600 .75
somit normaler effektiver Kraftbedarf der Vakuampumpe bei 90 °j, Vakuum:
Vr, = 46,2 + 11,8 = 58 PS,.
4. Effektiver Kraftbedarf der Kondensatpumpe bei einer absoluten
Gesamtfsrderhshe von 14 m und einem mechanischen Wirkungsgrad von 0,4 :

i 50400 . 14
Ne= 3500 .75. 04 — 6 Pl

= 46,2 PS;;
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Der normale Kraftbedarf wiirde hiernach betragen:
N=Nr+ N¢c=5846,5=0645 PS..

Mit Riicksicht auf das Anlassen wiirde es geniigen, den Motor mit
70 PS. Normalleistung auszufiihren. Ein wesentlicher Unterschied im
Krafthedarf besteht also nicht zwischen beiden Pumpen. Dabei sind —
wie im 9. Kap. gezeigt -—— durchaus keine besonders giinstigen Werte
fir die Vakuumpumpe zugrunde gelegt. Es ist im Gegenteil leicht mig-
lich, durch zweckmifig konstruktive Durchbildung der Vakuumpumpe
ihren Kraftbedarf noch weiter zu reduzieren. Bei der Vakuumpumpe, an
der die Diagramme (Fig. 30a und 30b) genommen sind, betriigt der indi-
zierte Arbeitsbedarf pro Kubikmeter Hubvolumen nur 3000—3100 mkg,
eine Saugspannung von 1000 kg/qm vorausgesetzt. Fiir 2900 cbm stiind-
liches Hubvolumen ergibt sich dann:

2900 . 3100

N = 360075

= 34,3 PSina-

Nimmt man die Reibungsarbeit wieder mit 11,8 PS, die Kondensat-
forderarbeit mit 6,5 PSe. an, so hitte bei direkter Kupplung der Elektro-
motor normal zu leisten:

N, =843+ 11,84 6,5 = 52,6 PS,.

Ein Motor von 60--65 PS, wiirde in diesem Falle mit Riicksicht
auf die hohere Belastung beim Anlassen ausreichen. Bei Riemeniiber-
tragung erhioht sich dieser Betrag um einige Prozente. Unter allen Um-
stinden wiirde die gleiche Motorgrofie, wie sie die erwihnte NaBlunft-
pumpe erfordert, auch bei der getrennten Kondensat- und Vakuumpumpe
ausreichen.

'16. Kapitel.
Rotierende Luft- und Kondensatpumpen.

Auf allen Gebieten des Maschinenbaues ist man bemiiht, die hin-
und hergehende Kolbenbewegung durch rotierende Bewegung zu ersetzen.
Man kommt dadurch in die Lage, grofe Leistungen auf kleinem Raum
unterzubringen; geichzeitiz wird die Zahl der Teile, welche der Wartung
und Schmierung bediirfen, verringert und damit die Betriebssicherheit
erhtht. Aus diesen Griinden wurde die Dampfturbine der Kolbenmaschine
bereits in vielen Fillen vorgezogen, als ihr Dampfverbrauch noch grofer
und ihr Anschaffungspreis héher war als derjenige einer Kolbenmaschine
von gleicher Leistung. Wihrend es nun in verhéltnismaBig kurzer Zeit
gelungen ist, die Dampfturbine zu einer Maschine auszubilden, die in allen
Teilen den hichsten Anforderungen an Betriebssicherheit und Einfachheit
der Bedienung geniigt, ist die zugehorige Kondensation bisher nicht immer
mit der gleichen Sorgfalt durchgebildet worden. Unitbersichtlichkeit der
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Anordnung von Luft-, Kondensat- und XKiihlerwasserpumpe, mangelhafte
konstruktive Durchbildung der Einzelheiten, umstindliche Sechmierung durch
eine grifere Anzahl von Tropfélern, findet sich hiufig selbst bei neueren
Turbinenkondensationen. Die hihere Betriebssicherheit, welche die Dampf-
turbine mit ihrer rein rotierenden Bewegung und selbsttitigen Schmierung
aller Teile gegentiber der Kolbenmaschine bietet, wird vielfach durch
Mingel der Kondensationsanlage wieder in Frage gestellt.

Im modernen Grof-Dampfmaschinenban ist man bemiiht, durch
Zentral-Ring- und -Umlaufschmierung die Wartung durch den Maschinisten
auf ein Minimum zu beschrinken; die Triebwerkteile werden eingekapselt,
das Spritzol wird aufgefangen und seine Wiederverwendung ermiglicht.
Die von der Kolbenstangen- oder Kurbelzapfenverlingerung angetriebene
Kondensationspumpe bildet mit der Maschine ein einheitliches (Ganzes.
Zieht man eine derartig nach modernen Gesichtspunkten durchkon-
struierte Dampfmaschine in Vergleich mit einem Turboaggregat der oben
gekennzeichneten Art, beispielsweise der durch Fig. 61 (aus Z. d. V. d.
Ing. 1908, S. 991) dargestellten Turbinenanlage amerikanischer Herkunft,
so erkennt man, daBl die Dampfturbine keineswegs immer den Vorzug
der griofieren Einfachheit und Betriebssicherheit bietet. Bei der letzt-
erwihnten Anlage fillt das besonders deshalb auf, weil die Kondensation
auf gleichem Flur mit der Turbodynamo aufgestellt ist; bringt man sie
im Maschinenhauskeller unter, entsprechend den meisten deutschen Aus-
fiihrungen, so wird dieser Mifistand keineswegs beseitigt.

Bei der Dampfmaschine ist die Benutzung der gegebenen Kolben-
bewegung zum Antrieb der Kondensationspumpen das naturgemiifie; dem-
gegeniiber wird bei Turbinenanlagen durch Verwendung von Kolben-
luftpumpen die wiinschenswerte Einheitlichkeit des Aggregats immer
zerstort. Das ist selbst dann der Fall, wenn direkt mit einem Elektro-
motor gekuppelte schnellaufende Nafjluftpumpen verwendet werden; in
noch hdherem Mafie natiirlich, wenn der Pumpenantrieb durch Kolben-
dampfmaschinen oder mittels Riemeniibertragung von einem Elektromotor
aus erfolgt. Es ist daher schon lange das Bestreben der Kondensations-
und Turbinenkonstrukteure, auch die Luft- und Kondensatpumpen mit
rein rotierender Bewegung zwecks direkter Kupplung mit schnellaufenden
Elektromotoren oder Dampfturbinen auszufiihren.

Die Verwendung der Zentrifugalpumpe als Kondensatpumpe liegt nahe,
bot aber zuniichst Schwierigkeiten, welche teils in der meist nur geringen
stiindlichen Fordermenge, teils in der kleinen absoluten ZufluBhthe begriindet
sind. Zur Forderung grolier Kondensatmengen wurden auch bereits frither
Zentrifugalpumpen mit Erfolg verwendet. Z. B. zeigt Fig. 62 (aus Z. d. V.
d. Ing. 1905, 8. 1190) eine der acht stehenden von der Firma C. H. Jaeger
in Leipzig fiir das Kraftwerk der Londoner Untergrundbahn in Chelsea im
Jahre 1904 gelieferten Zentrifugal-Kondensatpumpen. Dieselben sind zwei-
stufig mit vertikaler Welle ausgefiihrt und fiir eine maximale stiindliche
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Férdermenge von 63000 kg bestimmt. Um ein selbsttitiges Zufliefen
des Kondensates mit Sicherheit zu erreichen, wurden diese Pumpen so

Fig. 61,

tief aufgestellt, daf der Vertikalabstand zwischen Unterkante Kondensator
und Pumpensaugstutzen rd. 2 m betrug. In den meisten Fillen wird
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jedoch mit Riicksicht auf die Fundamentierung und Zuginglichkeit der
Pumpe verlangt werden, dal man mit geringerer ZufluBhthe — etwa
0,5 m — auskommt. Erst in neuester Zeit ist es durch sorgfiltige Form-
gebung der Lauf- und Leitschaufeln gelungen, die Widerstinde beim
Eintritt des Kondensates in die Pumpe derart zu verringern, daf diese
Bedingung, auch bei kleinen Fiordermengen, erfiillt wird. Fig. 66 und 67
zeigen z. B. eine Ausfithrung der A. E.-G., die mit ganz geringer Zuflul}-
hohe des Kondensates bei 2000 minutlichen Umdrehungen arbeitet,

Fiir das Absaugen der Luft kommen neben Pumpen mit rotierendem
Kolben#) hauptsiichlich auf dem Prinzip des Wasserstrahlejektors be-
ruhende Pumpenkonstruktionen in Betracht. In kleinen Ausfithrungen
werden Wasserstrahliuftpumpen schon lange zur Vakuumerzeugung in

chemijschen und physika-

lischen Laboratorien benutzt.

Wird der erforderliche Was-

serdruck durch eine Zentri-

fugal- oder Turbinenpumpe

erzeugt, so bildet das aus

dieser und dem Ejektor be-

stehende Aggregat eine rotie-

rende Luftpumpe. In dieser

Anordnung ist die Wasser-

strahlluftpumpe bereits seit

lingerer Zeit in vielen Fillen

als Einspritzkondensation an-

gewandt worden. Hierbei

geht die Kondensation in

dem gleichen Raume vor

sich, in dem auch das Ge-

Fig. 62. misch von Vakuumspannung

auf Atmosphirendruck ge-

bracht wird. Die Luft, welche in dem zu kondensierenden Dampfe ent-
halten ist, gelangt daher mit diesem mitten in den Wasserstrahl, so
daf ihre Kompression und Forderung an die Atmosphire mit einem
verhiltnismaBig guten Wirkungsgrad erfolgen kann. Immerhin ist bei
diesen Kondensationen, um deren Ausbildung sich besonders die Firma
Korting verdient gemacht hat, der Wasserverbrauch und damit der
Kraftbedart der Kithlwasserpumpe noch verhiiltnismifig hoch, wie aus
einer Bemerkung von Stodola®*) hervorgeht. Das gleiche folgt aus den
Angaben von Meuth***) iber den Kolbschen Einspritzkondensator,
dessen Konstruktion mit der Kortingschen grundsitzlich iibereinstimmt;

* Z. d. V. d. Ing. 1907, 8. 1062.
i*) Die Dampfturbine, S. 360.
%) Z. d. V. d. Ing. 1908, S. 219 u. 220.
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der Wasserstrahl hat Scheibenform, die Fangdiise bildet einen Rotations-
kiorper. Noch viel ungiinstiger liegen die Verhiltnisse ftir die Verwen-
dung der Wasserstrahlluftpumpe zur Forderung von Luft allein oder von
Luft und Kondensat aus einem Oberflichenkondensator. Hierbei fehlt
die giinstige Wirkung, welche bei der Wasserstrahl-Einspritzkondensation
durch das gleichzeitige Niederschlagen des Dampfes in demselben Wasser-
strahl ausgeiibt wird, durch den auch die Luft verdichtet wird.

Die Bedingungen, unter denen mit einer Wasserstrahlluftpumpe bei
geschlossenem Saugstutzen ein Vakuum von bestimmter Hohe erzeugt wird,
sind von Zeuner eingehend theoretisch behandelt worden.* Bei ge-
offnetem Saugstutzen wird die angesaugte Luft nur infolge von Reibung
an dem Wasserstrahl mitgerissen. Infolge dieser Wirkungsweise ist der
Wirkungsgrad einer solchen Pumpe mit einfachem, kreisféormigem Diisen-
querschnitt sehr schlecht, wie auch aus den Zeunerschen Ableitungen
folgt. Er kann durch zweckentsprechende Gestaltung der Diisen, wodurch
das Aufschlagwasser in Wirbelung versetzt oder ihm eine grofie Oberfiiiche
gegeben wird, verbessert werden.

Versuchsergebnisse an einer Kortingschen Wasserstrahlluftpumpe
sind im ,Engineering* vom 28. August 1908, S. 289 veroffentlicht. Bei
einem absoluten Druck der angesaugten Luft von 60 mm Hy= 816 kg
pro Quadratmeter und einer Temperatur des Aufschlagwassers von 9,5° C.
fanden sich folgende Ergebnisse:

Das pro PSe. der zum An-

Anfangs- trieb der Zentrifugalpumpe
druck des aufgewandten Leistung an-
Wassers gesaugte Luttvolumen in
in at. Kubikmetern pro Stunde
L 0,5 o
2. 1,0 %2
g 2.0 8,62
4 3,0 7,67
5 40 7,78

Zur isothermischen Kompression eines Kubikmeter Luft pro Stunde
vom Drucke 816 kg pro Quadratmeter auf Atmosphirenspannung (760 mm
Hy = 10833 kg pro Quadratmeter) sind erforderlich:

. 1 10333 —d

Ni= 36607
Hierin bezeichnet ¢ den absoluten Dampfdruck, welcher der Tempe-
ratur von 9,59 C. des Aufschlagwassers entspricht, in Kilogramm pro
Quadratmeter (d = 122 kg pro Quadratmeter). Er ist aus den bei Berech-
nung des Kraftbedarfs der NaBluftpumpe angefiihrten Griinden von dem
Atmosphiirendruck in Abzug zu bringen. Der auf isothermische, verlust-

— 0,00764 PS.

*) Vorlesungen iber die Turbine, S. 57 ff.
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lose Kompression bezogene Wirkungsgrad ergibt sich hiermit fiir obige
5 Versuchswerte zu:

1 2 3 4 5
0,07 0,07 0,066 0,058 0,059.

Den vorstehenden Berechnungen liegen besonders giinstige Versuchs-
annahmen zugrunde, z. B. ist mit einem Wirkungsgrad der Zentrifugal-
pumpe von 859/, gerechnet, der praktisch kaum erreichbar ist. Fiir die
gleiche Saugspannung findet sich der auf isothermische Kompression be-
bezogene Wirkungsgrad der trockenen Schieberluftpumpe mit Druckaus-
gleich nach Fig. 38 zu 46,59/, ohne Beriicksichtigung des mechanischen
‘Wirkungsgrades, unter Zugrundelegung eines solchen von 0,8 zu 3879/,
also ganz bedeutend giinstiger. Ein direkter Vergleich ist indes nur zu-
lassig, wenn es sich in beiden Féllen darum handelt, Luft oder Gas ohne
‘Wasserdampfgehalt anzusaugen und zu verdichten. Tatsiichlich besteht
bei der Oberflichenkondensation ein grofier Teil des angesaugten Gemisches
aus Wasserdampf, der bei der trockenen Schieberluftpumpe mit zn ver-
dichten ist, bei der Wasserstrahlpumpe sich niederschligt. Bei Verwendung
fiir Kondensationszwecke verschieben sich daher die Verhiltnisse wesent-
lich zugunsten der letzteren.

Besondere Bedeutung hat in den letzten Jahren die auf dem Prinzip
des Wasserstrahl-Ejektors beruhende Luftpumpe von Westinghouse-
Leblanc (Fig. 63, 64 und 65) gewonnen. Das Aufschlagwasser tritt durch
den Stutzen C in das Pumpengehiiuse ein und wird durch die feststehenden
Leitschaufeln B dem auf der Welle F aufgekeilten Schaufelrade 4 zuge-
fiihrt, welches durch eine #uflere Antriebkraft in Drehung versetzt wird.
Beaufschlagung, Umdrehungszahl und Schaufelwinkel sind so bemessen,
dafi das Wasser aus dem Laufrad in Strahlform austritt und mit grofier
Geschwindigkeit in die Diise G geschlendert wird. Dabei wird es infolge
der partiellen Beaufschlagung fein zerstiubt uud bietet so der abzusaugen-
den Luft, welche durch den Stutzen D eintritt, eine grofie Oberfliche.
Die Verdichtung des Gemisches von Luft und Wasser erfolgt in der Dilse H.
Das unten austretende Wasser kann in einem Behilter aufgefangen werden,
um immer wieder von neuem zu zirkulieren. Die ganze auf das Laufrad
4 ibertragene Knergie wird teils infolge der geleisteten Kompressions-
arbeit, teils durch Reibungs- und Wirbelungsverluste in Wirme umgesetzt
welche von dem Aufschlagwasser aufgenommen wird; diesem muf daher
stindig etwas kaltes Frischwasser zugesetzt werden, da die Saugleistung
wesentlich von der Wassertemperatur abhiingt. Der Erfinder, Leblanc,
erklirt in einem lingeren Aufsatze im ,Engineering**) die Wirkungs-
weise der Pumpe etwa folgendermaBen:

»Infolge der partiellen Beaufschlagung nach Art einer Aktions-
‘Wagserturbine werden durch die einzelnen Schaufeln des Laufrades schnell

*) »A note on condensation* 28, Aug. 1908, S. 287.
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aufeinanderfolgende Wasserscheiben — entsprechend Fig. 65 — erzeugt,
zwischen denen sich die abzusaugende Luft befindet. Dieselben gelangen in
den Diffussor, in dem die eingeschlossene Luft infolge der Umsetzung der
Wassergeschwindigkeit in Druck auf Atmosphirenspannung verdichtet
wird. Falls die Scheiben platzen, losen sie sich in eine grofle Anzahl
feiner Tropfen auf, die einen Nebel bilden und infolgedessen der abzusaugen-
den Luft eine grofie Oberfliche bieten.“

Fig. 63—65 (nach Leblanc).

Bei E befindet sich eine Diise zum Anlassen der Pumpe mit Dampf,
welcher durch den Stutzen K zugefiihrt wird. Er erzeugt ein geringes
Vakuum, welches geniigt, um bei Inbetriebsetzung Aufschlagwasser durch
C anzusaugen, so dafl das Laufrad 4 zu fordern beginnt, worauf der
Anlafidampf abgesperrt werden kann.

In der, dem erwihnten Aufsatze entnommenen, Zahlentafel 14 sind
die Ergebnisse von Versuchen an 2 Westinghouse- Leblanc-Luftpumpen
wiedergegeben. Hinzugefiigt sind in Spalte 10 die absoluten Luftdriicke
(Millimeter Hyg) in der Luftpumpe, welche man nach Abzug der Dampf-
spannung des Aufschlagwassers (8 mm Hg bei 8,5° C. und 9 mm Hy bei
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9,50 C) erhilt. Das sekundlich angesaugte Luftgewicht (G) ist bei den
Versuchen durch Messung mittels Diisen von den in Spalte 5 angegebenen
1. W. bestimmt. Daraus ergibt sich das pro Sekunde angesaugte Luft-
volumen (V) von der Spannung p nach der Beziehung:

G. R T
p

V=
Hierin ist:

G = das in der Sekunde angesaugte Luftgewicht (kg),

p = der absolute Luftdruck im Saugstutzen der Luftpumpe (kg/qm),

R = die Luftkonstante = 29,27,

T = die absolute Lufttemperatur am Saugstutzen der Luftpumpe (° C.),

V = das Volumen des Luftgewichtes G bei dem Drucke p und der
Temperatur T (chm/Sek.).

Die hiernach berechneten Luftvolumina V, welche mehr oder weniger
von denjenigen der Leblancschen Tabelle (Zahlentafel 14, Spalte 8) ab-
weichen, sind in Spalte 2 der Zahlentafel 15 zusammengestellt. Spalte 1
enthdlt die in kg/qm umgerechneten absoluten Luftdriicke (p) am Saug-
stutzen der Luftpumpe. Mit diesen Werten ist der bei isothermischer,
verlustioser Kompression erforderliche Kraftbedarf N; (PS.) berechnet und
in Spalte 3 der Zahlentafel 15 wiedergegeben. Die Berechnung erfolgte
nach der auch oben fiir die Kortingsche Wasserstrahipumpe benutzten
Beziehung:

. 1 10833 — d
l\i——;]—5—~p<V<ln~A —

(PS.).

d ist bei den Versuchen 2, 3, 4 mit 109 kg/qm (=8 mm Hg), bei
den Versuchen 6, 7, 8, 9 mit 122 kg/qm (= 9 mm Hy) eingesetzt. Spalte 4
enthilt den Wirkungsgrad # = %:,' Der Wirkungsgrad der Pumpe nimmt
hiernach mit steigendem Luftdruck zu. Trigt man die berechneten 5-Werte
in einem Koordinatensystem in Abhingigkeit von p auf, so erhalt man
eine Kurve, nach der fir p =0 auch =0 ist, und die Zunahme von 7%
mit wachsendem p immer geringer wird. Fiir eine Saugspannung von
60 mm Hyg, welche den oben erwihnten Versuchen an der Kortingschen
Wasserstrahlpumpe zugrunde liegt, ergibt sich der Wirkungsgrad der
W.-L.-Pumpe aus dieser Kurve zu rd. 119/, also wesentlich giinstiger.

Die Westinghouse-Leblanc-Luftpumpe kann als eine durch den
direkten Zusammenbau von Pumpe und Ejektor verbesserte \Wasserstrahl-
Luftpumpe betrachtet werden. Demgegentiber nihert sich die Wirkungs-
weise anderer Pumpensysteme, in welchen Luft unter Zuhilfenahme von
Wasserstrahlen komprimiert wird, derjenigen der Kolbenpumpe. Als Bei-
spiel diene eine Ausfiihrung der A. E.-G., Fig. 66, 67 und 68 (aus Z. d. V.
d. Ing. 1909, S. 702 und 703). Die Pumpe besteht aus einem umlaufenden
Schaufelrade und einem dieses mit ziemlich groBem Spiele umschlieflenden
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Leitapparate, s. Fig. 68. Die Laufschaufelenden sind in tangentialer
Richtung mit grofler Dicke ausgefiihrt, sodafl in die Leitkanile kein zu-

Fig. 66 (nach Lasche).

sammenhingender Wasserstrahl gelangt, sondern einzelne, schnell aufein-
anderfolgende Wasserkolben mit grofiler Geschwindigkeit eintreten. Jeder

Fig. 67 (nach Lasche).
A Antriebsturbine, € Kiihlwasserpumpe, D, Schleuderluftpumpe, D, Kondensatpumpe.

Wasserkolben saugt durch den breiten Spalt zwischen Laufrad und Leit-
apparat Luft an, sodafi zwischen je 2 Wasserkolben ein Luftkolben ein-
Schmidt, Luftpumpen. 9
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geschlossen wird. Entsprechend der Abnahme der Wassergeschwindigkeit
im Leitkanal werden die Luftkolben verdichtet. Die einzelnen Vorginge
lassen sich auf Grund der Zentrifugalpumpentheorie leicht theoretisch

Fig. 68 (nach Lasche).

verfolgen. Die praktisch vorteilhaftesten Verhiiltnisse einer derartigen
Luftpumpe kinnen indes nur durch langwierige Versuche ermittelt werden.
Da hieriiber noch keine Verdffentlichungen vorliegen, mufl von einer ein-
gehenderen Behandlung abgesehen werden.

17. Kapitel.
Zusammenstellung der Ergebnisse.

Im Anfang des 2. Kap. ist unter Hinweis auf Fig. 6 und 7 gezeigt
worden, daf man bei der Gegenstrom-Oberflichenkondensation ebensogut
Luft und Kondensat durch getrennte Pumpen, wie mit einer Nafluftpumpe
gemeinsam absaugen kann. Beide Anordnungen werden ausgefithrt. Aus
der vorliegenden Arbeit lassen sich eine Reihe von Gesichtspunkten fiir
die Beurteilung der Vor- und Nachteile beider Systeme ableiten, soweit
Kolbenpumpen in Frage kommen.

1. Getrennte Luft- und Kondensatabsaugung mittels Sehieberluft-
und Kondensatpumpe



a)

b)

a)

b)
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Vorteile. Fiir Luft und Kondensat werden getrennte, jede fiir den
speziellen Zweck besonders geeignete Konstruktionen verwendet. Der
grofiere Verschleifi, welchen die Kondensatférderung verursacht, bleibt
auf den verhiltnismifiig kleinen und billig zu ersetzenden Kondensat-
kolben und -Zylinder heschrinkt. Die Luft wird nur auf Atmosphiren-
druck komprimiert, auch wenn das Kondensat in einen hher gelegenen
Behilter zu fordern ist. Das Kondensat kann mit hoherer Tempe-
ratur als die Luft abgesaugt werden. Die entsprechende Fliissigkeits-
wirme wird bei unmittelbarer Wiederverwendung des Kondensates
zur Kesselspeisung erspart. Auf den letzten Punkt soll weiter unten
niher eingegangen werden.

Nachteile. In der Luftpumpe mufi nicht nur die Luft, sondern
auch der mitangesaugte Dampf komprimiert werden; der indizierte
Kraftbedarf ist deshalb hoher als bei einer Nafluftpumpe, bei der nur
die Luft isothermisch zu verdichten ist. Die Schwierigkeit, welche
die Konstruktion von stofifrei und geriiusehlos arbeitenden Kondensat-
pumpen bietet, fithrt zu geringen Umdrehungszahlen, die dem direkten
Antrieb durch Elektromotore im Wege stehen. Die Anzahl der Teile,
welche der Wartung und Schmiernng bediirfen, ist bei getrennter
Luft- und Kondensatabsaugung griofier als bei der Nafluftpumpe.

2. Gemeinsame Luft- und Kondensatabsaugung mittels Nafluftpumpe.

Vorteile. Der indizierte Kraftbedarf ist geringer als bei der
trockenen Schieberluftpumpe. Dieser Vorteil kommt auch bei dem
effektiven Kraftbedarf der einstufigen Nafluftpumpe zur Geltung.
Die Ausbildung als stehende zweistufige NaSluftpumpe mit Differential-
kolben ermoglicht hohe Umdrehungszahlen ohne jeden Druckwechsel
im Gestinge und damit direkte Kupplung mit langsamlaufenden
Elektromotoren; dabei geht allerdings der Vorteil des geringeren
effektiven Kraftbedarfs ganz oder grifitenteils verloren. Die Anzahl
der Teile, welche der Wartung bediirfen, ist geringer, und infolge-
dessen ist die Betriebssicherheit hoher als bei getrennter Luft- und
Kondensatabsaugung.

Nachteile. Infolge der gleichzeitigen Forderung von Luft und
Wasser sind Kolben und Zylinder einer verhiltnismiBig schnellen
Abnutzung unterworfen. Ein Nachlassen der Saugwirkung ist daher
— besonders bei einstufig arbeitenden NaBluftpumpen — schneller zu
erwarten als bei trockenen Schieberluftpumpen. Wenn das Kondensat
auf grofere Hohe zu fordern ist, muf auch die Luft auf den gleichen
Druck komprimiert werden. Damit wichst die Kompressionsarbeit
fiir die Luft einerseits, die Beanspruchung der Triebwerkteile andrer-
seits in viel hoherem Mafle, als wenn der hohe Druck nur in einer ge-
sonderten Kondensatpumpe von verhiiltnismiBig kleinen Abmessungen
auftritt. Das Kondensat muf} ebenso tief wie die Luft gekithlt werden.
9*
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Wenn man das Kondensat unmittelbar wieder zur Kesselspeisung
verwendet, so besteht der Hauptvorteil der getrennten Absaugung von
Luft und Kondensat darin, dafl das letztere wirmer gewonnen werden
kann, als bei gemeinsamer Absaugung. Die Differenz zwischen Luft- und
Kondensattemperatur ist um so grofier, je hther der absolute Kondensator-
druck ist. Der Vorteil der Gewinnung wirmeren Kondensates kommt
daber hauptsiichlich bei Kondensationen fiir Dampfmaschinen zur Geltung,
die mit einem normalen Vakuum von 80—85 9/, arbeiten. Aber auch bei
Turbinenkondensationen, bei denen ein méglichst hobhes Vakuum angestrebt
wird, kann durch die Gewinnung wirmeren Kondensates immer noch ein
gewisser Vorteil erreicht werden. In einem Aufsatze iiber Turbinen-
kondensationen in der Zeitschrift ,Die Turbine* 1907, S. 193, tindet sich
eine Zusammenstellung von Versuchsresultaten an Oberfliichenkonden-
sationen der Maschinenbau-Aktiengesellschaft Balcke mit getrennter Ab-
saugung von Luft und Kondensat. Derselben sind folgende Werte ent-

nommen:
Temperatur der

Kondensattemperatur abgesaugten Luft

0C. 0 C.
44,0 30,6
25,7 10,4
26,6 12,9
30,5 21,6
31,5 22,0
41,5 29,0
35,0 21,0
46,0 39,2
34,4 18,8
34,0 22,8
Mittelwert: 34,92 22,83

Die Kondensattemperatur ergibt sich hiernach ca. 12° C. hoher, als
sie unter sonst gleichen Verhiiltnissen bei Verwendung einer Nafiluftpumpe
sein konnte. Wird nun beispielsweise angenommen, dafi in der Kessel-
anlage Dampf von 12 at. absolut und 2759 C. erzeugt wird, so betrigt
die Erzeugungswirme von 1 kg Dampf bei einer Kondensattemperatur
von 85° C. nach dem Mollierschen Wirmediagramm:

706 — 35 = 671 WE.

Bei gemeinsamer Absaugung durch eine Nafluftlumpe miifite das
Kondensat mit der Luft auf 239 C. gekiihlt werden. Fiir diese Speise-
wassertemperatur ergibt sich die Erzeugungswirme von 1 kg Dampf zu:

706 — 23 = 683 WE.,,

also 1,89/, hoher als bei der getrennten Absaugung. Dieser Betrag ist
— in Maschinenleistung umgerechnet — grioBer als der normale Kraft-
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bedarf fiir den Luftpumpenantrieb fiberhaupt. Hiernach ist es vom rein
wirmetheoretischen Standpunkt unter allen Umstinden zweckmifig, Luft
und Kondensat getrennt abzusaugen; natiirlich unter der Voraussetzung,
dafi man den Kondensator so baut, dafl das Kondensat moglichst warm
gewonnen wird. Die trockene Schieberluftpumpe wird deshalb fiir grifere
Zentralkondensationen bei einem Vakuum von 80—90 9/, vorzuziehen sein,
wenn der Antrieb der Pumpen durch eine Kolbendampfmaschine erfolgen
soll. Dagegen wird man in anderen Fillen der Nafiluftpumpe wegen
ihrer griofieren Einfachheit den Vorzug geben; insbesondere wiirde bei der
Kolbendampfmaschine mit eigener Kondensation die getrennte Absaugung
zu einer Komplikation fithren, fiir welche die Gewinnung wirmeren
Kondensates keinen Ausgleich bietet.

Um das fiir den Dampfmaschinenbetrieb giinstigste Vakuum von
ca. 859/, zu erreichen, geniigen einstufig arbeitende NaBluftpumpen; ihre
Ausfiihrung mit Saugschlitzen ermoglicht bedeutend kleinere Abmessungen
als diejenige mit Saugklappen oder -Ventilen. Bei der konstruktiven
Durchbildung der Nafiluftpumpe soll man den schiédlichen Raum moglichst
klein halten, um die Verringerung des Liefergrades durch Absorption und
Riickexpansion von Luft auf ein Mindestma§ zu verringern. Ob sich be-
sondere Vorteile durch Verwendung von zweistufig arbeitenden Pumpen
zur Erzeugung eines Vakuums bis zu 859/, ergeben, kionnte nur durch
eingehende vergleichende Versuche festgestellt werden. Auch die zwei-
stufigen Pumpen sollten in der Niederdruckstufe immer mit Saugschlitzen
anstatt -Klappen ausgefiihrt werden.

Fiir die Oberflichenkondensationen der Dampfturbinen mufl} die
gleiche Einfachheit und Betriebssicherheit angestrebt werden, welche die
Turbine selbst bietet. Deshalb verdient die schnellaufende fiir direkte
Kupplung mit einem Elektromotor geeignete NafBluftpumpe den Vorzug,
obwohl sie Unterkilhlung des Kondensates bedingt; der Fortfall der Uber-
setzung zwischen Motor und Pumpe erhoht iiberdies die Betriebssicherheit.
Fiir hohe Umdrehungszahlen eignet sich hauptsichlich die zweistufige
NaBluftpumpe mit Differentialkolben, weil bei ihr der Druckwechsel im
Gestinge vermieden werden kann; die Pumpe arbeitet daher mnoch bei
einer gewissen Abnutzung der Zapfen ruhig, ein besonderer Vorzug fir
Anlagen, bei denen das Turboaggregat langere Zeit ohne jede Unter-
brechung im Betriebe bleiben mufi.

Trotz aller Sorgfalt, die man in den letzten Jahren auf die kon-
struktive Durchbildung von Kolbenluftpumpen verwandt hat, konnen sie
in Verbindung mit Dampfturbinenanlagen doch nur als Notbehelf ange-
sehen werden. Ihr Ersatz durch rotierende Luft- und Kondensatpumpen
ist deshalb anzustreben. Allerdings ist der Wirkungsgrad dieser Pumpen
noch sehr schlecht, falls es sich um ein Absaugen von reiner Luft oder Gasen
handelt — fiir ein Vakuum von rd. 92°, welches den mittleren Ver-
héltnissen von Turbinenkondensationen entspricht, betrug der Wirkungs-



134 Die Pumpen fiir gemeinsame Luft- und Kondensatabsaugung.

grad nach den im vorangegangenen Kapitel angefiihrten Versuchen eca.
119, bei der Westinghouse-Leblanc-Pumpe, gegeniiber 37 %, bei der
trockenen Schieberluftpumpe. Hat man aber — wie immer bei Konden-
sationen — mit Wasserdampf gesittigte Luft abzusaugen, so verschieben
sich die Verhiltnisse sofort zugunsten der Wasserstrahlluftpumpe. Wie
weit dies der Fall ist, héingt von der jeweiligen Zusammensetzung des
abzusaugenden Gemisches ab. Aber selbst wenn der Krafthedarf der
rotierenden Luftpumpe fiir gleiche Verhiiltnisse wesentlich hoher sein
sollte als derjenige der Xolbenpumpe, ist trotzdem ihre Verwendung
speziell fiir Turbinenkondensationen mit Riicksicht auf die Einheitlichkeit
des ganzen Aggregates und die hohere Betriebssicherheit gerechtfertigt.

Auch bei Neuanlagen von Zentralkondensationen wird bereits jetzt
in vielen Fillen die Entscheidung zugunsten der rotierenden, direkt mit
Elektromotor oder Dampfturbine gekuppelten Luftpumpe fallen. Hohere
Betriebssicherheit und Anspruchslosigkeit in der Wartung sind Vorziige,
welche den hiheren Kraftbedarf in vielen Fillen iberwiegen. Man mufy
auch beriicksichtigen, daf die rotierende Kondensationsluftpumpe noch neu
und entwicklungsfihig ist; eine Erhohung des Wirkungsgrades gegeniiber
den jetzigen Ausfiihrungen ist mit Sicherheit zu erwarten.

Kurz zusammengefafit, wird die NaBluftkolbenpumpe in ein- oder
zweistufiger Ausfiibrung nach wie vor fiir Dampfmaschinen nit eigener
Kondensation Verwendung finden. Die trockene Schieberluftpumpe in
Verbindung mit Kondensatpumpe ist bei Zentralkondensationen mit Dampf-
maschinenantrieb am Platze, soweit nicht die rotierende Luftpumpe mit
elektrischem oder Turbinenantrieb bevorzugt wird. Es ist anzunehmen,
dal die trockene Schieberluftpumpe in absehbarer Zeit fiir Kondensationen
iiberhaupt nicht mehr verwendet wird. Sie ist hauptsichlich dann von
Vorteil, wenn es sich darum handelt, trockene Luft oder Gase von niedrigem
absoluten Druck abzusaugen und auf atmosphirischen Druck zu verdichten
und besitzt hierfiir noch ein weites Verwendungsgebiet, namentlich in der
chemischen Grofiindustrie. Hierbei ist ihr Kraftbedarf so viel geringer
als derjenige der Wasserstrahlluftpumpe, daff die Verwendung der letzteren
heute noch nicht gerechtfertigt wire. Aus diesem Grunde ist auch die
ausfiihrliche Behandlung dieser Pumpe in der vorliegenden Arbeit be-
rechtigt.

Verwendet man rotierende Pumpen, so muff man deren Konstruktions-
verhiltnisse tunlichst so wihlen, dafi Zentrifugal-Luft- und Kondensat-
pumpe mit einem einzigen Motor bezw. einer Dampfturbine gekuppelt
werden konnen, wie es beispielsweise bei dem durch Fig. 66 und 67 dar-
gestellten, von der A. E.-G. ausgefiihrten Pumpenaggregat der Fall ist.
Bei dieser Anordnung ist mit der Verwendung einer getrennten Kondensat-
pumpe keine Komplikation mehr verbunden; bei entsprechender Ausfiihrung
des Kondensators hat man hierbei den Vorteil der Gewinnung warmen
Kondensates ohne Erhthung des Kraftbedarfs. Trotzdem wird in neuerer



Zusammenstellung der Ergebnisse. 136

Zeit der Kondensator hinfig — z. B. auch bei der vorerwihnten Anlage —
so gebaut, daf das Kondensat auf moglichst niedrige Temperatur unter-
kiihlt wird; die abzusaugende Luft wird dann durch das kiltere Koudensat
gekithlt. Hierdurch soll an Kondensatorkilhlfliche gespart werden, mit
Hinsicht auf den niedrigen Wirmedurchgangskoeffizienten, mit dem man
andernfalls bei Kithlung der Luft an von Wasser durchflossenen Messing-
rohren rechnen mufl. Wie weit die Ersparnisse an Anschaffungskosten
den Verlust an Fliissigkeitswirme des Kondensats ausgleichen, hingt von
den jeweiligen Verhiltrissen ab und kann leicht fiir einen bestimmten
Fall rechnungsméfig ermittelt werden, unter der Voraussetzung, dafj die
Erhohung des mittleren Warmedurchgangskoeffizienten der Kondensator-
kiihlfliche bei Unterkiihlung des Kondensats zum Zwecke der Luftkiihlung
bekannt ist.

Die vorliegende Arbeit behandelt ein Teilgebiet des Kondensations-
baues, das erst durch die Anforderungen, welche die Dampfturbine an ein
hohes Vakuum stellt, zu gréflerer Bedeutung gelangt ist. Die Schliisse,
welche auf Grund theoretischer Untersuchungen und allgemeiner praktischer
Erfahrungen gezogen sind, bediirfen vielfach noch der Bestitigung oder
Korrektur durch vergleichende Versuche. Hierfir kann die Arbeit als
theoretische Unterlage dienen.
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Zahlentafeln.

Zahlentafel 1.
Versuche von Weighton.
Kondensatorkiihlfliiche : F= 9,29 qm; gewiéhnliche NaSluftpumpe.

Nr.

Ltde.

Nr.

Versuch

m/sek.

°C.

&

°C.

12

°C.

Z

w

0 C. | kg/8td.

0

WE./8td.

D

3(

°C.

ky

Do

St W

®w W N >»

10

11
12
13
14

16
17
18
19
20
21

972
973
974
97
976

977
978
979
980
981

982
983
984
985
986

987
988
989
990
991
992

1,380
1,119
0,871
0,619
0,387

1,400
1,117
0,871
0,622
0,375

1,377
1,120
0,875
0,622
0,378

1,357
1,377
1,116
0,869
0,628
0,378

7,78
7,89
7,78
7,78

8,06

7,78
7,50
7,50
7,18
7,39

7,27
7,33
7,39
7,44

7,55

7,39
7,33
7,39
7,50
7,61
7,78

14,55
17,20
19,32
23,88
33,54

17,93
20,17
23,80
29,60
45,60

23,34
26,80
31,95
39,80
60,80

24,03
26,10
29,45
38,30
48,15
72,00

2555
27,50
29,45
33,60
39,20

30,30
31,67
33,90
36,95
50,40

33,05
34,30
39,20
46,40
65,00

32,80
33,70
36,40
45,00
54,30
75,50

16,67
17,22
19,45
21,65
30,00

23,60
23,05
25,26
28,60
46,40

31,95
31,10
36,10
43,90
64,70

32,80
32,20
35,27
43,90
53,69
75,60

25 520
20 650
16 100
11 430

6 920

25 900
20 600
16 100
11 450

6 860

25 450
20 700
16110
11 420

6 880

25040
25410
20 540
15 980
11 480

6 850

172 500
192 300
186 000
184 100
176 300

263 000
261 000
262 400
250 000
262 000

409 000
403 000
396 000
370 000
366 000

416 500
477 000
453 000
492 000
465 500
440 000

|

18 560
|20 700
20 000
19 800
18 970

28 300
28 070
28 250
26 900
28 200

44 000
143 400
42 600
40900
39400

44 850
51 300
48700
53 000
50 100

47 300
|

{

|

9,90

9,88
11,00
11,62
12,01

13,97
13,40
13,54
12,91
16,31

16,02
14,08
15,60
17,47
2025

15,62
14,54
15,05
17,52
19,80
21,68

1875/ 189

2095212
1820/165
1700|146

1580]131

2025
2095
2085
2080
1730

2745171

3080219
27301175
2340|134

1945, 96

2870/ 184

3530, 242
!

!

3240|215

3025|173
2530

2185
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Zahlentafel 2.
Kondensatorkiihlfliche: F= 9,29 qm;
trockene Luftpumpe mit Einspritzung, Kerne in dem Kiihlrohren.
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Versuch
Nr

¢ t

n/sek. [ ¢ C.

A

°C.

4

°C.

4

°C.

w
kg/Std.

o
WE. /8.

0

F

_94
°C.

kl

k,

32
33
34
35
36
37

38
39
40
41
42

994
995
996
997
1013

998

999
1000
1001
1002
1003
1004
1005
1006
1007

1008
1009
1010
1011
1012

1,960 7.61
1,640 7,67
1,985 |7.78
0,920 17,83
0,555 |8 34
0,366 8,78
1,950 17,78
1,585 7,78
1,290 17.89
0.918 18,05
0,555 18,33
1,880 7,89
1.640 7,89
1,285 18,05
0,915 8,22
0,555 8.61
1,945 8,05
1,610 8,23
1.285 [7,89
0,915 8,00
0,555 |8.29

14,82
16,83
19,08
23,50
32,40
37,05
19,28
121,40
124 34
30,74
142,60
25,55
26,67
32,10
40,70
57,50
27,40
29,25
138,50
147,90
r440

23.20
25,40
26,40
27,80
35,00
42,20
25,28
25,95
27,20

133,05

45,30
28,90
30,10
36,10
43,60
59,70
32,20
33,60
42,50

51,40

76,30
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43
44

45
46
47
48
49
50
51
52
53

54

1029
1030
1014
1015
1016
1017
1018
1031
1032
1033
1034

1035

1,417 |5,83
0,619 5,72
1,390 7,78
1,115 (7,78
0,869 |7,84
0,621 (7,95
0,372 8,28
0,618 5,89
1,418 5,56
1,420 (5,56
0,622 5,83
0,618 15,83

12,21
21,82
20,00
92,50
25,95
31,30
48,70
29,17
16,00
20,27
38,90
4555

23,87
28,35
28,35

129,17

32,05
37,20
54,70
35,15
26,95
27,80
15,60
52,10

15,00
13,05
11,67
11,10
24,18
33,06
10,35
10,28
12,78
22,50
39,20
22,50
23,20
31,40
40,80
59,50
28,35
30,55
39,70
48,90
F6JO

25 200
21 180
16 700
12 090

7510

5130
25 030
20 540
16 770
12 040

7500

24 170
21170
16 670
12 000

7390
24 930
20 790
16 600
11 920

7260

181700
1193 900
188 300
189 300
180 800
1145 000

288 000
280 000
275 900
273 400
257 000

426 000
397 000
1401 000
390 000
361 000

482 000
1437 000
1509 000
476 000
478 000

Zahlentafel 3.
Kondensatorkiihlfliiche: F = 9,29
trockene Luftpumpe mit Einspritzung.

14,43
14,43

9,16
10,55
16,93
25,00
49,70
27,80
15,56
20,00
43,30
51,40

26 730
12020

26 260
21190
16 620
12 000

7350
11990
26 780
26 860
‘11 990

111 900

193 800

321 400
312 000
301 000
280 200
<296 800
1279 000
1280 000
395 500
396 500
473 000

19 540
20 840
20 240
20 390
19 450
15 600
31000
30150
29670
29 400
27 650

45900
142 700
43 150
42 000
38 850

51 900
47100
54 750
51 300
51 450

120 840

34 600
33 600
32 400
30 200
41980
130 000
130 130
42 550
142 700

50 900

7,925
6,860
5,440
3,770
7,320

12,330
4,180
3,420
3,780
6,620

11,570
7,650
7,950

10,970

12,270

15,490

10,730

10,980

13,400

15,200

19,130

7,600
3,870
4,440
7,510

10,500

18.330

12,300

10,450

10,580

17.850

20,080

2465
3040
3720
5410
12660
11265
7410
18820
17860
4445
2390

6000
5380
3940
13420
2510
4830
4300
4080
3375
12690
\

170 500 118 350 110,010 i1830

§2740
8940
YbYb)

12875
1745
2440
2880

2530

311
444
687
1430
364
103
1775
2585
2075
| 672
207

87
677
359
279
162

449
392
304
222
140

qm;

183
361
2300
1705

43101 574

274

95
199
276

4020 | 380
2390 134

126
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Zahlentafel 4.

Kondensatorkiihlfliche : F= 5,76 qm.

Lide. Nr. ]

Versuch
Nr.

w/sek.

4

°C.

£

°C.

(7

°C.

6, | W

0

0. | ke/Sd. | WEJStd.

91

LTRSS

°C.

1055
1056
1057

1058
1059
1060
1061

1062
1063
1064
1065
1066

1067
1068
1069
1070
1071

1,4100
1,1200
0,8625

1,3750
1,0750
0,8680
0,6120

1,3810
1,1070
0,8630
0,6150
0,3750

13900
1,1030
0,8630

0,3720

5,160
5,220
5,280

5,110
5,220

5,280, 32,07 147,90

5,390
5,280
5,280
5,450
5,560
5,610

5,280
5,280

25,15
31,27
40,15

92,20
26,27

42,20

16,10
19,05
22,60
30,00
44,15

12,20
14,33

5,280, 16,68
0,6100,5,450

5,610

21,50
31,50

41,90
48,60
57,80

40,60
42,75

56,60

35,10
38,60
41,60
46,40
57,80

31,50
33,20
36,10
40,60
46,60

|
|

39,40 26 030
46,60 120 600

56,10 |15 830

40,00 |25 400
40,00 120 430
45,50 116 000
55,60 |11 250

27.80 125 540
31,95 120 420
35,25 115 930
40,25 111 320
54,10 6860

28,34 25 720 177 800
24,18 20 380 183 200
24,4515 930 | 181 800
29,44 11 250 180 700

37,80 | 6850 (177 300

521 000
537 000
552 000

433 000
431 000
429 000
415 000

276 200
281 400
273 000
277 200
264 000

o
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72
73
74

5
6
77

78
79
80

81
82
83

1089
1090
1091

1092
1093
1094

1100
1099
1098

1095
1096
1097

1,9750,
1,2700,

0,5520

1,9750
1,2700
0,4490

1,9700

I

1,2700
0,7320

1,9900[
1,2700/
0,7600

6,100
6,100
6,100

6,390
6,725
6,950

4,450
4,450
4,450

4,450
4,450
4,610

13,07
17,21
31,14

16,55
22,50
42,35
17,00
27,80
42,00
24,55
35,15

138,30

26,40
28,90

28,95
31,60
49,90

29,05
36,85
50,10

35,10

45,30
54,30 162,45 161,10

3700
3370
3055
2925

90 500
93 250
95 900

75 250
74 900
74 500
72 000

48 000
48 800
47 400
48100
45 850

24,45
27,62
31,40

25,73
24,50
26,12
28,65

20,74
92,99
23,98 | 1980
24,40 11970
27,46 j 1670

30850 21,08 | 1460
31800 18,80 | 1690
31570 19,30 | 1630
31 370 21,60 | 1450
30800 22,60 | 1360

5 [

2510
2320
2120

151
122
98

114

30602 125
2850| 109

88

112
92
83.
81
61

69
90
84
67
60

Kondensatorkiihlfliiche : F= 5,76 qm.
Trockene Luftpumpe mit Einspritzung; Kerne in den Kiihlrohren.

174 700
179 000
178 200

2564 000
253 300
247 300

315300
385 000
368 000

513 000
501 000
470 000

12,38
12,21
26,50

12,78
14,89
40,05
20,70
31,95
47,20

30,00
41,90

25 100
16 100
7120

25000
16 070
6 990

25140
16:500
9800

25 540
16 330
9460

44 100

54 700 {14,00
/66 900 (16,58
63 900

89100
87000 20,88
81 600

30 300
31 050
30940

9,35 3240
8,62 | 3600
12,64 |2445

9,07 |4860
8,62 5100
17,27 | 2480

3900
4030
3018
5250
4160
3280

44 000
42 900

20,80
16,99

24,95

346
419
193

537
592
144

279
243
147

309
199
131
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Zahlentafel 6.

W (c¢) konstant.
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Zusammenstellung aus Tafel 1: Zussmmenstellung aus Tafel 4:
o | & o |5 o
15y Z ¢ w g l k k & Z ¢ w 90 k | k
E 'g ’F 1 2 E Pg T 1 2
S |5 I mfsek. | ke/Std. ] S5 | mjsek. | ke/Std.
| 5/0,387) 692018970 | 1580 }131 71(0,3720 | 6 850 (30800 1360 60
1010,375 | 6860 {28200 1730 r106 66 10,3750 | 6 860 |45 850 {1670 | 61
A F
151 0,378 | 688039400 1945 96 — - — e e
210,378 | 6856047300 | 2185 (100 —| — — e el
410,619 |11 430 |19 800 | 1700 /146 70 0,6100 |11 250 |31 370 11450 | 67
910,622 | 11 450 | 26 900 | 2080 164 65 10,6150 {11 320 |48 100 |1970 | 81
B G
140,622 { 11 420 | 40 900 | 2340 |134 61,0,6120 11 250 |72 000 2510 | 88
200,628 | 11 480 | 50 100 | 2530 {128 -1 - - - |- | -
310,871 {16 100 | 20 000 | 1820 165 69 10,8630 |15 930 31 570 (1630 | 84
810,871 | 16 100 | 28 250 | 2085 |154 64 10,8630 |15 930 |47 400 1980 | 83
¢ H
13 10,875 | 16 110 | 42 600 | 2730 1175 60 10,8680 |16 000 |74 500 |2850 | 109
19 10,869 | 15 980 | 53 000 | 3025 173 57 10,8625 |15 830 |95 900 3055 | 98
211,119 20 650 | 20 700 | 2095 212 68 11,1030 {20 380 |31 800 1690‘ 90
711,117 20600 | 28 070 | 2095 |156 63 11,1070 |20 420 148 800 2120 | 92
D I
121,120 | 20 700 | 43 400 | 3080 219 59 11,0750 |20 430 |74 900 3060 | 125
181,116 | 20 540 | 48 700 | 3240 215 56 11,1200 |20 600 93 250 3370 | 122
11,380 | 25520 | 18 560 | 1875 |189 67 11,3900 |25 720 |30 850 |1460 | €9
611,400 | 25 900 | 28 300 | 2025 |145 62 11,3810 |25 540 148 000 2320 | 112
E Ji 111,377 {25450 | 44 000 | 2745 [171 | K ¢| 58 |1,3750 |25 400 |75 250 2925 | 114
16| 1,357 | 25 040 | 44 850 | 2870 (184 55 (1,4100 |26 030 |90 500 3700 | 151
171,377 125 410 | 51 300 | 35630 242 - — — - |~ | =
!
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Zahlentafel 7.
Versuche von Weighton.

Q
¥ konstant.

Zusammenstellung aus Tafel 1:

Zusammenstellung aus Tafel 4:

© - © [
3l B T R P S -1 8 BRI I O R RN PR Y
SUE ek | ket | T E|Z | k. || ©
5(0387| 6920|18970|1580 131] (| 7110,3720| 6850 |30800|1360| 60
4(0619|11430(19800| 1700|146 | {|70(0,6100 |11 250 |31 370 |1450| 67
Ll 310,871 (16100 200001820 [165 | P {| 69 0,8630 |15 950 [31 570 |1630| 84
211,119 20650 |20 700 | 2095 [212| || 68 |1,1030 [20 380 |31 800 |1690] 90
1/1,380 |25 520 | 18 560 | 1875 (189 | || 67 |1,3900 [25 720 |30 850 | 1460 69
10{0,375 | 6860 28200|1730 106 | (166 (0,3750 | 6860 45850 |1670] 61
910,622 | 11450 | 26900 | 2080 161 | || 65 06150 |11 320 |48 100 | 1970 81
M]| 8|0871|16 100 | 28250 | 2085 |154 | Q | 64 [0,8630 |15 930 |47 400 | 1980] 83
711,117 |20 600 | 28070 | 2095 |156 | || 63 |1,1070 [20 420 |48 800 |2120| 92
611,400 | 25900 | 28300 | 2025 [145| || 62 [1,3810 |25 540 [48 000 |2820 112
150,378 6880394001945 | 96| |61 (06120 11 250 72000 (2510( 88
14]0,622 11420 | 40900 | 2340 134 | || 60 [0,8680 |16 000 |74 500 |2850| 109
130,875 |16 110 | 42600 | 2730 |175] || 59 |1,0750 |20 430 |74 900 |3060] 125
MV 12] 1,120 20700 43 100 | 3080 [210| ¥ o8 1,3750;|25 400 [75 250 (2925 | 114
161,357 |25040 | 44850 2870 184 | | —| — | — | — | — | =
11|1,377|25450 44000 [2nas 171 | U—| — | — | — | — | —
210,378 | 6850 473002185 (100] (|57 (0,8625 15830 195 900 |3055| 98
20| 0,628 | 11480 |50 100 | 2530 [128| || 56 |1,1200 20 600 |93 250 | 3370 122
0{11910,869 | 15980 | 53000 | 3025 173 | 8 | 55 11,4100 |26 030 |90 500 ' 8700 151
18]1,116 20540 | 48700 | 3240 l215] (1 —| — | — | — | = | —
17]1,377| 25410 |51 300 (3330 ;242 || —| — | — | — | — | =
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Zahlentafel 8.

11,

gz" 1 12| 3 4 5 6 7
'z
Kiihlwasserverhiltnis # (an-
genommen) . — | 301 35) 40| 45| 50 | 55 | 60 —
Stiindlicher Kiblwasserver-
brauch W’ ——1—06%) . o] — | 240|280 | 320 | 360 |400 |440 | 480 |chm/Std.

Kiihlwasser-Austrittstempe-
ratur 4, =1, +’1—;—‘-’ .| 2 {393 (36,5/34,45/32,85| 31.6 | 30,5 [29,65] © C.

L=t;—t,=413—1¢. .| —| 2 | 48| 685 8,45 9,7/10,8 11,65 ”
Mittlere Temperaturdiffe-
renz ¢ = %71 .. .16 9,65 "

a=29—p=193—g .| 3 |17,3]14,51245/10,85| 9,60 8,50 7,65

Temperatur der abgesaug-
ten Luft ¢, =1, +a«. .| 8 |373 34,532,45|30,85|29,60/28,50/27,65 ”
Absol. Damptdruck, entspr.
ty, aus Dampftabelle d, | — | 666|558 | 500 | 461 | 425 | 408 | 381 | kg/qm
Absol. Druck der abge-
saugten Luft &, = p,—d, | — | 134|242 800 | 339 375 | 392 | 419 »
1=2 I?OOO= 14?00 . .| 4 J104,5| 58 |46,7|41,3137,4|35,7)33,4| cdem/kg
2 2
L {.D :
L= = 1000 = 1000 — | 836|464 | 374 | 330 | 299 | 286 | 267 |cbm/Std.

Zahlentafe] 9.

Kraftbedart der Luftpumpe
Ny =1L1'.00167. . . 13,90/ 7,75 6,25] 5,60| 5,00/ 4,75 4,45 PS
Kraftbedarf der Kuhlwasserpumpe

Ny = Zh 0,0037 2 =3 m,

7

n=06. . 445 5,19| 593 6,67 741| 815 8,90, ,
Kraftbedart der Kuhlwasserpumpe

h=6m, =062. . . . 8,60 10,02/11,48/12,90|14,33(15,78|17,20, ,,
Kraftbedarf de1 Kuhlwasserpumpe

h=9m, s=064. . . . 12,50/ 14,60,16,70,18,75/20,85/22,95/25,00, ,,
Kraftbedarf der Kihlw asselpumpe

h=12 m, =066 . . 16,17| 18,87|21,55(24,25/26,95|29,65(32,40; ,,
Gesamtkraftbedarf M + Ne bei

h=3m . . .. |18,35/12/94/1218/12,17/12,41(12,90{13,35; ,,
Gesamtkraftbedarf k = 6 m . . |2250]17,7717,73/18,40/19,33/20,563/21,65| ,,

. =9 m . {2640 22,3522,9524,25/25,85/27,7029 45| ,,
. h =12 m. |30,07| 26,62/27,80/29,75/31,95/34,40/36,85| .,
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Zahlentafel 14.

Versuchsergebnisse an Westinghouse-Leblanc-Luftpumpen.

Spalte] 1 | 2 | 3 | 4 5 6 7 8 9 | 10
. — B 3 :
@ N = B 5 o 9
i ;:C < gﬂ j 2 = = EL g g 'g
sl £l .| Es%Els |#3]lxslZsl82| <
g ] = - gE| Yl o ES| o] 82| 5
= 2 2 2 le=<lg3|laglrilizlEE] -
Z g 50 = ol 2 2 sl o 2 3 3
o & | 2 |lgs|RrelEs|82|8s]E .l &
= ) et S S = = ‘E < g L= S B -
S = 0 = = @ 5 sl = Mo = 2|l=e =
3 5] & SB| < =l e S| © & o
= | % = le 7| B[22 |E |23 2
= < = | B EolY |2 &gl
- )
edem/Sek. | m PS. | mkg { mm g mm Hg. | edem | edemn | om He.
40 PS.-Pumpe, 480 Umdrehungen pro Minute, Wassertemperatur 8,5 C.
1 16 81 | 22 |[103 0 0 9 0 0 —
2 27 68 | 28 78 2 0,75 11 | 176 6,5 3
3 35,5 54 | 365 | 77 4 2,87 18 | 176 5 10
4 34 54 | 3651 785 6 6,16 24 | 147 44 16

20 PS.-Pumpe, 720 Umdrehungen pro Minute, Wassertemperatur 9,5° C.

5 | 115 ] 8 113] 78] 0 [0 9 0] 0 —

6 12,4 78 113 ] 685 2 0,72 15 74 6 6

7 | 168 | 72| 157 70 4 o287 32| 6| 45| o3

8 | 21 54 | 1961692 6 | 646] 60| 76| 36| 51

9 | 225 | 4 |25 63| 8 [1150] 109 701 31 ] 100
Zahlentafel 15.

Spalte Versuchsnummer 2 3 4 6 7 8 9

1 Absoluter Luftdruck (p) kg/qm | 41 ] 136] 218 82 | 312] 693 {1360

2 Sekundlich angesangtes
Luftvolumen (7). . cbm ]0,150{0,174{0,232] 0,075 {0.079]0,079]0,072

3 Theoretischer Krafthe-
darf (M:). . . . . PS. 10,45 |1,36 |2,60 |0,40 |1,15 [1,96 |2,63
N;

4 | Wirkungsgrad 7 = - 0,016{0,087]0,071] 0,0355]0,0730,10 [0,128
€
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Kondensation. Ein Lehr- und Handbuch iiber Kondensation und alle damit
zusammenhingenden Fragen, einschlieflich der Wasserriickkiihlung. Fiir
Studierende des Maschinenbaues, Ingenieure, Leiter groBerer Dampfhetriebe,
Chemiker und Zuckertechniker. Von F. J. Weifl, Zivilingenieur in Basel.
Mit 96 Textfiguren. In Leinwand gebunden Preis M. 10,—.

Verdampfen, Kondensieren und Kiihlen. Erklirungen, Formeln und
Tabellen fiir den praktischen Gebrauch. Von E. Hausbrand, Konigl. Baurat.
Vierte, vermehrte Auflage. Mit 36 Textfiguren und 74 Tabellen.

In Leinwand gebunden Preis M. 10,—.

Die Gebliise. Bau und Berechnung der Maschinen zur Bewegung, Ver-
dichtung und Verdiinnung der Luft. Von Albrecht von Ihering, Kaiserl.
Regierungsrat, Mitglied des Kaiserl. Patentamtes, Dozent an der Universitit
zu Berlin. Zweite, umgearbeitete und vermehrte Auflage. Mit 522 Text-
figuren und 11 Tafeln. In Leinwand gebunden Preis M. 20,—.

Technische Wirmemechanik. Die fir den Maschinenbau wichtigsten
Lehren aus der Mechanik der Gase und Démpfe und der mechanischen
Wirmetheorie. Von W. Schiile, Ingenieur, Oberlehrer an der Konigl.
Hioheren Maschinenbauschule zu Breslau. Mit 118 Textfiguren und 4 Tafeln.

In Leinwand gebunden Preis M. 9,—.

Die Dampfturbinen, mit ecinem Anhang iiber die Aussichten der Wirme-
kraftmaschinen und iiber die Gasturbine. Von Dr. A. Stodola, Professor am
Eidgendssischen Polytechnikum in Ziirich. Vierte, verbesserte und ver-
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