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Vorwort.

Wie tiberall im Maschinenbau, macht sich auch im Pumpenbau
das Verlangen nach der rotierenden Maschine bemerkbar, die in
der Austiihrung als Zentrifugalpumpe in neuerer Zeit eine gewaltige
Entwickelung durchgemacht hat. In kaum vor eiriem Jahrzehnt
iitber diese Pumpen gemachten Verdffentlichungen findet man noch
Angaben, dafl mit denselben Druckhthen bis 40 m iiberwunden
werden konnen und daf fiir groBere Forderhthen am zweckmiBig-
sten die Kolbenpumpe zu verwenden sei. Heute gibt es fiir die
Zentrifugalpumpe keine Begrenzung der Forderhthe mehr und stehen
solche Pumpen mit Forderhéhen von 600 m und dariiber in anstands-
losem Betrieb.

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

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

Durch eingehende Behandlung der Ausbildung der Schaufel-
kanidle und der Schaufelschnitte habe ich versucht, dem Konstruk-
teur Anregung zur Durchfithrung einer rationellen Schaufelkonstruk-
tion zu geben. Da in der Literatur der Zentrifugalpumpe iiberhaupt
noch nichts iiber Schaufelkonstruktionen zu finden ist, so glaube
ich hiermit dem Wunsche vieler entsprochen zu haben.

Den Firmen, die mir fiir das letzte Kapitel , Ausfiihrungen von
Zentrifugalpumpen® bereitwilligst Material zur Verfiigung stellten,
mochte ich an dieser Stelle nochmals meinen Dank sagen.

Nirnberg, August 1906.

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

1. Die Zentrifugalpumpe, die Umkehrung der Wasserturbine.

Wie die Wasserturbine die lebendige Kraft des Wassers beim
Durchstrémen des Turbinenlaufrades in mechanische Arbeit umsetzt,
so wird umgekehrt bei der Zentrifugalpumpe durch Einleitung mecha-
nischer Kraft dem Wasser beim Durchstrémen des Pumpenlaufrades
lebendige Kraft zuerteilt. Die Zentrifugalpumpe ist die Umkehrung
der Wasserturbine. Der Rechnungsgang beider Maschinen unterschei-
det sich im wesentlichen nur dadurch, daf bei Bestimmung der
Rechnungsgrofien einer Wasserturbine mit einer Druckhohe zu
rechnen ist, die kleiner als die im gegebenen Gefille vorhandene,
wihrend die der Berechnung einer Zentrifugalpumpe zugrunde zu
legende Druckhohe stets grofier als die wirkliche verlangte zu
nehmen ist. Bei der Wasserturbine ist bei Bestimmung der Um-
fangsgeschwindigkeit des Laufrades die vorhandene Druckhthe mit
einem Koeffizienten zu multiplizieren, der stets kleiner als 1,0,
wihrend bei der Berechnung der Zentrifugalpumpe dieser Koeffizient
stets grofer als 1,0 zu nehmen ist.

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

1. dem Saug- oder Zulaufrohr S, je nachdem die Pumpe iiber
dem Unterwasserspiegel oder im Unterwasser eingebaut ist;
2. dem Laufrad L,;
3. dem Leitapparat L,, welcher aber auch hiufig fortgelassen
wird ;
4. einem den Leitapparat umschliefenden Gehduse G.
Das Wasser durchflieBt die Pumpe in umgekehrter Richtung
als die Turbine; wihrend bei ersterer die einzelnen Teile von 1
nach 4 durchflossen werden, ist bei der Turbine die Fliefrichtung
umgekehrt.
Wie der Name ,Zentrifugalpumpe“ schon sagt, wird man es

hier mit Zentrifugalkréiften zu tun haben.
Neumann, Zentrifugalpumpen. 1



2 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

Das in das Laufrad bei einem Durchmesser D, eintretende
Wasserteilechen (siehe Fig. 2) tritt aus demselben bei einem gréBeren
Durchmesser D, aus. Mit mechanischer Arbeit wird das Laufrad
mit einer Winkelgeschwindigkeit @ in Bewegung gesetzt, die ein-
zelnen Wasserteilchen werden durch Wirkung der Zentrifugalkrifte
nach auBen geschleudert und hierdurch eine Pressung oder lebendige
Kraft annehmen, dargestellt durch die Beziehung

-6
2 2/ 0f U, —u,”
29 29
wenn mit %, und u, die Umfangsgeschwindigkeit im Durchmesser
D, bzw. D, bezeichnet wird.

Fig. 1.

Das Wasserteilchen, das mit einer Geschwindigkeit w, das
Zuleitungsrohr durchflieft und mit einer relativen Geschwindig-
keit v, in das Laufrad im mittleren Durchmesser D, eintritt, ver-
148t dasselbe wieder mit einer relativen Geschwindigkeit », im
dufleren Durchmesser D, Um stoffreien Austritt zu erhalten, muB
die aus u, und v, resultierende absolute Austrittsgeschwindigkeit w,
Diagonale in einem Parallelogramm sein mit den Seiten #, und v,.
In diesem Parallelogramm schliefen », und v, den Winkel §,, den
sog. Laufradaustrittswinkel, ein. Unter dem Winkel d,, den u,
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und w, bilden, muf der Anfang der Leitschaufel geneigt sein, die
den Zweck hat, die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, allméhlich
unter Vermeidung von StoBverlusten in eine kleinere Geschwindig-

keit iiberzufiihren und so moglichst viel von der Geschwindigkeits-
2

w,
hohe 2;‘ in Druck umzusetzen. Dieser Winkel d, soll Leitradwinkel
9

genannt werden.

Wie im Austrittsdiagramm, so muf auch im Eintrittsdiagramm
fir die Bedingung des stofireien Eintritts die absolute Eintritts-
geschwindigkeit w, Diagonale in einem Parallelogramm mit den
Seiten #, und v, sein. Der Laufradeintrittswinkel werde mit g,

Fig. 2.

der Winkel, den u, und w, einschliefen, mit J, bezeichnet. Das
Eintritts- und Austrittsdiagramm ist in Fig. 2 eingezeichnet. Die-
selben Diagramme finden sich auch bei der Wasserturbine, nur
daB hier sdmtliche Richtungen umgekehrt sind.

Nach dem Austritt aus dem Leitapparat wird das Wasser meist
durch ein den Leitapparat umgebendes Geh#iuse dem Druckrohr
zugefiihrt und soll die Geschwindigkeit, mit der das Wasser aus
dem Geh#iuse austritt, mit w,; bezeichnet werden. Es sei hier gleich
bemerkt, daf im folgenden bei Bestimmung des Nutzeffektes der
Pumpen nur der Weg des Wassers vom Eintritt in das Zu-
leitungsrohr bis zum Austritt aus dem Leitradgehéiuse in Rechnung
gezogen wird.

1*



4 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

2. Einteilung der Zentrifugalpumpen.

Nach MaB der Forderhthe bezeichnet man die Zentrifugal-
pumpen als Hochdruck- oder Niederdruckpumpen. Die Grenze
zwischen beiden Typen wird von den meisten Fir-
men bei einer Forderhshe von ungefshr 10 bis 15 m
angegeben. Die Berechnung beider Pumpen ist genau
die gleiche.

Nach Art der Aufstellung unterscheidet man
Zentrifugalpumpen mit horizontaler und vertikaler
Welle. Die Wahl der Anordnung ist abhéngig von
den oOrtlichen Verhéltnissen. Fig. 3 zeigt eine Sulzer-
Pumpe mit horizontaler Welle. Pumpen mit verti-
kaler Welle finden hauptsichlich als Abteufpumpen
Verwendung (siehe Fig. 4). Senkpumpe von Sulzer,
Winterthur.

Je nachdem der Leitapparat von einem Gehéuse
umgeben ist oder nicht, spricht man von einer ge-
schlossenen oder offenen Pumpe. Offene Pumpen
finden nur bei sehr kleinen Férderhthen Verwendung,
wo es sich auch meist um grofie Férdermengen handelt.

Fig. 3. Fig. 4.

Die Pumpe wird dann mit vertikaler Welle ausgefiihrt (Fig. 5). Frither
wurden sehr oft fiir diese Anordnung Axialpumpen verwendet, bei
denen das Wasser axial ein- und auch wieder axial austrat. Jedoch
ist man von dem Bau dieser Pumpen in neuerer Zeit vollstindig
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abgekommen, aus welchem Grunde im folgenden die Axialpumpen
nicht berticksichtigt werden sollen. Bei einer geschlossenen Pumpe

Fig. 5.

ist der Leitapparat mit einem Gehiuse umgeben, das teils in spiral-
tormiger, teils in runder Form ausgefiihrt wird (s. Fig. 6 bzw. Fig. 7).
Ferner unterscheidet man Zentrifugalpumpen mit und ohne

Fig. 6. Fig. 7.
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Leitapparat. Wo es sich um dauernden Betrieb handelt, also ein
moglichst niederer Kraftbedart gefordert wird, sollten stets Pumpen
mit Leitapparat verwendet werden, die einen hoheren Nutzeffekt
geben, als solche ohne Leitapparat. Es ist erstaunlich, daB man erst
durch den Bau der Hochdruck-Zentrifugalpumpe auf die Bedeutung
des Leitapparates aufmerksam geworden ist. Als man sah, daf die
Hochdruck-Zentrifugalpumpen mit Verwendung des Leitapparates,
trotzdem dieselben unter bedeutend ungiinstigeren Verhiltnissen
arbeiten, einen hoheren Nutzeffekt erzielten, baute man nun auch die
Niederdruckpumpen .mit Leitapparat. Die Mehrkosten einer Pumpe

Fig. 8.

mit Leitapparat bringt der gewonnene Nutzeffekt, also der kleinere
Kraftbedarf, in ganz kurzer Zeit wieder ein. Es werden aus diesem
Grunde in folgendem hauptsiichlich die Pumpen mit Leitapparat
behandelt werden.

Die Zentrifugalpumpe hat ein Zulaufrohr oder ein Saugrohr,
je nachdem das Wasser zugefiihrt wird. Fig. 9 zeigt eine Anord-
nung mit Zulaufrohr. Diese Anordnung findet sich héaufig bei
Niederdruckpumpen mit sehr kleiner Forderhthe. Die Pumpe steht
hier im Unterwasser, ist also stets betriebsfihig. Ein Nachteil be-
steht in der schlechten Zug#nglichkeit. Beim eventuellen Reinigen
mufl erst nach Schliefen eines in der Zuleitung befindlichen Absperr-
schiebers das noch in der Pumpe befindliche Wasser ausgepumpt
werden.
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In den meisten Fillen findet ein Saugrohr Verwendung, also
Aufstellung der Pumpe iiber dem Unterwasserspiegel (s. Fig. 1). Hier-
bei hat man den Vorteil der leichten Zugénglichkeit, indem die Pumpe
ohne besondere Nachhilfe in kiirzester Zeit trocken gelegt werden
kann. Ein Nachteil der Anordnung mit Saugrohr ist, daf in den
meisten Fiéllen vor der Inbetriebsetzung die Pumpe erst mit Wasser
angefiillt werden muf, wenn es nicht etwa moglich ist, durch Er-
hobung der Tourenzahl ein Ansaugen des Wassers bis zum Laufrad
zu bewirken und so die Pumpe in Betrieb zu setzen.

Die Hochdruckpumpen werden ein- oder mehrstutig ausgefiihrt,
je nachdem es notig ist, wegen der Grifie der Forderhshe ein oder
mehrere Laufrider hintereinander zu schalten. Fig. 8 zeigt z. B.
eine sechsstufige Hochdruckpumpe in der Ausfiibrung wvon Gebr.
Sulzer-Winterthur.

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

3. Aufstellung der Hauptgleichung.

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

Die Pumpe werde nun mit der normalen Tourenzahl in Be-
wegung gesetzt, und soll untersucht werden, welche Druckhshen
sich jetzt iiber den Punkten in den Standrohrchen einstellen
werden.

Die folgende Aufstellung der sog. Zustandsgleichungen ist ein
altes vom Turbinenbau iibernommenes Verfahren zur Ermittelung der
Hauptgleichung. Mag diese Art der Ableitung auch etwas umsténd-
lich sein, so gibt sie doch zu gleicher Zeit ein klares Bild iiber Druck-
und Geschwindigkeitsverteilung im Innern der Pumpe. Um alle
Hohen positiv zu bekommen und dadurch die Fig. 9 recht klar
darstellen zu konnen, ist die Pumpe im Unterwasser arbeitend an-
genommen. Die nachfolgenden Gleichungen lassen sich natiirlich
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auch ohne weiteres fiir eine Pumpe, die mit Saugh6he arbeitet,
ableiten.

Beim Betrieb der Pumpe wird im Standréhrchen des Punktes s
sich eine Druckhohe %, einstellen, die kleiner als die iiber s bei
Stillstand der Pumpe stehende Druckhshe §, ist und zwar ver-

2

w
mindert um die Geschwindigkeitshohe ~2-3~, ferner um eine Reibungs-
g

hohe o H,, die autgewendet wurde, um das Wasser durch das Zu-
leitungsrohr bis zum Punkte s zu schaffen. Mit w, war die Ge-
schwindigkeit im Saugrohr bzw. Zuleitungsrohr bezeichnet worden.

Fig. 9.

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

w2 %
f)a:hs+2—g+gs n . . . . . . 1.

Der jetzt in Betracht gezogene Punkt e soll unmittelbar am
Eintritt in das Laufrad liegen. Uber demselben wird sich eine

Druckhohe h, einstellen, ferner wird, wenn die absolute Geschwin-
2

digkeit w, in Betracht gezogen wird, eine Geschwindigkeitshthe %

vorhanden sein. Beim Ubertritt des Wassers von Punkt s nach e
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ist eine Reibungshohe o, H, verbraucht durch Stofverluste beim
Eintritt des Wassers in die Kanéle des Laufrades. Es wird jetzt sein

w 2 w‘l
I i B — H . . . . . 2.
ls+ 29 ]’e“l" 29 —I_Qe n 2

Zieht man fiir denselben Punkt e die relative Geschwindig-

2

keit v, in Betracht, so ergibt sich eine Geschwindigkeitshohe —2»17
9

wihrend die Druckhohe h, dieselbe bleibt. Das Wasser tritt durch
das Laufrad zum Punkte a, der unmittelbar vor dem Austritt aus
dem Laufrad liegen soll. Durch Wirkung der Zentrifugalkraft ist
beim Stromen des Wassers durch das Laufrad der Druck um den

2 2
a e

Betrag P im Punkte a vermehrt, ferner ist wiederum eine
g

Reibungshohe o, H, verloren gegangen durch Reibung des Wassers
an den Schaufelwéinden und Reibung der einzelnen Wasserteilchen
unter sich. Im Punkte a wird. sich eine Druckhohe h, einstellen,
ferner eine Geschwindigkeitshohe der relativen Austrittsgeschwindig-

2

keit v, im Betrage von gg—. Es lafit sich jetzt folgende Gleichung
g

schreiben
v u?—u? v 2
3 e e e p < Lo H . . . 38
'€+2g+ 2g a 29 Qa n

Im Punkte !, der unmittelbar am Eintritt in den Leitapparat
liegen soll, wird eine Druckhohe %, vorhanden sein, ferner eine

2
i

Geschwindigkeitshthe 3 Von @ nach ! ist eine Reibungshohe

o, H, verloren gegangen, infolge des StoBverlustes beim Eintritt in
den Leitapparat. Im Punkte ¢ wird aufler der schon bezeichneten

Druckhohe h,, wenn die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, in
2
a

w
Rechnung gezogen wird, eine Geschwindigkeitshéhe von 249 auf-
treten. Es besteht jetzt die Gleichung
2 2
wa

Wo __ Y o H 4
ha 2g kl—l— zg—]—Ql n * . . . . .

Vom Punkt ! aus wird die Geschwindigkeit w, durch den Leit-
apparat allm#hlich in eine kleinere Geschwindigkeit ibergefiihrt
2
w?
und so moglichst viel von der Geschwindigkeitshohe ?;4 in Druck
umgesetzt. Beim Austritt des Wassers aus dem den Leitapparat
umschlieBenden Gehduse im Punkte d wird sich eine Druckhohe §,
2
i

einstellen, die gleich hz‘{‘? ist, vermindert um die Geschwindig-
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2

keitshohe @

Austritt bezeichnet wird, ferner um eine Reibungshohe ¢, H,, die
aufgebraucht wurde, um das Wasser durch die Leitschaufeln und
durch das Gehduse zu fiihren. Man erhdlt die Gleichung

—f)d—{— —l—gd . . . . . bl

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

w?
1' buzhs—-‘__ 2Sg +98Hﬂ

2 w2
=ke~|—'-L~l—QeHn

, wenn mit w,; die Geschwindigkeit im Geh#use beim

8. b+ +”_3 B+t +9a
z+ +Ql
2dg+gdHn

a

5. h ¢:
veQ—weg_ueg_va2+wa2+ua2

29

=05, +H, (o, Fe o terted gt

6.

Aus der Figur folgt
b—Y,=H, . . . . . . . 1

H, ist, wie schon angegeben, die verlangte Forderhthe beim
Austritt aus dem Geh#use. Es ist hier die Reibungshéhe zur Uber-
windung der Verluste in der Druckleitung nicht mit eingerechnet,
da ja diese Verluste sich in sehr weiten Grenzen bewegen, abhingig
sind von Lénge und der lichten Weite der Rohrleitung.

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

verldBt. Die Geschwindigkeitshohe “2’_(1 stelle nun einen bestimmten
9

Bruchteil des Nettogefilles H, dar, und soll dieser Bruchteil durch
den Koeffizienten « gekennzeichnet werden, so daB .

wy?
29 “Hn
Dieser Koeffizient « gibt die GroBe des Austrittsverlustes an,
er éndert sich bei gleicher Geschwindigkeit w; mit der Forderhche,
was spéter noch genauer gezeigt werden soll.
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Es werde noch folgende Bezeichnung zur Vereinfachung der

Gl. 6 eingefiihrt
(QS+98+Qa+Ql+Qd>:Q . . . . . 9.

Gl. 7, 8, 9 in Gl 6 eingesetzt, so erhdlt man die allgemeine
Form der Hauptgleichung

v —w?—u—v+w 4 u=2¢H - -1+0o+e«) 10.

Es werde gesetzt

A+o+e)=n. . . . . . . 11.

Mit dem Faktor % ist die verlangte Druckhohe H, zu multi-
plizieren, um die Bruttodruckhthe H, zu erhalten, welche der Be-

1
rechnung der Zentrifugalpumpe zugrunde gelegt wird. —=—=¢ gibt

dann den hydraulischen Nutzeffekt der Pumpe an. Es ist also

wH, =H, . . . . . . . 12
2, )
K&
(2 Ue Pe
Fig. 10.

Im Eintrittsdiagramm (siehe Fig. 10) findet sich die Beziehung:

2 ___ .. 2 2
v, =u’+w?—2uw,cosd, . . . . 13

Ferner im Austrittsdiagramm (siehe Fig. 11)

2__, 2 9
vl=un+w>—2u,w,cosd, . . . . 14.
(2
2 P e &

s Sa wa N
Fig. 11.

Die Werte von v,2 und v,* aus Gl. 13 bzw. 14 in Gl 10 ein-
gesetzt, so erhilt man, wenn noch (1-} 904 a)=7% gesetzt wird,
eine zweite Form der Hauptgleichung

w,w, cos 0, —u,w,cos d,—=ngH, . . . . 15.

Bevor diese Gleichungen umgeformt und die weiteren Gleichungen
zur GroBenbestimmung der Pumpen ermittelt werden, soll erst eine
Betrachtung angestellt werden, durch welche Mittel der Nutzeffekt
der Zentrifugalpumpe moglichst grof, mithin # moglichst klein
gemacht werden kann. Die verschiedenen Teile der Zentrifugal-
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pumpe, 1. das Zuleitungs- oder Saugrohr, 2. das Laufrad, 3. der
Leitapparat, 4. das Geh#iuse, sollen hinsichtlich ihrer Ausfithrung
zur Frlangung eines moglichst hohen Gesamtnutzeffektes einer ge-
naueren Untersuchung unterzogen werden.

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

In der Gl. 1 gab o H, die Reibungshohe an, die vom FEintritt
des Wassers in das Zulauf- oder Saugrohr bis unmittelbar vor dem
Eintritt in das Laufrad verloren geht. Arbeitet die Pumpe mit
Saugrohr, so befindet sich in demselben eine Riickschlagklappe,
die sich beim Stillstand der Pumpe selbsttitig schlieft und so
ein Abreifen der Saugsdule verhindert. Der Durchflufwider-
stand muf auf ein Minimum herabgemindert werden. KEs handelt
sich hier um eine AbschluBvorrichtung, die fast gar keiner Ab-
niitzung unterzogen ist, da ja ein SchlieBen nur beim Stillstand der
Pumpe stattfindet, wihrend dieselbe beim Betrieb des kontinuier-
lichen Wasserdurchflusses wegen stets geoffnet ist. Wegen der
geringen Abniitzung kann diese AbschluBvorrichtung ganz leicht
ausgefiihrt werden. Die Durchtrittsquerschnitte sind moglichst reich-
lich zu nehmen, und es ist zu vermeiden, daf die Durchflufige-
schwindigkeit grofier als die mittlere Saugrohrgeschwindigkeit wird,
was durch entsprechende Erweiterung des Saugrohres beim Sitz
der AbschluBvorrichtung zu erreichen ist.

Ferner ist in o, H, der Durchflufiwiderstand durch das Saug-
robr selbst enthalten, der von der Linge und dem Durchmesser des
Saugrohres, ferner von der Grofe der Saugrohrgeschwindigkeit w,
abhiingig ist. Bei grofien Saugrohrgeschwindigkeiten empfiehlt es
sich, das Saugrohr nach unten konisch zu erweitern, um einerseits
den Reibungsverlust zu verringern, andererseits auch, um den StoS-
verlust, der beim Eintritt des Wassers in das Saugrohr auftritt,
moglichst klein zu machen.

Meist endigt das Saugrohr beim Sitz des Laufrades in einen
Krimmer, durch welchen die Welle durchgefiihrt wird. An der
Durchfiihrungsstelle mufi eine Stopfbiichse angebracht werden, auf
deren Ausfiihrung grofie Sorgfalt zu geben ist, daf nicht durch zu
starkes Anziehen ein Bremsen der Welle stattfindet oder durch
Undichtigkeit Luft angesaugt wird.

b) Verluste im Laufrad.

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

Fig. 12 zeigt den Anfang eines Kanals des Laufrades. Es ist
mit s, die Schaufelstirke, mit a,
die Schaufelweite bezeichnet, t,’
sei die Teilung am Anfang der
Schaufel.

Die Verengung des Quer-
schnitts durch die Schaufelstdrke
geschieht nach dem Verhiltnis

x
e demnach wird, da sich die
e

Geschwindigkeiten umgekehrt verhalten wie die von ihmen durch-
flossenen Flidchen, die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, eine

Grofe annehmen miissen

Nun ist aus Fig. 12 ersichtlich, da$

t,__a,+s,
a

xz e

mithin ist auch

Y

w,=— W,

.,‘,l,e,—,{_i_.....l(i.
a’e

Bei dem Eintritt in das Laufrad wird also die Geschwindig-

a1 3,
a

keit e, plotzlich auf die grofere Geschwindigkeit w,=—w, -
e
erhoht, was natiirlich mit StoBverlusten verbunden sein wird. Um

den Ubergang der Geschwindigkeit w, auf w, allmdhlich vor sich
gehen zu lassen, werden die Schaufeln vorn zugespitzt und zwar
macht man die Lénge dieser konischen Zuschidrfung gewdhnlich
gleich der doppelten Schaufelstirke. Ks empfiehlt sich, um den

Ausdruck a—”j_—sg moglichst klein zu machen, die Laufradschaufeln
e

mit kleinen Wandstirken auszufiihren und zur Vergroferung von

a, moglich wenig Schaufeln anzunehmen.

0, H, stellte die Grofie der Reibungsverluste fiir den Durchtritt
des Wassers durch die Laufradkanile dar. Um denselben herab-
zumindern, nehme man moglichst wenig Kanile fiir das Laufrad an.
Ferner achte man auf einen sehr sauberen Guf, da in den engen
Kanélen, wie dieselben namentlich bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen

auftreten, ein Nacharbeiten nicht gut moglich ist. Bei groferen Lauf-
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ridern werden die Schaufeln zweckmiBig aus Stahlblech ausgefiihrt.
Solche Schaufeln koénnen vor dem Einsetzen in den Kern sauber
am Schmirgelstein abgeschliffen werden, wodurch sich die Reibungs-
verluste nicht unbedeutend verringern.

Ferner ist der Koeffizient g, noch abhiingig von der Ausbildung
des ganzen Schaufelkanals selbst. KEs ist zu beachten, daf die
relative Eintrittsgeschwindigkeit v, allmahlich abnehmend in die
relative Austrittsgeschwindigkeit v,
ibergefithrt wird. In Fig. 13 stelle
die Strecke ea die mittlere Linge des
SchaufelgefiBes dar. Uber e ist die
Geschwindigkeit v,, iiber a die Ge-
schwindigkeit v, aufgetragen. Es soll
nun das Schaufelgefifi so beschaffen
sein, daf die Geschwindigkeit v, all-
méhlich nach v,, wenn angingig,
nach einer Geraden abnimmt, daf

Fig. 13. nicht etwa, wie in der Figur der

punktierte Linienzug angibt, durch

schlechte Formgebung des Schaufelgefifes die Geschwindigkeit an
einer Stelle wieder zunimmt.

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

trag — verzogert und somit im Schaufelspalt, das ist der Raum

a’a
a,+ s,
zwischen den Leit- und Laufradschaufeln, eine kleinere Geschwindig-
keit w,” annehmen, von der Groge

a,
aa+ sa
Damit der Ubergang von w, auf w, nicht so plétzlich erfolgt,

wird man auch hier, wie beim Eintritt, die Schaufeln konisch zu-
scharfen.

L .
w, =w, 17.

c) Verluste im Leitrad.

Ein anderer Teil der Reibungshshe g,H, wird aufgebraucht
beim Durchtritt des Wassers durch den Spalt und beim Eintritt in
die Leitschaufeln. Indem die Laufradschaufeln an den Leitschaufeln
sich vorbeibewegen, findet eine fortwihrende Querschnittsverinderung
des Leitkanales statt. In einem Zeitmoment wird das Laufrad in
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der in Fig. 14 angedeuteten Weise vor dem Leitrad stehen, in
welcher Stellung keine Verengung des Leitkanales eintritt. Kommt
jedoch das Laufrad in die in Fig. 15 angegebene Stellung, so wird
durch die Laufradschaufeln der Leitkanal verengt. Durch Zu-

schiarfung der Schaufelenden und Anordnung eines gentigenden
Schaufelspaltes (s. Fig. 16) wird der eintretende Stofverlust zu ver-
ringern sein. Damit die Querschnittverinderung nicht bei allen
Leitkanélen in einem Zeitmoment die gleiche ist, darf nicht die
Anzahl der Leit- und Laufradschaufeln gleich gro genommen
werden.

Fig. 16.

Um es gleich hier zu erwdhnen, verbietet noch ein anderer
Umstand einen engen Schaufelspalt. KEs li8t sich wohl nicht
vermeiden, dafl trotz aller Schutzmittel kleine Fremdkorper mitge-
rissen werden, und liegt die Gefahr sehr nahe, daB ein solcher
Fremdkorper zwischen Leit- und Laufschaufel kommt. Die Folge
kann ein Ausbrechen der Schaufelenden sein. Ein aus der Leit-
schaufel herausgebrochenes Stiick kann sich zwischen die néchste
Leit- und Laufschaufel setzen und kann so die Pumpe in kurzer
Zeit zerstort werden. Ein geniigender Schaufelspalt kann eventuell
die Pumpe vor einer derartigen Zerstorung schiitzen.

Wie schon erwihnt, findet ein weiterer Verlust beim Eintritt
in den Leitapparat statt und zwar ein StoBverlust durch plotzliche
Querschnittsverengung in derselben Art, wie er beim Eintritt in
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das Laufrad auftritt. s bezeichne w, die Geschwindigkeit un-
mittelbar beim Eintritt in den Leitkanal, a, die Schaufelweite am
Anfang der Leitschaufel und s, die Schaufelstirke. Es bedarf wohl
keines Beweises, daff die Geschwindigkeit w, die Grofie annehmen wird

a, s
w'-ﬁJ. .. . . . . 18.
a
a4

wl:

Diesen Stofverlust wird man dadurch herabzumindern ver-
suchen, daB die Stirke der Leitschaufelanfinge moglichst diinn
ausgefiihrt und man wie bei den Laufradschaufeln den Anfang der
Leitschaufel gehorig zuscharft.

Ein Teil der Reibungshohe o,H, wird beim Durchfluf des
Wassers durch den Leitapparat verbraucht. Der Leitapparat hat die
Aufgabe, die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, in eine kleinere
Geschwindigkeit tiberzufiihren, die moglichst der Geschwindigkeit
in dem den Leitapparat umschliefenden Gehiuse angepafit werden

soll. Mit anderen Worten, mit Hilfe des Leitapparates soll mdoglichst

2
Yo~

viel von der Geschwindigkeitshohe in Druck umgesetzt werden.

Die Verzogerung der Geschwindigkeit muf stetig erfolgen. Man
wird die Leitkandle mit einer allmé#hlichen Erweiterung austiihren
und sie entsprechend lang genug machen. Es gilt hier das bei
den Laufradschaufeln Erwihnte (siehe Fig. 13). Um den Reibungs-
koeffizient zu verringern, miissen die Leitschaufeln recht sauber
ausgefiilhrt werden. Die Ausfiihrungsform selbst wird spiter gezeigt
werden.

Ist cin Leitapparat nicht vorhanden, so fallen zwar die ange-
deuteten Reibungs- und StoBverluste fort, es treten jetzt aber grofiere
Verluste dadurch auf, da die Uberfilhrung der Geschwindigkeit w,
auf w; in einem freien Raum erfolgt. Die Geschwindigkeit w, mu8
sich zum Ubertritt in die Gehiusegeschwindigkeit w, einen Weg
selbst suchen. Die Geschwindigkeitsabnahme, mithin die Druck-
umsetzung wird nicht so stetig erfolgen wie beim Vorhandensein
des Leitapparates. Versuche haben bewiesen, daB die hierdurch
auftretenden Stofiverluste grofer sind als die Verluste in einem
Leitapparat.

d) Verluste im Leitradgehiuse.

In den meisten Fallen wird das aus dem Leitapparat austretende
Wasser durch ein denselben umschlieBendes Gehiuse dem Druck-
rohr zugefihrt. Der zweite Teil der Reibungshdhe o, H, wird beim
Durchgang des Wassers durch dieses Leitradgehéiuse verbraucht. Von
der Formgebung der Gehiuse ist die GroBe des Verlustes abhingig.
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Die beste Form ist die des sog. Spiralgeh#uses (s. Fig. 6). Durch giinstige
Formgebung der Leitschaufeln kann das Wasser mit einer richtigen
Geschwindigkeit und Fliefrichtung dem Spiralgehiuse zugefiihrt
und dadurch ein Wasserstof moglichst herabgemindert werden. Bei
der Austiihrungsform mit rundem Gehiuse (Fig. 7), die in der Her-
stellung billiger ist, muB das Geh#use gentigend grofl sein. Das
aus dem Leitapparat austretende Wasser muB sich hier seine FlieB-
richtung erst suchen, was mit Wirbelbildungen verbunden sein
wird. Ganz zu verwerfen und direkt falsch ist, ein solches rundes
Gehiuse exzentrisch um den Leitapparat zu setzen. Im engeren Teil
werden sehr starke Sto8e und Wirbelbildungen auftreten, da hier eine
plotzliche Teilung der FlieBrichtung nach beiden Seiten erfolgen mus.

5. Spaltiiberdruck und Spaltverlust.

Aufler den Verlusten durch Stof und Reibung tritt noch ein
anderer Verlust auf, der den Nutzeffekt mehr oder minder beein-
trichtigt, es ist dies der sog. Spaltverlust. Wie schon gezeigt
wurde, wird sich beim Betrieb der Pumpe zwischen Leit- und Lauf-
rad im Punkte a ein Druck A, und vor dem Eintritt in das Lauf-
rad im Punkte s ein Druck k, einstellen (siehe Fig. 9). Fast immer
ist nun der Druck h, grofier als 4, und bezeichnet man die Diffe-
renz der beiden Drucke mit Spaltiiberdruck H,,. Streng genommen
miite nicht der Punkt a, sondern ein Punkt a/, somit auch nicht
die Geschwindigkeit w,, sondern die Geschwindigkeit w,/, wie sie
sich aus Gl. 17 ergab, zur Berechnung der Spaltiiberdrucke in
Rechnung gezogen werden. Man macht nun aber keinen grofien
Fehler, wenn w,—w, gesetzt, also die Schaufelstirke vernach-
lassigt wird. Um die Gleichungen in méglichst einfacher Form zu
erhalten, wurde hier diese Annahme gemacht.

Es ist also der Spaltiiberdruck

H,=hw—nh . . . . . . . 19
Aus Fig 9 ist nun zu ersehen, daB
2
w,
h,=Y4+aH,+0,H, -+ 0,H, ——-7 ... 20.
Ferner
w?
h,=Y,—o,H, ——*. . . . . . 21
LS f)a QS n zg

Die Werte von %, und h,, in Gl 19 eingesetzt so erhilt man

T~ — Gt o Fotate) + o —2 . 22

Neumann, Zentrifugalpumpen. 2
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Nun war h; —bh, = H, (Gl. 7). Ferner soll jetzt eine Annahme
2
gemacht werden, indem Z—"gz(ga—{—ge) H, gesetzt wird, was wohl

auch annshernd der Fall sein wird. Es ergibt sich dann unter
Beriicksichtigung der Gl. 9 und 11 fir Gl. 22
w 2
H, =77Hn—§";
Das Wasser wird durch den Kranzspalt, das ist der Raum
zwischen Leitrad- und Laufradkranz, wenn mit &, der DurchfluB-
koeffizient bezeichnet wird, mit einer Geschwindigkeit w,, in das
Saugrohr zuriickflieBen von der GriSe

w, =&, VagnH,—w® . . . . . 2

Ist ¢+ die GroBe des Kranzspaltes, so wird die Spaltfliche f,
anndhernd sein

23.

fo=D,7i . . . . . . . 2.

Die durch den Spalt tretende Wassermenge, welche mit @ be-
zeichnet werden soll, bestimmt sich dann zu
QspzDa'n'i'wsp
und wenn der Wert von w,, aus Gl. 24 eingesetzt wird zu
Qp=D,7-i-&, - VeygH, —w? . . . . 26.

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

Durch Anordnung von Schleifréndern wird der Spalt moglichst
klein zu machen gesucht, wodurch zu gleicher Zeit auch der Aus-
fluBkoeffizient &, verringert wird. Die Anordnung von solchen
Schleifrindern wird in folgendem noch gezeigt werden.

Bei sehr vielen Pumpen ist noch zwischen dem Laufradkranz
und dem Saugrohranschluf ein Schleifrand angeordnet, so daf das
Wasser, nachdem es durch den Spalt 4, im Durchmesser D, ge-
treten ist, auch noch durch den Spalt 4, im Durchmesser D, fliefen
muf. Zur Vermeidung eines Axialschubes der Welle wird es nun
auch notig sein, zwischen dem Laufradboden und dem Leitrad-
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deckel einen ebensolchen Schleifrand mit dem Durchmesser D, an-
zubringen (siehe Fig. 17).

Es soll untersucht werden, wie bei dieser Anordnung die Spalt-
wassermenge zu bestimmen ist.

Die #uBere Spaltfliche werde mit
f,, die innere mit f; bezeichnet. MaB-
gebend fiir die Grofe des Spaltverlustes
wird jetzt der Druck H , sein, der
sich in dem Raum zwischen den beiden
Schleifrindern mit dem Durchmesser
D, und D, einstellen wird. Die Durch-
fluBgeschwindigkeit im Durchmesser D,
werde mit w,, ., im Durchmesser .D; mit
w,,; bezeichnet. Die Durchflukoeffizien- Fig. 17.
ten scien entsprechend £, und §;.

Es 1aBt sich folgende Zustandsgleichung aufstellen

Qsp:fa'wspa:fi'wslli .. ... 2.
Ferner muf sein
—‘E ‘/29 ( spa IIspi) . . - " N 28.
und
wi=5V29H,, . . . . . . 29
Die Werte von w,,, und wspi in Gl 27 eingesetzt, so ergibt sich
. spa
'Hspi E fo )

ll

oder wenn £, =¢£; und der Wert von Hspa aus Gl. 23 eingesetzt wird

2
W~

Ty
H,,— i

Diesen Wert fiir Hspi in Gl. 29 eingesetzt, ergibt die Durch-
fluBgeschwindigkeit durch den inneren Spalt

30.

(PR—— 2
=g .|/ 20l e :
Wi =§; - .. . . 31

A
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Die DurchfluBgeschwindigkeit im &uBeren Spalt ist jetzt nur

Y ey A S
=)/ @naE, wa><1 1+®2> 35

und die Spaltwassermenge bezogen auf den &uBeren Spalt

Qsp=fa§a'\/(2wﬂn—wa2)-<1—1+1<z>2>- . 34,

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

Auch noch ein anderer Umstand trigt zur Verringerung des Spalt-
verlustes bei. Das Wasser, das sich zwischen den Laufradbéden und
dem das Laufrad umschlieBenden Geh#use befindet, wird mit in Ro-
tation versetzt. Reibungsloser Betrieb vorausgesetzt, so wiirde sich in-

2

folge Wirkung der Fliehkraft ein Rotationsparaboloid von der Hohe 2"9

im Durchmesser D, bilden. Infolge Reibung des Wassers an den
Wanden und der einzelnen Wasserteilchen unter sich wird das
Wasser nicht mit der vollen Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades
rotieren und wird das Rotationsparaboloid nicht richtig zur Aus-
bildung gelangen konnen. Wird nun angenommen, daB infolge
der Reibungsverluste das Wasser nur mit einer Geschwindigkeit
@-u, rotiert, so wird jetzt das Rotationsparaboloid im Durchmesser
D, nur eine Hohe hr habe von dem Betrage
2

hR=¢2-% ... ... . 35

Dieser Druck hgz wirkt nun dem Spaltiiberdruck entgegen, es
wird sich also, wenn das Rotationsparaboloid mit in Rechnung
gezogen wird, bei einem Schleifrad ein Spaltiiberdruck einstellen
von der Grofe

w 2 s ou
Hspu:an—z—"g—¢p ZLg . . . . 36.

Hieraus ergibt sich die Wassergeschwindigkeit im Spalt

wsp=§aV2gan——wu“—<p2-u2 ... .o 8.

a

und die Spaltwassermenge

Qp=—"0&V2gnH,—w? —¢>u? . . . 38

Fir die Anordnung mit 2 Schleifrindern ermittelt sich mit
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Beriicksichtigung des Rotationsparaboloids die Spaltwassermenge
folgendermafen.

Wird wieder angenommen, daf das Rotationsparaboloid mit
einer Umfangsgeschwindigkeit gu rotiert, so wird in einem Punkte
im Durchmesser D, gegenliber einem Punkte im Durchmesser D,

2
eine Druckdifferenz auftreten von der Grofie ¢? (—b . )

29
Der Spaltiiberdruck H__ wird jetzt nur noch eine Gréfe haben.

spz ( 2___ 2)
Hspu nH_?g_< spz+(p > .. 39,
Wie frither 148t sich jetzt die Zustandsglelchung schreiben
Q=We o fo=Wepiof; - - . . . (27)

Unter Beriicksichtigung von Gl. 39 ergibt sich jetzt fiir w

der Wert
2 )
. o (U2 —u?)
10810“—‘/29-( 2‘; —H,,—¢ ~“—29~L) . 40.
Aus Gl (27) und 40 ermittelt sich die Spaltwassermenge, be-
zogen auf den Durchmesser D, aus der Gleichung

e V2o — ot 1— — L\ a1

und bezogen auf den Durchmesser D; aus der Beziehung

@it |/ 2N T G ) gy

()

Die Spaltwassermenge muf nun fiir die GroBenbestimmung
des Laufrades mit in Rechnung gezogen werden, indem das Lauf-
rad fiir eine Wassermenge @' zu berechnen ist von der Grofe

=Q+Q, - - - - - . . . 43

Durch das Laufrad muf also auch die Spaltwassermenge gefordert
werden.

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

Die Abhéngigkeit des Spaltiiberdruckes und des Spaltverlustes
von der Umfangsgeschwindigkeit »,, somit von den Winkeln f,
und 8, wird im Kapitel 9 gezeigt werden.

spa
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6. GroBenbestimmung des Saugrohres.

Aus der zu fordernden Wassermenge ¢ und einer angenommenen
Saugrohrgeschwindigkeit w, bestimmt sich der freie Saugrohrquer-
schnitt F, zu

F=g44
und der Saugrohrdurchmesser D,

Q 4
p—y%i ... . s
w, T
Die GroBie der Saugrohrgeschwindigkeit w, richtet sich nun
nach Maf der zu fordernden Wassermenge @ und der Grofe der
Forderhohe H,. Am zweckmiBigsten nimmt man die Geschwindig-

9

2

keitshohe é‘gg— als einen bestimmten Bruchteil y von der Brutto-
forderhdhe n H, an, so daB
w 2
R K - .
ag 11 46
oder L
w8=V2ynan. B AT

ist. Die GroBe des Koeffizienten y ist abhiingig von der Brutto-
forderhthe und der zu fordernden Wassermenge. Bei Niederdruck-
pumpen mit kleiner Foérderhthe und grofier Wassermenge wird y
bis 0,08 und wohl auch dartiber genommen, wiahrend bei Hoch-
druckpumpen fiir groBie Forderhéhe und kleine Wassermengen y
bis 0,01 und zuweilen noch kleiner zu wihlen ist.

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

Aus Gl. 44 und 47 folgt

Q=F, VeyngH, . . . . . . 48.
oder
Q .
—t——F V2yg=K . . . . . 49.
VyH,

Die GroBe K soll mit Charakteristik der Zentrifugalpumpe be-
zeichnet werden. Eine ausgetiihrte Pumpe ist fiir alle Férderhshen

und Férdermengen brauchbar, fir welche der Ausdruck N%I: die
Ny
GroBe die der Pumpe eigenen Charakteristik K hat (s. Kapitel 30).
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Gl. 46 kann auch geschrieben werden
wr=2yngH, =CH, . . . . . 50.

Dies ist die Scheitelgleichung einer Parabel. Die Saugrohr-

geschwindigkeit w, wird also fir

gleiches y bei verschiedenen Forder- /7/7”;;
hohen nach einer Parabel zunehmen. ¥ /
Fig. 18 zeigt eine solche Geschwin-
digkeitsparabel fir y =0,02. % /
Der atmosphérische Druck 4 ge- /
stattet die theoretische Ausniitzung
einer Saugsiule §, von ca. 10,0 m, so i /
daB mit Beriicksichtigung der Ge- # /
2
schwindigkeitshthe %’Z und der Rei- 7
%
bungshohe o, H, » %
2 N
w,’ 9
< K4 :
sein konnte. Nun ist aber das Wasser J Q7
mehr oder minder mit Luft zersetzt, ;
und es ist-deswegen aus Griinden
der Betriebssicherheit ratsamer, # L/
2 2
w,> .
f)s—'_29—1’—981{”<6'7nl w Y065 70 75 20 27 30 35 4o
mim
anzunehmen. Fig. 18.

7. Bestimmung der Austrittsgrofien fir J,=—90°.

Die im Vorhergehenden ermittelte zweite Form der Haupt-
gleichung (Gl. 15) lautete

u,w, cos 8, —u,w,cos ,=ngH, . . . (15.)

Es soll jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, senk-
recht #, genommen werden, bei welcher Annahme, da 6e=90°,
das Glied u,w,cos 6,==0 ist, so daB Gl. 15 die einfache Form erhalt

w,w,cosd,=mngH, . . . . . . BL
Die Gleichung werde nach cosd, aufgeldst

H
coséuw—ng 2. . . . . b2
ua'wa
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Aus Fig. 19, welche das Austrittsdiagramm eines sogenannten

Langsamlsufers g, < 90° darstellt, folgt

o

I > g

| ! !

‘ Joooue

'L Ka T tyﬂa_T

l 79/ N

- = 7
Fig. 19

ae
c0s 0, =
wa

53.

Aus Gleichsetzung der

Gl. 52 und 53 ergibt sich
194,

Uq

= 54,

Dieselbe Gleichung kann
auch der Fig. 20 entnom-
men werden, welche das

Diagramm eines sogen.
Schnelldufers g, > 90° darstellt. — In Fig. 19 ist ferner
bo=—— 55a
68 B, '
oder in Fig. 20
— v
= 55b.
tg B,

Mit v, ist die Vertikalkomponente der relativen Austrittsge-

schwindigkeit v, bezeichnet.

!
S
|
ar= e! j :b
i |
I f !
s 79/ " ZUr
| 229 i Yfla )
|
« e 3
Fig. 20.

Aus Fig. 19 ist ferner zu entnehmen

u, — ae—be
oder aus Fig. 20 .
u,=ae- be

56a.

56D.

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

Uy

n___
u

a tg ﬁa

517.
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v, v, \?
oder U, =—3 tgﬂa+‘/<2 tgﬂ) ~+ngH,. . . B58.

Fir f,=90° ist dann
ua900=V;7‘gfn. B 1

s sei hier bemerkt, daB fiir samtliche Grofen, die sich auf
Diagramme mit g, = 90° beziehen, der Index .y 0 gesetzt ist.

Aus Gl. 58 kann also bei gegebener Forderhdhe nach Annahme
der Geschwindigkeit v,, die auch als radiale Austrittsgeschwindig-
keit bezeichnet wird, fir jeden Laufradwinkel 8, die Umfangsge-
schwindigkeit bestimmt werden.

Fir v, kann auch in Gl. 57 eine Winkelfunktion des Leitrad-
winkels §, eingefiihrt werden; wie in Fig. 19 oder Fig. 20 zu er-
sehen ist, kann man schreiben

v
tgd =-r—« . . . . . 60.
80 gH,
oder
H
vrztgéa-ﬂv” N 3

a

Fir f,=90° ist dann, wenn Gl. 59 in Gl. 61 eingesetzt wird
v, =tg 6a900-V1?an#vagoo ... .62
Der Wert fiir v, aus Gl 61 in Gl 57 eingesetzt, so folgt

tgd,
u,=\/ngH, (1 tgﬁ) ... . 63

Aus dieser Gleichung ist nach Annahme von B, und d, die
Umfangsgeschwindigkeit u, zu berechnen. Die Grofie von v, bestimmt
sich dann -aus Gl. 61.

Ist durch den #ufieren Laufraddurchmesser D, und die Um-
laufszahl die Umfangsgeschwindigkeit , gegeben, so berechnet sich
bei Annahme von v, der Winkel 8, zu (Auflosung von Gl 57 nach
tg f,)

tgf, = ——" R T

ngH,

a
ull

oder bei Annahme von §, (Auflésung von Gl. 63 nach tgp,)
tgd,

| M
ngH,

Wenn die Umfangsgeschwindigkeit und der &uBere Laufrad-

tg B, = 65.
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durchmesser D, festgelegt ist, erhdlt man die Umlaufszahl » aus
der bekannten Beziehung

__u, 60
oder bei Annahme von n und D, die Umfangsgeschwindigkeit aus
der Gleichung

66.

D, -7wn
“ 60
oder bei Annahme von # und %, den Laufraddurchmesser aus der
Beziehung

67.

u

- 60
D,="2 . 68,
n-7
Fir die Grofle der relativen Austrittsgeschwindigkeit v, ergibt
sich die Beziehung

v, »
= B 1 B
Ya™ sin B,

oder wenn fiir v, die Winkelfunktion von §, aus Gl. 61 eingesetzt
wird

_®o%mgH, o

v - 70.
sin -,

a

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

2
wa=‘/«;+<ﬁ%ﬂ>. A 2

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

w—1H_ gy
%,-cosd,
Ist die Umfangsgeschwindigkeit noch nicht bekannt, so be-
rechnet sich w, nach Annahme von §, und 6, aus Gl. 63 und 72 zu

o)UEOTES) g
[ 89
tg f,

Die Laufradhohe b, bestimmt sich, wenn die radiale Austritts-
geschwindigkeit v, angenommen wird, zu

Db, v,—Q . . . . . . T4
oder
Q
b = .. . . . . . 75,
¢ D m-v
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Wenn statt v, der Winkel 6, der Rechnung zugrunde gelegt
wird, so erhélt man b,, indem die GréBe von v, aus Gl. 61 in Gl. 75
eingesetzt wird, aus der Beziehung

Q'ua

b,= . .
* D,m-ngH,-tgd, 7
Es rechnet sich dann riickwirts die Geschwindigkeit v, zu
__ 9
v’—Dan-ba -

Es soll noch einmal vermerkt werden, daB die bis jetzt auf-
gestellten Gleichungen zur Ermittelung der Austrittsgréfen nur gelten
tir die Annahme J,==90° also absolute Eintrittsgeschwindigkeit
w,Lu,. Auch die ]etzt folgenden Gleichungen sind unter gleicher
Annahme ermittelt. In Kapitel 14 und folgenden werden dann
noch Gleichungen zur Berechnung der Austrittsgrofien fiir beliebige
Richtung der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit, also fiir J,90°
angegeben werden.

8. EinfluB des Lauf- und Leitradwinkels auf die Umfangs-
geschwindigkeit.

Im vorigen Kapitel waren fiir , zwei Gleichungen aufgestellt
worden
v, ~‘/ v \?2
L Y= e B + (2—%7) +n9H,. . (58)

u—‘/ngH :ig) .. . . . (83)

Man kann die Gleichung I bezeichnen als Gleichung der Um-
fangsgeschwindigkeiten fiir gleiches Laufradprofil, denn nach An-
nahme der radialen Austrittsgeschwindigkeit v, ist bei einem be-
stimmten Durchmesser D, das #uBilere Laufradprofil festgelegt. In
dieser Gleichung ist u, abhingig von f, und v,. Fir v, kann
man noch aus Gl. 62 den Winkel d 40 einfithren, so daB also u,
auch abhingig ist von f, und J,950. Der Winkel J, #ndert sich
mit wu,.

Die Gleichung II soll mit Gleichung der Umfangsgeschwindig-
keiten fiir ungleiches Laufradprofil bezeichnet werden. Denn es
wird sich fiir konstantes 8, bei gleichem Laufraddurchmesser D,
die Laufradhohe b, und somit das Laufradprofil mit %, &ndern. In
dieser Gleichung ist «, abhingig von £, und d,.

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

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

Es gibt drei charakteristische Punkte fiir die u,-Kurve, wie die-
selbe durch GI. 58 gegeben:

1. Fir f,=0 wird u,=0, d. h. die u,-Kurve geht durch den
Nullpunkt des Koordinatensystems.

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

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

tg(p=%".......78.

oder, wenn der Wert fiir v, aus Gl 62 eingesetzt wird, zu

_— @0&00 ) V’?QHn

tg WSS L e,
Die Subtangente S im Wendepunkt hat die GroSe
ngH,-2
S:VJ%* : 80.

r

oder, wenn fiir v, die Winkelfunktion von d,4,0 eingefithrt wird
S=2ctgd,900. . . . . . . 81

Aus Gl. 59 ist zu ersehen, daf die Umfangsgeschwindigkeit
fir f,— 90° unabhiéngig von v, oder d, ist, somit hat die Ordinate
im Wendepunkt fiir jedes v, oder d,490, natiirlich gleiche Forder-
hohe vorausgesetzt, dieselbe Grofe. In Fig. 21 wurden nnu drei
u,-Kurven mit den Tangenten des Wendepunktes eingezeichnet und
zwar fir die Annahme

Vnan =10 m.
Fiir verschiedene Annahmen von J, ergab sich aus der Rechnung
I d,900=05° v,=0,876 m p=23°40"
II. 0,990=15° v,—2,68m p=>53°20"

III. ,990=25° v,=4,672m p=166°50".

Aus der Figur ist deutlich zu ersehen, wie die Richtung der
Tangente im Wendepunkt den Verlauf der u,-Kurven angibt.
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Wie Gl. 78 bzw. 79 zeigt, ist die Tangente des Winkels ¢
direkt proportional v, bzw. tgd,0c Der Tangentenwinkel nimmt
also mit v, bzw. tgd o0 ab und zu.

Wiahrend die u,-Kurve von f,=0 %,
bis B,=90° konkav nach unten ver-
liuft, hat sie von B, ==90° bis ,=—180° ™
eine konkave Kriimmung nach oben. s ]
Es wird demnach mit wachsendem wv, o
oder d,900 von f,=190° bis f,=0°

7
die Umfangsgeschwindigkeit abnehmen, i ] /
von f,— 90° bis f,— 180° zunehmen. ¥ /
Bei Hochdruck -Zentrifugalpumpen — %°
ist man nun gezwungen, um die Laufrad- 72,0
héhe b, moglichst grof zu bekommen, 5 |

die Geschwindigkeit v, und somit den

70
Winkel J, klein auszufiihren. Aus dem §
Verlauf der u,-Kurven ist zu ersehen, da " AT

|4
bei kleinem Leitradwinkel d,=5°--10°, 760 //%
wie er bei Hochdruckpumpen angenom- 45 /%/ /
y /
il
/s
Ul
S
¢ =23°40° ”
N
o

Un., o

I W S 4  a— i
20 %0 60 80 100 720 ™40 760 780°
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men wird, die Verkleinerung oder Vergroferung des Laufrad-
winkels 8., wenigstens in den brauchbaren Grenzen, keinen sehr
grofien EinfluB auf die Umfangsgeschwindigkeit hat.

Bei Niederdruckpumpen wird der Leitradwinkel J, in weiten
Grenzen bis ca. 35° genommen und ist natiirlich, wenn eine schnell-
laufende Pumpe zu bauen ist, neben dem Winkel 8, der Winkel d,
moglichst grof zu wéhlen.

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

Aus Gl. 23 ergab sich der Spaltiiberdruck, ohne Beriicksich-

tigung des Rotationsparaboloides zu

2

w
H —yH — %.
spa na, 29

In dieser Gleichung werde der Wert fiir w, aus GL 73 ein-
gesetzt, so erhilt man

H ,—nH(1— 1T%% \ g
2.<1_§gia>
tg B,

Die GroBie des Spaltiiberdruckes ist also abhingig von f, und
d,, und zwar nimmt er zu mit

Hep u. 10,
V| wachsendem g, und J, und um-
“ gekehrt. Um dieses Abhéngigkeits-
” A4 L verhiltnis besser zu zeigen, sind
99 i ez in Fig. 22 drei Spaltiiberdruck-
st TH TN | kurven fiir d,90=>5% 15°, 25°
1
4o By 7 punktiert eingezeichnet, wiederum
8] ¢ Lo
B K bei einer Annahme
%0 g 74
5o ARy Vnan:10 m.
Lo )%'—" Wie schon gezeigt wurde, wird
39 |-
e R 1 noch der Spaltiiberdruck durch
1 / . . .
, o 4 e das sich bildende Rotationspara-
1T s=F 1A 10T boloid ungefihr um den Betrag
/ 9‘7 9 ///%sz' A 2,, 2 g °
T B Py % herabgemindert werden. Es
LU Ay g
e ll soll jetzt die Annahme gemacht
70 werden, daf das Rotationspara-
“
, ﬁ/ 0L__3;z7_1 1LILHL boloid mit — sich dreht, mithin
ﬂa_ 0 20 %W 60 80 700 7220 70 %0 40° 2

Fig. 22. g =—1% ist. Es wiirde dann
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q)zﬂ’—g:l‘z&%
29 8y

sein. Unter Beriicksichtigung dieser Grofe wurde noch eine zweite

Serie von Spaltiiberdruckkurven in Fig. 22 eingezeichnet, indem
2

°
von den erst ermittelten der jeweilige Betrag von —8“— abgezogen

1
wurde. Diese Kurven haben dann die Gleichung fiir =75

__ g9,
H  —qH-|1— 1o, . b)) gy
" ( tg6a> 8
2.1 —
tg f,

Ferner sind noch in Fig. 22 die infolge des Spaltiiberdruckes
auftretenden ideellen Durchflufigeschwindigkeiten angegeben, mit
denen das Wasser durch den Spalt tritt. Die Geschwindigkeit er-

1
gibt sich bei der Annahme von &, =1, =
T TAY
wsp’a: 2779_H . 1__,;]::1’“?5,,?“,, N ,,,Afg,é'l . 85.
" < tg (5a> 8
9.1 — B a
tg b,
Der Spaltdruck wird gleich O werden, wenn
tg9,
1 -
ttgd, 8l o
( tg 6a> 8 "
21— 2
tgh,

ist. Wird dieser Ausdruck >#H,, so wird der Spaltdruck negativ,

d. h. das Spaltwasser wird in umgekehrter Richtung durch den

Spalt treten, es wird vom Saugrohr zum Laufradaustritt fliefen.
Fir f,=90° erhilt Gl 85 die Form

1-tgd 1
wsp'ugoo:‘/2ngﬂn-<1—— ~»j»_—;f~““c’29w———~§> . . . 86.

Da der Durchflufkoeffizient fiir alle Geschwindigkeiten gleich gro8
genommen wurde, so sind die Geschwindigkeiten direkt proportional
den Spaltwassermengen, es werden also die Kurven der Wasser-
geschwindigkeiten wsp'a in irgend einem gewissen Mafistab die Spalt-
wassermengen angeben. Man erhilt jetzt ein sehr klares Bild von
dem Einfluf der Winkel 5, und 0, auf die Spaltwassermenge.
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Bei einem kleinen Leitradwinkel 6, ==5°--10°, wie er bei Hoch-
druckpumpen genommen wird, wird die Spaltwassermenge fiir Lang-
sam- und Schnelldufer wenigstens in sehr weiten Grenzen ann#éhernd
die gleiche bleiben und wird durch Verkleinerung von f, der Spalt-
verlust nicht viel verringert werden konnen.

Bei groferem Leitradwinkel 8,, wie er bei Niederdruck-Zentri-
fugalpumpen genommen wird, ist dagegen die Spaltwassermenge
tir Langsam- und Schnelliufer eine sehr verschiedene. Ist z. B.
die Spaltwassermenge fir J,=25° bei- f,=90° gleich 1,0, so
wiirde dieselbe bei f,=45° nur das 0,39fache, bei f,=—185°
jedoch das 1,2fache betragen.

Wenn der Einfluf des Spaltverlustes aut den Nutzeffekt der
Pumpe untersucht werden soll, so mufl die Spaltwassermenge in
Prozenten der gesamten Férdermenge angegeben werden. Je grofier
nun das Verhiltnis des &uBeren Durchmessers D, zur Foérdermenge
ist, um so groBer der Prozentsatz der Spaltwassermenge von der
Fordermenge. Dieser Prozentsatz ist, natiirlich vorausgesetzt gleiches
nH, und gleiche Winkel f, und J,, umgekehrt proportional der
Foérdermenge. Wenn z. B. eine Pumpe fiir eine Foérdermenge von
100 Liter einen Spaltverlust von 39/, hatte, also eine Spaltwasser-
menge von 100 - 0,03 =23 Liter, so wird, wenn die Pumpe mit
demselben D,, f, und &, nur 50 Liter liefert, unter Annahme
gleicher Spaltgrofie der Spaltverlust auch 3 Liter betragen, jedoch

jetzt nicht mehr 3°/,, sondern 3°[,-1%0 =69/, der Fordermenge.

D
Bei Niederdruckpumpen ist nun das Verhiltnis —% meist kleiner

Q

als bei Hochdruckpumpen, somit wird der Spaltverlust, bezogen auf

die Fordermenge, bei den Hochdruckpumpen grofer als bei Nieder-
druckpumpen ausfallen.

Aus diesem Grunde muf man versuchen, den Spalt namentlich

bei Hochdruckpumpen auf ein Kleinstes zu verringern, was, wie

schon frither angegeben, am zweckméiBigsten

durch Anordnung sog. Schleifrander geschieht.

= : < Hiautig wird auch noch

der Kranz iiberfalzt (s.

| Fig. 23). Diese Anord-

: nung wird aber nicht

\ sehr viel am Verlust ver-

Fig. 23. Fig. 24. ringern, wenn man be-

denkt, daf die Richtung

der Spaltwassergeschwindigkeit nicht axial ist, sondern sich mit der

Umfangsgeschwindigkeit zu einer resultierenden Geschwindigkeit

’

w,,’ zusammensetzt von der GroBe (s. Fig. 24)
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w, =Vw, +u? . . . . . . 87
die einen Richtungswinkel y bezogen auf w, hat, so daB
W,
tgy=—— . . . . . . . 88.
gy ",
ist. — Eine ganz hiibsche Anordnung zur Verringerung des Spaltes

ist im D.R.P. No. 142 214 angegeben. Wie aus Fig. 25 ersichtlich,
wird in das Laufrad ein lose einge-
setzter Dichtungsring D durch Ring-
segmente R, die der Wirkung der
Fliehkraft unterworfen, an die Gehduse-
wand gepreft und wird so der Spalt
auf ein Kleinstes reduziert. Im D.R.P.
No.117 218 ist der Schleifrand nach-
stellbar angeordnet, was ja an und fiir
sich sehr gut, aber die Ausfiihrung
einer solchen Pumpe sehr verteuert. Fig. 25.

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

Man wird gut tun, den Spaltverlust mit 4 —< 69/, der Forder-
menge in Rechnung zu setzen. Fiir eine dementsprechend grofere
Wassermenge ist dann das Laufrad zu berechnen.

10. Die Winkel 8, und 4, und die Umfangsgeschwindigkeit
bei einer Zentrifugalpumpe ohne Spaltiiberdruck.

Bei der jetzt folgenden Betrachtung soll der Einfachheit wegen
das dem Spaltiiberdruck entgegenwirkende Rotationsparaboloid nicht

mit in Rechnung gezogen werden, so daB nach Gl 23 der Spalt-
2

iiberdruck Hsp-———an——% angenommen wird. Wird in dieser

Gleichung H, =0 gesetzt, so erhilt man

w
H—-2> . . . . . . . 89

oder -
wa=V2ngH” .o e o090,

2
Die Geschwindigkeitshohe % stellt also die ganze Brutto-

Neumann, Zentrifugalpumpen. 3
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druckhohe dar. Die Wirkung der Zentrifugalkraft ist offenbar ver-
braucht worden zur Beschleunigung der relativen Eintrittsgeschwin-
digkeit v, auf die relative Austrittsgeschwindigkeit v,. Ks muB
jetzt durch Druckumsetzung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w,
die gesamte Pressung gewonnen werden.

Fig. 26.

Aus Fig. 26 ist zu ersehen, dafl

v
sind, =—=——-—~="-— . . . . . . 91

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

tg 9, n9H,
u, Vg H,
oder, wenn die Gleichung nach u, aufgeldst wird,

" 0,5- VZﬁnan

(2
cos 0,

sin 6, =

92.

Diese Gleichung 146t sich auch sehr einfach mit Hilfe der ersten
Hauptgleichung ableiten. Wenn die absolute Eintrittsgeschwindig-
digkeit w, | wu,, so erhdlt Gl. 10 die Form

P —v}+wr=299H . . . . . 93

Setzt man in diese Gleichung nach Gl. 90 waszﬁﬁz ein,
so ergibt sich
Uy =V » -+ .« .« - . . . 94
Es wird also fir den speziellen Fall H =0, das Austritts-
diagramm ein Rhombus sein (s. Fig. 26). Hieraus ergibt sich dann
ohne weiteres die vorher aufgestellte Beziehung

0,5-V2ngH,
v — \D Vananv
“ cos 0,

a

In dem Rhombus muf dann
p,=206, . . . . . . . 9ba.

oder 6a:%—‘. . . . . . . . 95b.
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sein. Es ist dann ferner

. v
sinf,=-*. . . . . . . . 96a.
u
a
oder

Uy =t — 961

“ sinf, sin26, =~ 7 '
Um die Umfangsgeschwindigkeit zu erhalten, fir welche H, =0,
wird man aus Gl 91 den Winkel J, berechnen und dann am ein-

fachsten aus Gl. 96b die zugehorige Umfangsgeschwindigkeit w,.

11. Bestimmung der Austrittsgroffen mittelst der »- und
A-Kurve.

Aus Gl 63 ergab sich fir die Umfangsgeschwindigkeit u,
der Wert

Es werde nun der Ausdruck

ST
— S A v
‘/ tgf,

gesetzt, so daf die obige Gleichung jetzt die einfache Form erhilt
ua:x-Vngﬂ; e ... 98.

Es wurden fiir verschiedene Winkel g, und J, die Werte
von x berechnet und eine Reihe von x-Kurven in Tafel I ein-
gezeichnet. Die verschiedensten Aufgaben lassen sich nun mit
Hilte dieser »-Kurven sehr schnell losen.

Ist z. B. fiir eine Pumpe nach Festlegung des Laufraddurch-
messers eine bestimmte Tourenzahl vorgeschrieben, so daf die
Umfangsgeschwindigkeit ua=§V17ﬁI;, so bestimmt man nach
Berechnung der notigen Umfangsgeschwindigkeit #, den Koeffi-
zienten » aus der Gleichung

u
=0 . . . . . . 99,

ngH,

Aus den x-Kurven kann sofort abgelesen werden, welche Kom-
binationen von f, und 8, die verlangte Umfangsgeschwindigkeit
zuléBt oder ob es iberhaupt mit Anderung der Winkel 8, und 6,
moglich ist, die verlangte Tourenzahl zu erreichen.

Nun ist es aber in den meisten Fillen, wie schon einmal er-
wahnt, vorteilhafter, statt J, die radiale Austrittsgeschwindigkeit v,

anzunehmen, oder bei der Annahme von J, sollte man sofort
*
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wissen, wie grof die Geschwindigkeit v, wird; denn erst nach Be-
stimmung von v, ist bei Annahme von J, die Laufradhshe b, nach
Gl. 75 bestimmt. Zur schnelleren Ermittelung von v, bei gegebenem
Leitradwinkel J, oder umgekehrt soll nun die 2-Kurve dienen, die
folgendermafien entstanden ist:
Gl. 62 lautete
v,=1tg 0,000 VgH, . . . . . (62)

2
r

~Es soll nun die Geschwindigkeitshohe %; ein Afaches der

Bruttoférderhthe n H, sein, so daf

v,=Vi-2ggH, . . . . . . 100.
ist. Setzt man diesen Wert fiir v, in Gl 61 ein, so ergibt sich
tgd,00=V24A . . . . . . 101
oder A=0,5-1g%0,900 . . . . . . 102,

Es wurden nun fiir verschiedene Winkel 6, die Werte fiir 1
berechnet und auf Tafel I zu einer A-Kurve, die ja nach Gl. 102
eine Parabel, zusammengestellt. Aus dieser Kurve kann also fiir
f,=90° nach Annahme von d, das zugehorige 4 abgelesen und
dann v, aus Gl 100 berechnet werden. Wie Gl. 102 zeigt, ist der
Koeftizient 4 unabhéingig von der Forderhthe, die 1-Kurve kann
also fiir alle Forderhthen Verwendung finden.

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

2

’U’r’
“oggH 103.

und wird dann der zu dem Koeffizient 4 gehorige Winkel J, aus
der Kurve ermittelt. ‘

Zur Bestimmung der GréSe von v, bei f,Z90° miissen noch
die »x-Kurven zu Hilfe genommen werden. In Gl. 61 wurde der
Wert von w, aus Gl 98 und der Wert fiir tgd, aus Gl 101 einge-
setzt, so erhélt man jetzt fiir v, den Wert

Va2
o —YARWGH, s
%
Und fir 4 ergibt sich dann
2,2
2ngH,

Fir f,=90° ist x=1 und Gl. 104 bzw. 105 erhilt dann die
Form von Gl 100 bzw. 103.

Man berechnet jetzt wieder v, bei Annahme von 6, oder J, bei

105.
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Annahme von wv,, wie vorher angegeben, nur daB jetzt noch der
Koeffizient » mit in Rechnung gezogen wird.

Auch fir die Grofe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w,
146t sich mit Hilfe der »- und 4-Kurven eine sehr einfache Beziehung
aufstellen, wenn in Gl 71 der Wert fiir v, aus Gl 104 und der
Wert fiir u, aus Gl 98 eingesetzt wird. Es ist dann

wazl—/ﬂHl‘Vﬁﬂ .. . . . 106

2

Es ergibt sich nun jetzt eine sehr einfache Konstruktion des
Austrittsdiagrammes.
In Gl 54 werde fiir u, der Wert aus Gl. 98 eingesetzt, so dal
jetzt die Horizontalkomponente von w,
X

ae== 107.

ist. Zur Konstruktion des Austrittsdiagramms ermittelt man die
drei Grofen

1. u“=1/;7-g-fI:-z
ze_Yu9H,
bed
3. vrz@-m
die ja sehr leicht berechnet werden k&nnen.

H,- V22
Abstande UT:‘_/T]_:_L eine Parallele zu w, gezogen. Das
H _ . _
Stiick ae:ﬂi———" wird an ab abgetragen und ec senkrecht ab

gezogen. Verbindet man jetzt 4

cmitaund b und zieht ad|| be, s0

stellt das Parallelogramm abcd
das verlangte Austrittsdiagramm
dar.

Ist auf diese Weise das Dia-
gramm gefunden, so wird man gut tun, jetzt die Winkel 8, und 9,
auf ihre Richtigkeit zu priifen, um sich zu iiberzeugen, daB kein
Rechenfehler gemacht worden ist.

Mit Hilfe dieser »- und A-Kurven kann also bei der Annahme
w,Lu,, also ,—90° jede Pumpe ohne Benutzung der Tafeln fir
Kreistunktionen berechnet werden. Anspruch auf groBte Genauig-




38 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

keit wird zwar durch das Ablesen der Werte aus den Kurven diese
Rechnungsart nicht haben. Wenn aber in Betracbt gezogen wird,
dafl die Annahme des Koeffizienten # eine mehr oder minder will-
kiirliche ist, so hat diese Berechnung einen vollstandig hinreichenden
Genauigkeitsgrad, wie man selbst aus dem Gebrauch der Kurven
sehen wird.

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

12. Graphische Ermittlung des Austrittsdiagramms.

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

Es lautete Gl. 58

““:“mgﬁﬁ‘/(zt;ﬁ)z“gﬂ" - (58

v
2tgp,
klein sein und kann ohne nennenswerten Fehler namentlich bei
Hochdruckpumpen in den Grenzen f,==45-135% vernachlissigt
werden. Es wird dann die obige Gleichung lauten

2
Es wird nun das Glied ( ) gegen das Glied ngH, sehr

v

_— g’/?+ﬁg7i;. .. . . 108

U —
N 2t

Wird nun jetzt v, angenommen, so kann nach Berechnung von
Vo gH, die Umfangsgeschwindigkeit u, fir jeden Winkel f, auf
zeichnerischem Wege gefunden werden.

Fig. 28.

Es wird zuerst das Diagramm aefg fir f, = 90° (s. Fig. 28), fiir
welchen Winkel ja uazvm war, aufgezeichnet. Soll jetzt fiir
irgend einen Winkel f, die Umfangsgeschwindigkeit bestimmt
werden, so braucht man nur im Mittelpunkte m von v,=ef den
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Winkel §, — 90° abzutragen und zwar nach links unten, wenn dieser
Winkel negativ, nach rechts unten, wenn er positiv ist. Die Strecke
ab (ﬁ') gibt dann die GroBe der zu dem betreffenden Winkel
(4 —) gehorigen Umfangsgeschwindigkeit an und das Parallelogramm
abed (a'b’'c’d’) ist dann das zu dem betreffenden Winkel (-4 —)
gehorige Geschwindigkeitsdiagramm.

Denn es ist

_ v .
——_ " oder eb'=—-—"_
! 2egp, *0 T 2,
somit %=ﬁ+5=—ﬂ@ﬁ4wﬁ
’ — - ’l)r S
oder U = ae—ell—=—yi +VagH,

somit ist Gl. 108 erfillt.
Fir f,=—45° und f,—135° ergibt sich dann der Spezialfall

v N
w,  =—5+VigH,
Ba 40
v -
und u, :—|—§’—|~V179H".
B.—1350

13. Rechnerische und graphische Bestimmung
des Eintrittsdiagramms fiir 4. = 90°.

Nach Annahme des Laufraddurchmessers D,, der im Schwer-
punkt des Eintrittsbogens b, liegt (s. Fig. 29), bestimmt sich die
Umfangsgeschwindigkeit «,, da sich die
Umfangsgeschwindigkeiten verhalten wie
die zugehorigen Durchmesser, zu

De
ue»-ua-DAa . . 109.

Die Lénge der Eintrittsbogen b, muf§
so gewihlt werden, daf D,m-b,—=0F,
gleich dem freien Saugrohrquerschnitt
unmittelbar vor dem Eintritt in das Lauf- Fig. 29.
rad ist. Die Grofie der absoluten Ein-
trittsgeschwindigkeit war schon in Gl. 16 angegeben worden, welche
lautete

w:ws-%_—s‘é Ce e ... (18)

e

Hierin bedeutete a, die Schaufelweite und s, die Schaufelstirke.
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Wenn nun der Spaltverlust beriicksichtigt wird, so muf das
Laufrad mit einer Fordermenge Q'=— Q -} Q,, berechnet werden.
Die Saugrohrgeschwindigkeit wird vor dem Eintritt in das Laufrad
infolge Zuschlags der Spaltwassermenge eine gréBere Geschwindig-
keit w, annehmen von der Grofe

w’zw-Q—_;&Q .« . . . . 110

s 8
In Gl. 16 muB jetzt fiir w, die Geschwindigkeit w, gesetzt
werden, somit ist

we:

a S
ws’-ifJ R & &
ae

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

==t ... ... 112

e

Die Schaufel muf am unteren Ende mit dem Winkel 5, gegen
u, geneigt sein, so daf also (s. Fig. 12)

sinﬂezfl—e——}—{_—i S ... o113.

e

Wenn nun aus Gl. 111 die absolute Eintrittsgeschwindigkeit
berechnet werden soll, so muB eine Annahme in dem Verhiltnis

a
_e;{_ % gemacht werden. Bei der Annahme J,— 90° bestimmt sich
e

dann die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, aus der Gleichung
v,=Vul2+w? . . . . . . 114,

und der Laufradwinkel §, aus der Beziehung

w,
sinf,=-* . . . . . . . 115

e
Man ermittelt dann am besten a,-s, graphisch unter Beriick-
sichtigung der GI. 113.
Ist die Annabme des Verhéltnisses ae——*———s“— eine falsche gewesen,

a’e
so muf jetzt die Rechnung noch einmal durchgefiihrt werden. Dieses

a s
Rechnungsverfahren mit der Annahme der Gréfie L_atwe ist nun
e
sehr umstindlich. Man koénnte zwar mit Hilfe der GI1. 111, 113
und 115 a, berechnen, doch hat die Gleichung hierfiiv eine sehr
komplizierte Form.
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Es soll jetzt ein sehr einfaches graphisches Verfahren zur
gleichzeitigen Ermittelung von w, und a,-}s, gezeigt werden, wie
solches zuerst in &hnlicher Form von Adam in Dingl. Polytechn.
Journal 1903 fiir die Ermittelung des Austrittsdiagrammes einer
Wasserturbine angegeben wurde.

Gl. 111 kann auch geschrieben werden

w, a,4s

=t . . . . . . 116
w a

s e
Die graphische Ermittelung von w, und a,--s, ergibt sich aus
Fig. 30. Es wurde dort erst ein rechtwmkhges Dreieck dce ge-
zeichnet mit den Seiten dc==w, und ce==w,, ef wurde gleich der

Fig. 30.

angenommenen Schaufelstirke s, gemacht. Durch f ziehe man eine
Parallele zu ed. Der Kreis mit t, um d trifft diese Parallele im
Punkte g. Die Senkrechte von g auf de trifft de in h und schneidet
de in i. Die Verlangerung von dg g trifft die Verlangerung von ef

in a. Es ist dann zh—a und zg—ﬁs und ac=w,. Denn ist
erstens Gl. 113 erfillt, 1ndem

hg a,+s
np— 10 _ate
dg fe
ist, ferner Gl. 116, indem sich verhilt
w0, __ 0t 5,
w, a,

Das Parallelogramm abed ist dann das verlangte Eintrittsdia-
gramm.

14. Die Eintritts- und Austrittsgrofen fir J. =90°.

In den vorher ermittelten Gleichungen war vorausgesetzt worden,
daf die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, L %,, mithin der Winkel
8,=—90° ist. Bei dieser Annahme wird das Glied w,w,cosd,=0,
hat also auf die Umfangsgeschwindigkeit keinen Einfluf. Nun wird
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es aber haufig vorkommen, daB man aus noch niher anzufiihrenden
Griinden den Winkel §, nicht 90° sondern, namentlich bei Hoch-
druck-Zentrifugalpumpen, meist kleiner als 90° annimmt. Es soll
nun im folgenden angegeben werden, wie fiir den Fall §,=90° die
Eintritts- und Austrittsgréfen zu berechnen sind.

Man wird wieder von Gl. 15 der zweiten Form der Haupt-
gleichung ausgehen, welche lautete

u,w, cos 6, —wu,w,cos O,=ngH, . . . (15)
d c Im Austrittsdiagramm
(s. Fig. 31) findet sich die
P re 4  Beziehung
— v
A 4, =w_ cosd,=1u z
aI, =2 7' e ae=w,Cos 0, a + tgﬁa
I I | 117.
h “a 7
| | Im Eintrittsdiagramm
e

Fn O 1 .
1%;‘*70",% — (5. Fig. 82) ist

Fig. 31. fk=w,cosd, 118.

Der Berechnung der Eintrittsfliche in das Laufrad wird die Vertikal-
komponente der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit w,, die mit w,

2
% AR
() Loy,
s E— g
Imgcosd} I 0, 1
! o |
e g ]
Fig. 32.

(radiale Eintrittsgeschwindigkeit) bezeichnet werden soll, zugrunde
gelegt. Ist w, und 6, gegeben, so berechnet sich w, aus der Gleichung
w,=—w,-sind, . . . . . . 119,
Bei der Annahme von w, und J, ergibt sich dann fiir w,
w,

== . . . . . . . 120
sin d,

©w,

Das Stiick fk kann noch durch die Beziehung ausgedriickt werden
— w
k=——"- . . . . . . . 121,
=g s,

so daB also nach Gleichsetzung der Gl. 118 und 121
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w, cos 8, = —r 122
A g, .
ist. Fir », kann nach Gl 109 geschrieben werden
D
U, = ua-ﬁ—e e e e e (109.)

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

3 Vi
Y= 2tg6 ﬂgﬁ—’— D, 2tcr 2t<rﬁ +WH 123.

Ist Fe d1e durch die Schaufelstarke verengte Eintrittsfliche, I, die
Austrittsfliche des Laufrades, so kann fiir v, geschrieben werden

F
v7,=~Ff-wr B 27 %

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

_w, De 1 > ‘/ r, )
“a g ( D, tgo, F tgf, + D, tgé ~F,wgh, +ugH,
125.
Soll aus dieser Gleichung die Umfangsgeschwindigkeit berechnet

. . D
werden, so muB erst eine Annahme des Verhiltnisses —% und £

D F
gemacht werden, was die Rechnung etwas umstandlicﬁ macht?
Weicht der Winkel 6, nur wenig von 90° ab, so berechne man noch
nach der einfachen Gl. 58 oder 63 die Umfangsgeschwindigkeit, man
wird hierbei nur einen sehr kleinen Fehler machen. Bei groferer
Abweichung des Winkels 4, von 90° muf aber Gl. 125 und die
folgenden zur Berechnung von u, verwendet werden.

Fir v, kann in GL 123 auch eine Funktion des Winkels J,
eingefiihrt werden. Wird in Gl 15 der Wert fiir w,cosd, und u,
aus GL 122 bzw. 109 eingesetzt, so ergibt sich jetzt fiir w, cos §, = ae
der Wert

w, cos 0 _n9f, | D, ... . 126
¢ “ u, D, tg o,
Aus Fig. 31 folgt dann
v
==t . . . . 127
tg 6a nan_l_& w,
%, D, tgo,
—igo, (10 Hn Do w) 128
Und v,=—1tgd, ( " +D s .
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Ferner ist
H, D v
u,= 19" 2 Y B g9,
u, Dy tgo, tgh,
Nach Einsetzung des Wertes fiir v, aus Gl. 128 in Gl. 129 ergibt
sich fir die Umfangsgeschwindigkeit #, die Gleichung

_ D w, <l_tg6u>
“"" D, 2tg4, tg B,

D, w, __tgf%)]"" <_@>
—H/[Da 2tg0, (1 tg B, +ugH,- {1 tg B, 130.

Fiir den Spezialfall #,=—90° erhiélt Gl. 123 oder Gl 130 die Form

u

D w,

e

De w’r )e
wO"_'pfa'zTg@"H/('ﬁ;éEae LqgH, . 131

u

Setzt man in dieser Gleichung J,=90° so ergibt sich wieder die
einfache Beziehung u,,,0=VngH,.
Fiir die Gl. 130 konnen zur schnellen Bestimmung des Aus-

tg o
druckes 1—579!! die »-Kurven (s. Tafel I) verwendet werden. Mit

Hilfe der x-Kurven wird man einfacher nach Gl. 130 als mit G1. 125
die Umfangsgeschwindigkeit bestimmen konnen.

Von Fink wurde eine Laufradschaufel angegeben, bei welcher
die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, radial ist, so daB v,1lu,,
also der Winkel #,=90° war. Bei dieser Annahme berechnet sich
der Winkel 6, und die Umfangsgeschwindigkeit folgendermafen:

Es ist fir f,—=90°

w D

r w

=u=u_ - —=< . 132.
tg d, e Y D,

Diesen Wert fiir E;JT(S in Gl 129 eingesetzt, so erhélt man fiir die
Umfangsgeschwindigkeit bei der Annahme f,=—90° den Wert

v?’

a = D\2
e =900 11— =e
§ 2tgh, [1 (DH

a

U

v, 17 n9H,

o} [ren =) -2

a a

133.

Der Winkel 9, ergibt sich dann aus Gl, 132 zu
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Es fragt sich nun, was wird erreicht, wenn der Winkel d,= 90°
genommen wird. Bei der Annahme ¢,=90° wird die absolute
Eintrittsgeschwindigkeit w, L u,, das Wasser wird im Saugrohr in
axialer Richtung flieBen und so den kleinsten Weg in demselben
zu durchlaufen haben. Ist der Winkel 6,2 90° so kann das Wasser
im Saugrohr nicht mehr in axialer Richtung flieBen, sondern es wird
durch die Komponente w,cosd, in Rotation versetzt, wodurch der
Weg des Wassers in einer Spirale verliuft. Hierdurch wird nicht
allein die Saugrohrgeschwindigkeit vergriofiert, sondern auch der
Wasserweg verlingert, wodurch grifere Reibungsverluste auftreten
werden. Um dieselben herabzumindern, ist es zweckmiBig, auch
noch vor dem Eintritt in das Laufrad einen Leitapparat einzubauen,
der die Aufgabe hat, die Saugrohrgeschwindigkeit axial zu halten
und dann der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufrad-
eintritt richtige Grofie und Richtung zu geben. Diese Leitschaufel
wird also am Eintritt einen Winkel von 90° am Austritt ungefibr
den Winkel §, als Neigungswinkel haben miissen. Auf diese Weise
werden zwar die Verluste im Saugrohr bedeutend verringert, es
treten jedoch Reibungs- und StoBverluste beim Durchgang durch
diesen Leitapparat auf, welche sich aber nach angestellten Versuchen
als kleiner herausstellten als die Verluste im Saugrohr beim Fort-
lassen des Leitapparates.

Sind einerseits bei der Austihrung d,<90° gegeniiber der
Anordnung fiir 6,=90° die Verluste bis vor dem Eintritt in das
Laufrad grofler, so tritt eine Verminderung derselben beim Durchflufl
des ersten Teiles des Laufradkanales dadurch ein, daf man durch Ver-
kleinerung von ¢, die Schaufelweite a, vergréfert, mithin die rela-
tive Eintrittsgeschwindigkeit verkleinert. Vorausgesetzt gleiche Um-
fangsgeschwindigkeit #,, so wird mit kleiner werdendem Winkel d,
der Laufradwinkel f, grofer. Aus der Beziehung a,s,==1,-sin g,
ist ohne weiteres zu ersehen, daf mit S, auch die GroSe a,- s
zunehmen wird.

Bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen sind bei kleineren Wasser-
mengen und grofien Férderhthen die Eintrittsquerschnitte des Lauf-
rades sehr klein und werden dementsprechend die Reibungsverluste
bei der hohen relativen Geschwindigkeit sehr grof ausfallen.
Zieht man in Betracht, daf die Reibungsverluste annéhernd mit
dem Quadrate der Geschwindigkeit zunehmen, so wird man durch
VergroBerung der Querschnitte, also Verkleinerung der relativen
Eintrittsgeschwindigkeit wesentlich die Reibungsverluste verringern
konnen. Im Kapitel 25 ist hieriiber eine genauere Untersuchung
angestellt.

Um ein klares Bild von der Abhéngigkeit der Umfangs-

e
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geschwindigkeit, der relativen und absoluten Eintrittsgeschwindig-
keit und der GréBe a,4s, von dem Winkel 4, zu bekommen,
wurde ein Beispiel durchgerechnet und die ermittelten Werte in
Fig. 33 iiber den zugehdrigen Winkel 8, als Ordinaten aufgetragen.
Fiir das Rechenbeispiel wurden folgende Angaben gemacht:

Vm7= 10 D,—=04m D,=02m 9,—20m w,=3,0m.
Anzahl der Laufradschaufeln z=—S8.

Fir diese Werte wurden zwei Beispiele durchgerechnet, und

zwar fir:
I. ﬁu:900 I1. ﬂa=135°.

7
| ]
73 ~
72 ™~ Ay
% N2
T T ]
T 1 —
A—H-H! =
S W
R ap><
§§ 6 NN b
N ] N, b3
NP 1IN N
™~ UH\” 4
§x § P 5 f <o\q‘e,‘d &
QR 7 i CLOP > =
5 )< e o
7vel —
2 i%_ W e =
IR INTR
, IR
0 I

& 0 W 20 0 W 0 & W S0 90 W0 W 120 B T BT %9 1w 0°
Fig. 33.

Der Verlauf der einzelnen in Fig. 33 eingezeichneten Kurven
gibt ein klares Bild von der Abhiingigkeit der einzelnen GroBen
von dem Winkel d,. Es ist zu ersehen, daf bei groBerer Abweichung
dieses Winkels von 90° der Einfluf der GroBe w,w,cosd, auf die
Umfangsgeschwindigkeit doch immerhin ziemlich bedeutend ist und
wird man gut tun, in solchen Fillen die Umfangsgeschwindigkeit
nach Gl. 130 zu berechnen.

Die a, 4~ 5,-Kurve erreicht fiir #,— 90° bei d,==27°50" und fir
B,=135° bei 6,—25° ihr Maximum, in dem hier §,==90°, somit
@, +s,=1, wird. Macht man den Winkel J, noch kleiner, so wird
B,>>90° d.h. die Richtung der Schaufel kehrt sich um und a, s,
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nimmt wieder ab. Man wird natlirlich eine solche Schaufel nicht
verwenden, da jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit einen zu
grofen Wert erhilt.

Es soll noch angegeben werden, welche Grofie man dem
Winkel 4,, wenn man denselben aus den angefiithrten Griinden
Kleiner als 90° annimmt, am zweckmé#Bigsten gibt.

Die Reibungsverluste sind annidhernd proportional dem Quadrate
der Geschwindigkeit, sie werden im Leitapparat vor dem Laufrad-
eintritt und im Schaufelkanal in seinem Anfang dann am kleinsten
werden, wenn der Ausdruck w,®--v,% ein Minimum, welcher Fall
eintritt, wenn v,==w, ist. Fir v,—w, wird der Winkel J,—=p,.

Fig. 34 zeigt ein solches

Eintrittsdiagramm fiir den
Fall ,—pf, In demselben 5 )
wird jetzt
u, u, D 3, )
w, cos §, = _*=-%-2¢ 135, “— —
2 2 Da I U COS8e =.1§£__1 |
Setzt man wiederum in G1.15 L " _}
€
Y Fig. 4.

w, coséa=100+tgﬁ ,
a

ferner fir w,cosd, den Wert aus Gl. 135 ein, so ergibt sich fir
den Spezialfall w,=v, oder d,==f, fiir die Umfangsgeschwindigkeit
die Beziehung

s v LT
. ’U,,.\
iy

Fir f,=90° erhdlt dann die Gleichung die Form

! -
_n9H,
+1 1<De>2 136.
2 \D

a

“.1900 - ‘_‘—1“‘—"Dﬁ . . . . 137.
=

Fiir das angegebene Beispiel ergibt sich fiir den Fall §,=34,,
also w,==v,

bei f,==90°
%, =10,7m w,=v,—4,03m B,==0,=48°20"
bei f,=135°

%, = 11,88 m w,=v,=4,26 m B,=9,=45°20"



48 Die Theorie der Zentrifugalpumpe.

In Fig. 33 konnen diese Werte und auch die GroBe von a,--s,
direkt abgegriffen werden, da die Ordinaten hierfiir durch den Schnitt-
punkt der w,-Kurve mit der entsprechenden v,-Kurve gehen miissen.

15. Die Eintritts- und Austrittsgrofen fir gleiche Forderhohe
bei Anderung der Fordermenge.

Bei den im vorhergehenden Kapitel entwickelten Gleichungen
war angenommen worden, daf ein neues Laufrad fiir eine bestimmte
Fordermenge und Forderhohe konstruiert werden sollte. Jetzt soll
nun die Voraussetzung gemacht werden, daB ein Laufrad mit be-
kannten Eintritts- und Austrittswinkeln 8, bzw. g, vorhanden und
es werde untersucht, wie sich fiir stofifreien Betrieb das Eintritts-
und Austrittsdiagramm einstellt, wenn verschiedene Wassermengen
bei gleicher Forderhéhe mit demselben Laufrad geférdert werden
sollen. HEs soll gezeigt werden, wie ein und dasselbe Laufrad nur
nach Anderung des Leitapparates am Austritt und, soweit ein solcher
vorhanden, des Leitapparates am Eintritt fiir verschiedene Wasser-
mengen Verwendung finden kann, was in der Praxis oft von
grofem Wert.

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

u,w, cos 0, —u,w,cos d,=ngH . . . (15.)

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

v
0, = z . (a1w,
Im Eintrittsdiagramm (s. Fig. 32) ist
w,
kg=—"- . . . . . . . 138
: tg A,
somit kann fiir w,cos d, die Gleichung geschrieben werden

w, cos 0, = u, — S 139

tg B,

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

v w
u(ua-{— ’“>—u<u— ’">=17an . . 140.
‘ tghs T\ tgh
. . D F,
Es werde jetzt wieder “e:“a'ﬁ und vrzwr-]_{,i gesetzt, 0

ergibt sich fir die Umfangsgeschwindigkeit die Gleichung
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(,, ,,E&, pe ) Fe + De 2
F,tgp, ' D,tgp, o| Fat8hy ~ D,tgh, + n9H,

e e (R e o

141.

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

Es werde nun

F, D,
+
F,tgp,  D,tg
Pe_o . ... 1
2 [1—(3]
und 1 .. .. . 143.

=Gy

gesetzt, so erhdlt Gl. 141 die sehr einfache Form
u,=—w, C,+Vw?C2~4ngH -C, . . 144,

Mit dieser Gleichung sind nach Bestimmung der Konstanten
C, und G, fiir verschiedene Geschwindigkeiten w,, also verschiedene
Wassermengen die Umfangsgeschwindigkeiten zu berechnen.

Es sollen jetzt noch die Gleichungen fiir die Umfangsgeschwin-
digkeiten aufgestellt werden fir die beiden Spezialfille J,=—90°
und 8,= g,

Fir 9,=90° war w,w, cosd,=ngH, Fir w, cosd, kann
nach Gl 117 gesetzt werden

v
w, cos 8, =u, ’ 117,
: +igh (117)
F
Nach GIl. 124 war vr:wr-f e oL (124)
Fiir 6,==90° ist
D,
w, = u, tg f, =1, 7* tgﬂ .. . 145,
8,==90°
Diesen Wert fiir w, in Gl. 124 eingesetzt, ergibt
v D, 146.

7' (ZD F tgﬁ

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

Neumann, Zentrifugalpumpen. 4
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) .
ngH,
u = " L. L 147
5,900 1_}_&_5_@0:&
D, F, tgp,

Zur Bestimmung der Férdermenge fiir den Spezialfall §, = 90°

D
ermittelt man », aus der Gleichung u,==u,-+-* und aus Gl 145

a Da
die Geschwindigkeit w,. Aus der Beziehung Q= F,w, ergibt sich
dann die Fordermenge.
Fir 6,=pf, oder w,=—v, war nach Gl 135
u, D
0,=-2--. . . . . . (185,
w, cos 8, = - ¢ (135)
Aus Fig. 34, welche das Eintrittsdiagramm fir den Spezialfall
p,=290, darstellte, findet sich fiir w, die Beziehung

D
w,z%-tg e:%@.ﬁ-tgﬁe ... . 148
a
F
Mithin ist v, = —”;—“ B8 e
a a

Dieser Wert fiir v, werde in Gl. 117 eingesetzt, so erhidlt man

J— ua De Fe tg /38
QUaCOS(Sa——ua—i"“‘?—'—'D—a Fa.tgﬂ“ ... 149,
Nach Einsetzung der Gl. 135 und 149 in Gl 15 ergibt sich
fiir die Umfangsgeschwindigkeit fiir den Fall f,— ¢, die Beziehung

ngH,
RN TOW N AT Y )
o 2D, F, tgf, 2 \D

a

u

Aus Gl. 148 bestimmt sich die Geschwindigkeit w, und erhlt
man dann wieder aus der Gleichung Q= F,-w, die Fordermenge.
Da der Eintritts- und Austrittsquerschnitt Kkonstant bleiben
sollte, wird sich die relative Eintritts- und Austrittsgeschwindigkeit
proportional der Wassermenge #ndern miissen. Die relative Ein-
trittsgeschwindigkeit bestimmt sich aus der Beziehung
w

v,— %« . . . . . . 1b1.
*  sinp,

Und die relative Austrittsgeschwindigkeit aus der Gleichung

v,
=—"— . . . . . . . 152
Va sin 8,

Mit w, und v, #ndert sich der Winkel 4, und d,, somit auch
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die Querschnitte am Leitapparat beim Austritt und, soweit ein
solcher vorhanden, am Leitapparat beim Kintritt.
Der Winkel J, kann nach Bestimmung von u«, aus der Gleichung

bestimmt werden (s. Fig. 31)

tgd,=—r . . . . . . 158

v
e el
tg B,
und der Winkel 8, aus der Beziehung (s. Fig. 32)

w

tg 0, =——T e .
g0, ) w, 154
©otgh,
Fir die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, findet sich aus
Fig. 31

Vet (ot )

= z . . . . 1bB5.

wﬂ vT + ua + tg, ﬂa

und fiir die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, aus Fig. 32

7 2
we:‘/wf+<e t:,%) . . . . 1586.

ZweckmiBiger wird man natiirlich diese Grofen durch Auf-
zeichnung der Diagramme graphisch ermitteln, und ist eine rech-
nerische Bestimmung meist nicht nétig.

Da die letzthin aufgestellten Gleichungen nicht ohne weiteres
die Abhingigkeit der einzelnen Grofen im FEintritts- und Austritts-
diagramm von der Wassermenge erkennen lassen, wurde, um ein
klares Bild zu bekommen, wieder eine graphische Darstellung ge-
wihlt, indem fiir einige Beispiele die Geschwindigkeiten aus den
angegebenen Gleichungen berechnet und die entsprechenden Ge-
schwindigkeitshthen iiber den Wassermengen als Ordinaten auf-
geteilt wurden. Beriicksichtigung fand bei dieser Aufteilung die
erste Form der Hauptgleichung (G1. 10), welche lautete

b e R L (10)

Um den Elnfluﬁ des Laufradwinkels ﬂa aut‘ diese GroBen zu
zeigen, wurden drei Beispiele durchgerechnet, und zwar fir

I. g,=45° II. 5,=90° IIL. B,=135°.
Es wurden dieselben Annahmen gemacht, wie in dem friiheren
Rechenbeispiele
VygH, ==10, also nH,=10,2m, D,=04m, D,=02m.

Es soll fir v,=2,0m und w,=3,0m: J,==90° sein.
4%
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Bei den verschiedenen Laufradwinkeln f, wird sich nach
Gl 142 die Konstante C; #ndern. Ebenfalls wird auch abhingig
von B, der Winkel f, verschiedene GroBe annehmen. Zur Be-
stimmung von f, wird fiir den Spezialfall J,— 90° nach Gl. 58 die
Umfangsgeschwindigkeit bestimmt, worauf sich dann aus der Be-

ziehung t B der jeweilige Winkel ermitteln 148t.
g g e m J g e

Die Konstantee C, ist unabhingig vom Winkel f§,, hat also fiir
die drei Rechenbeispiele gleiche GriSe.

Fir die verschiedenen Wassermengen bestimmen sich die Um-
tangsgeschwindigkeiten nach GI. 144.

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

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

Aus dem Verlauf dieser Kurven ist sehr klar die Abhingigkeit
der verschiedenen Grofen von der Wassermenge zu erkennen.
Fiir die Ausfithrung hauptséichlich brauchbar wird die Wassermenge
in den Grenzen 0,5 bis 1,0 sein. Bei Wassermengen grofer als 1
wird die relative sowie die absolute Eintrittsgeschwindigkeit und
dementsprechend auch der auftretende Reibungsverlust zu grof
werden, Wo in Fig. 4, 5 und 6 die w,- die v,-Kurve schneidet,
ist w,=wv,, also §,=p,.

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

Verlauf der %‘;-Kurve. Ohne Berticksichtigung des Rotationspara-

2
boloids war nach Gl 23 der Spaltiiberdruck ng:nHW———%“;. Die

GroBe des jeweiligen Spaltiiberdruckes zeigt sich nun direkt in
diesen Figuren. Es ist zu ersehen, da$ derselbe fiir f, =—135°% sehr
stark mit der Wassermenge abnimmt, wahrend er fir f,=45° fir
die verschiedenen Wassermengen anndhernd konstant bleibt. Bei
Hochdruck-Zentrifugalpumpen nimmt man fast ausschlieBlich aus
noch niher anzugebenden Griinden den Winkel §, >>90° an und
wird in diesem Falle, wenn der Winkel 6, < 90°% der Spaltdruck
und damit der Spaltverlust nicht unwesentlich verringert werden.
AuBer daB bei J,<90° die relative Eintrittsgeschwindigkeit und
so die Reibungsverluste im ersten Teile des Schaufelkanales durch
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Vergroferung der Eintrittsquerschnitte des Schaufelkanales sich ver-
ringern, hat man bei dieser Annahme noch den weiteren Vorteil
in der Verkleinerung des Spaltverlustes, was sehr beachtenswert ist.

Es sollen hier noch fiir die drei Beispiele die Winkel 8, und
die Konstanten C; angegeben werden, wie sich dieselben aus der
angestellten Rechnung ergaben:

I f,—45° B,—=33935"  (,—0,946
L. f,—90° B, = 31° ¢, = 0,556
I f,—135°  f,==28°30"  (,=—0,1728

16. Konstruktion des Eintritts- und Austrittsdiagrammes
und Bestimmung der Saugrohrgeschwindigkeit fiir J.= 90°.

Im Kapitel 13 war bei der Bestimmung des Eintrittsdiagrammes
von der Saugrohrgeschwindigkeit ausgegangen worden. Nach Fest-
legung der Saugrohrgeschwindigkeit w, wurde die absolute Kin-
trittsgeschwindigkeitw, graphisch ermittelt und zwar war in diesem Fall
,— 90° Wenn nun nach Gl 125 fir 6,= 90° die Umfangs-
geschwindigkeit berechnet wird, so muf die Vertikalkomponente w,
der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit w, angenommen und dann
riickwirts die Saugrohrgeschwindigkeit bestimmt werden. Beid,= 90°
wird das Wasser beim Fortlassen des Leitapparates am Laufrad-
eintritt in spiralfsrmiger Bahn das Saugrohr durchfliefen. Der Be-
rechnung des Saugrohrquerschnittes muf die Vertikalkomponente
dieser Geschwindigkeit zugrunde gelegt werden und soll dieselbe
kurz mit Saugrohrgeschwindigkeit bezeichnet werden. Unter Saug-
rohrgeschwindigkeit ist also diejenige Geschwindigkeit zu verstehen,
die den Saugrohrquerschnitt senkrecht durchfliefen wiirde.

Es war gezeigt worden, daf sich die Saugrohrgeschwindigkeit
infolge Einflusses der Spaltwassermenge vor dem Laufradeintritt

2T

um die GroBe w, = w Gl. 110 vermehrt. Die Geschwin-

8

digkeit w, war auf die um die Spaltwassermenge erhthte Férder-
menge bezogen worden, so daB man aus dem Kintrittsdiagramm

erst die GroBe w, und dann die um den Betrag ﬂQT kleinere
sp

Geschwindigkeit w, ermitteln kann, welche dann zur Bestimmung
des freien Saugrohrquerschnitts genommen wird.

Das Eintrittsdiagramm Kkonstruiert sich nach Festlegung der
Umfangsgeschwindigkeit mit Hilfe eines Winkelmessers, indem der
Winkel §, an #, abgetragen und zu u, im Abstande w, eine Parallele
gezogen wird, die den freien Schenkel des Winkels 4, in ¢ trifft, so
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daB dann ac = w, (s. Fig. 35). Das Parallelogramm abed ist dann
das verlangte Eintrittsdiagramm.
Hat man einen Winkelmesser nicht zur Hand, so bestimme

man die Grofie tftﬁ , die dann an u, = ab abgetragen wird (s.Fig. 35),
o

e

so daB ae = . Das in e auf ab errichtete Lot trifft die wiederum

tg 0
im Abstande w, zu ab gezogene Parallele im Punkte ¢, so daB ac = w,
ist. Letztere Bestimmung des Eintrittsdiagrammes ist wegen der
Genauigkeit der Konstruktion mit Antragen des Winkels d, vor-
zuziehen,

e

Wenn so auf die eine oder andere Art das Eintrittsdiagramm
aufgezeichnet ist, ermittelt man am zweckinéfiigsten graphisch die
Eintrittsweite a, |- s,. Nach Annahme der Schaufelzahl z, bestimmt
man die Teilung ¢, und dann unter Beriicksichtigung der Gl. 113

sin ff, = % —ti— % graphisch die GroBe a, -+ s, (s. Fig. 85). Die Saug

e
rohrgeschwindigkeit w, vor dem Laufradeintritt kann aus der Be-

, a . . .

ziehung ws,:wr-——_ﬁ— analytisch oder noch einfacher graphisch
a’e i 88

bestimmt werden, wenn man nach Ermittelung von a, -+ s, [a, = ki,

s,= 1g] (s. Fig. 35) d mit ¢ verbunden und d¢ iber ¢ hinaus ver-

langert bis zum Schnittpunkt & der Strecke af = w,. BEs ist dann

- ki '
fk=w,/, denn es verhilt sich :f:::{ mithin ~& = e
f(l kg w, @y —f_ Se
Die Saugrohrgeschwindigkeit w, bestimmt sich nach Gl. 110

Znw,=w,
¢ s Q + Qsp

Fiir den Spezialfall v, = w,, mithin §, = 4, ist zur Bestimmung
der Umfangsgeschwindigkeit nach Gl. 136 nur die Annahme des

D
Verhéltnisses He notig, es darf also in diesem Falle die radiale Ein-

a
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trittsgeschwindigkeit w, unabhéngig von der radialen Austritts-
geschwindigkeit v, gewihlt werden. Wie frither kann jetzt die
Saugrohrgeschwindigkeit w, angenommen und nach Bestimmung der
Umfangsgeschwindigkeit u, die Geschwindigkeit w, und die Grofie
a, -+ s, leicht auf folgende Weise graphisch bestimmt werden.

4

|
|
|
| e

Man zeichnet

—

s. Fig. 36) erst das rechtwinklige Dreieck df%,

2

2

genommenen Schaufelstirken. Der mit der Teilung ¢, um d be-
schriebene Kreis trifft die durch e zu dk gezogene Parallele im
Punkte g. Die Verlingerung von dg tiber g hinaus trifft die Ver-
lingerung von fk im Punkte a. Ks wird dann ab = u, parallel ar

| =

in welchem 57? = und }‘7\7 = w, ist und macht ke = s, der an-

" — . .
gezogen. Das in ?e auf ab errichtete Lot trifft die Verlingerung

von d? iber f in ¢, so daf das Parallelogramm abcd das verlangte
Eintrittsdiagramm ist. Das Lot gk gibt dann die Grife a, -} s, und
af die Grofe der radialen Eintrittsgeschwindigkeit w, an.

In dem so gefundenen Diagramme sind die Bedingungen erfiillt

a4+ s,
t

e

sin f, =

Fig. 37.

Ahnlich wie das Eintrittsdiagramm bestimmt sich auch das
Austrittsdiagramm (Fig. 87). Nach Berechnung der Umfangsgeschwin-
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digkeit %, trigt man an u, = ab den Winkel 3, ab, dessen freier
Schenkel die im Abstande v, zu «, gezogene Parallele im Punkte d
trifft. Das Parallelogramm abcd ist dann das verlangte Antritts-
diagramm.

Ohne Winkelmesser wird man graphisch das Diagramm ge-

hd Py 3 . s v
nauer konstruteren konnen, indem die GriBe "  — — De he-

gp,

stimmt und dieselbe, wenn positiv an die Verlingerung von «, = ab
iiber b hinaus, wenn negativ an %, = ab von b aus abgetragen wird
(s. Fig.37). Das in e errichtete Lot trifft die im Abstande v, zu ab

gezogene Parallele in ¢, so da dann wieder das Parallelogramm abed
das verlangte Eintrittsdiagramm ist.
Nach Annahme der Schaufelzahl z, betimmt man ¢, und dann

a,+

s
unter Beriicksichtigung der Gleichung sin f, = ——t—ﬂ am einfachsten
a
wieder graphisch die Schaufelweite a, -|- s,.

Das Austrittsdiagramm war nun auf einen Punkt direkt vor
dem Austritt aus dem Laufrade, mithin auch die angenommene
Geschwindigkeit auf die durch die Schaufelstirke verengte Austritts-
fliche F, bezogen worden, so dal genau genommen zur Berechnung
der eigentlichen Austrittsfliche F,/= D nmb, eine Geschwindigkeit

v =v. —2— . . . . . . 157

genommen werden muB. Bei grofier Schaufelteilung kann man der
Einfachheit halber ohne nennenswerten Fehler v, = v, setzen. Bei
kleiner Schaufelteilung und dementsprechender kleiner Austrittsweite a,,
empfiehlt es sich, die Geschwindigkeit v,’ zu bestimmen und dann
nach der Gleichung

Qe+,

@ Danmr'

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

b 158.

17. Die Evolvente fiir die Lauf- und Leitradschaufeln.
a) Allgemeines iiber die Verwendung der Evolvente.

Wie die erste allgemeine Hauptgleichung (Gl. 10) zeigt, beruht
die Theorie der Zentrifugalpumpe im wesentlichen darauf, daf das
Wasser beim Durchtritt durch Lauf- und Leitrad durch Formgebung
der Schaufelkanile gezwungen wird, eine ganz bestimmte Ge-
schwindigkeit anzunehmen. Die Richtung derselben ist durch die
Zusammensetzung der Geschwindigkeiten zu dem Eintritts- und Aus-
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trittsdiagramm festgelegt. Bei der weiteren Entwicklung der Glei-
chungen wurde angegeben, wie grof diese Geschwindigkeit, ferner
unter welchem Winkel die Lauf- und Leitradschaufeln geneigt sein
miissen, um bei einer bestimmten Tourenzahl gewisse Férderh6hen und
Fordermengen zu bewiltigen. Damit die aufgestellten Gleichungen
erfiillt werdeu konnen, ist die erste Bedingung, daf man den Lauf-
und Leitradkanilen eine Form gibt, bei der die errechneten Ge-
schwindigkeiten mit ihren Richtungen sich richtig einstellen konnen.

Ein grofier Fehler wurde beim Bau der Zentrifugalpumpe ge-
macht und ist derselbe heute noch bei sehr vielen Konstruktionen
zu finden, daB die aus den zur Berechnung benutzten Gleichungen
sich ergebenden Querschnitte bei der Konstruktion der Schaufe-
lungen nicht eingehalten wurden. Die Folge davon war, daB die
ermittelten Diagramme sich nicht einstellen konnten und die Pumpe
bei der errechneten Umlaufzahl falsch forderte. Auf einer Versuchs-
station wurde die znr Erreichung der Foérderhohe notige Umlaufs-
zahl festgelegt und dann die Behauptung aufgestellt, daf die in
der Theorie aufgestellten Gleichungen keine richtigen Resultate er-
geben. Hauptsichlich mit Hilfe einer solchen Versuchsstation
wurden die Umlaufszahlen fiir bestimmte Férdermengen und Forder-
héhen bestimmt und so eine Pumpe nach der anderen gebaut, bis
man eine Serie geschaffen hatte, die die gestellten Bedingungen
einigermaflen erfiillte. Es soll hier kurz eine solche fehlerhafte
Konstruktion angegeben werden, wie dieselbe leider noch heute in
Lehrbiichern zu finden ist.

Aus (leichungen von #hnlicher Form, wie dieselben hier er-
mittelt, wurde das Eintritts- und Austrittsdiagramm bestimmt. Die
Haupfttaktoren zur Festlegung der Schaufelform waren die Laufrad-
winkel 5, und 8, und der Leitradwinkel ,. Nach Festlegung des
duberen und inneren Durchmessers D, bzw. D, wurde zur Kon-
struktion der Laufradschaufeln geschritten. Das wurde sehr einfach
so gemacht, daB an den Peripherien der Kreise mit den Durch-
messern D, bzw. D, die Winkel 8, bzw. 8, abgetragen und die freien
Schenkel der Winkel durch einen Kreisbogen von moglichst groem
Kriimmungsradius verbunden wurden. Neuere Lehrbiicher geben
sogar noch an, um welchen Drehwinkel man die Scheitel dieser
Winkel verschieben muf}, um einen giinstigen Verbindungskreisbogen
zu erhalten.

In Fig. 38 sind Schaufeln falscher Form, wie sich dieselben
aus der eben angefiihrten Konstruktion ergeben, punktiert ein-
gezeichnet. Warum diese Form falsch, soll im Vergleich mit der
in derselben Figur stark ausgezogenen richtigen Schaufelform ge-
zeigt werden.
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Im allgemeinen miissen bei der Formgebung der Schaufeln und
der Schaufelkanile folgende Bedingungen streng erfiillt werden:

Die Schaufelkanile miissen am Anfang und Ende so ausgebildet
sein, daf die sich nach Festlegung der relativen Geschwindigkeit
ergebende Eintritts- und Austrittsfliche auch wirklich in der Aus-
tiihrung vorhanden ist, daB ferner die Richtung der Wassergeschwin-
digkeiten, wie dieselben durch die Winkel §, bzw. f§, festgelegt
sind, senkrecht zur Eintritts- und Austrittsfliche ist. Es mufl fol-
gende Gleichung erfiillt sein:

Z'a'e‘be've:z'a’a'ba'va:Q+Qsp . . . 1b9.

a,-b, und a,-b, ist die Eintritts- bzw. Austrittsfliche fir jeden
Schaufelkanal, # die Anzahl derselben.

Die Schaufelweiten @, und a, miissen bei Vermeidung -einer
Strahlverengung oder Strahlerweiterung senkrecht auf den beiden
benachbarten Schaufeln stehen, nur dann wird die Richtung der
Wassergeschwindigkeit in jedem Punkte der Eintritts- und Aus-
trittsfliche senkrecht sein und werden so die der Rechnung zugrunde
gelegten relativen Geschwindigkeiten auch wirklich auftreten und
die angenommenen Diagramme sich richtig bilden konnen.

Damit diese Bedingungen erfiillt werden, miissen die Schaufeln
am Ein- und Austritt als #quidistante Kurven ausgebildet werden,
die im Abstande der Schaufelweite a, bzw. a, voneinander verlaufen
und die ferner in dem Durchmesser D, und D, einen Peripherie-
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winkel 8, bzw. f, haben. Fir eine solche Kurve eignet sich am
zweckméifigsten die Evolvente.

Die in Fig. 38 stark ausgezogenen Schaufeln sind am Eintritt
und Austritt als Evolventen ausgebildet und stimmen bei den Schaufel-
kanélen die Eintritts- und Austrittsquerschnitte mit denen aus der
Rechnung sich ergebenden genau fiiberein. Bei der Gegeniiber-
stellung mit der punktierten Schaufel sieht man sehr deutlich, wie
bei letzterer die Querschnitte am Ein- und Austritt falsch werden,
indem der Eintrittsquerschnitt zu grof, der Austrittsquerschnitt zu
klein wird. Dureh solche Bemessung der Querschnitte werden sich
andere als in den Diagrammen angegebene relative Geschwindig-
keiten bilden und so die Pumpe, da die der Berechnung zugrunde
gelegten Diagramme sich {tberhaupt nicht einstellen konnen, bei
einer anderen als durch Rechnung festgelegten Tourenzahl die ver-
langte Forderhohe oder Fordermenge erreichen.

Genau derselbe Fehler wie bei den Laufradschaufeln wurde
auch bei den Leitradschaufeln gemacht, soweit soleche zur Verwendung
kamen. Auch bei der Konstruktion der Leitschaufeln wird es am
zweckméiBigsten sein, den Anfang der Schaufeln als Evolvente aus-
zubilden.

Im folgenden soll nun die Ausbildung der Evolvente am Lauf-
radeintritt, Laufradaustritt und am Leitapparat nidher angegeben
werden.

b) Die Evolvente am Laufradeintritt.

Fir die Bedingung des stoBfreien Eintritts muf die Schaufel
beim Eintritt um den Winkel 8, gegen u, geneigt sein. Der Durch-
messer D,, auf welchen sich das Eintrittsdiagramm bezieht, soll

in der Mitte der Eintrittsweite, also in %‘— liegen. Wie spiter ge-
zeigt wird, #ndern sich die einzelnen Diagramme iiber der Eintritts-
weite a, und nimmt man zum Ausgleich das der Berechnung zugrunde
gelegte Diagramm in der Mitte von a, an. Zur Vermeidung einer
Strahlenverengung oder Strahlenerweiterung muf die Schaufelweite a,
senkrecht auf den benachbarten Schaufeln stehen, ferner wird ver-
langt, daB im Durchmesser D, die Schaufel einen Peripheriewinkel j,
hat. Es soll nun die Schaufel am Eintritt als Evolvente ausgebildet
und diese Kurve auf ihre Verwendbarkeit untersucht werden.

Ist z, die Anzahl der Laufradschaufeln, so bestimmt sich der
Durchmesser d, des Erzeugungskreises fiir die Evolvente aus der
Beziehung

Pl e o 1)

€ 7T
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Es soll vorerst der Einfachheit halber angenommen werden,
daB die Radkrinze des Laufrades, soweit die Schaufel verliuft,
parallel sind, da$ also die Eintrittshohe b, gleich der Austrittshohe b,
ist. Nach Annahme von D, und 2z, sei das Eintrittsdiagramm und
damit auch a, 4~ s, ermittelt worden und soll nun die Eintritts-
evolvente konstruiert werden.

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

3 ‘.__44445:'4:;/';,,,,,,...,. .

/1)
(4 \ \“‘i 3

—_—

Fig. 39.
gleich zwei Schaufelkanile zu erhalten, sechsmal die halbe Teilung

t
2e, ab. (Siehe Fig. 39). Durch die Teilpunkte, die fortlaufend mit

1 und 2 bezeichnet sind, werden Tangenten an den Erzeugungs-
kreis gezogen. In den Punkten 1 wird an dieser Tangente nach

oben und nach unten das Stiick %”— und das Stiick % -5, abgetragen,

in den Punkten 2 nach beiden Seiten % Man erhilt so fiir jede
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Schaufel 6 Punkte a, b, ¢ und d, ¢, /. Das Evolventenstiick abc kann
durch einen Kreisbogen ersetzt werden, dessen Mittelpunkt an-
ndhernd in dem Schnittpunkt von 2 Tangenten liegt, die durch je
2 benachbarte Punkte 1 an den Erzeugungskreis gezogen werden.
Es ist zweckmiBig, zur Sicherung der Wasserfithrung die Evolvente
beim Punkte ¢ noch um ca. 10 mm zu verlingern. Das Stiick é;f
wird bei Blechschaufeln parallelﬁ-b? gezogen, wihrend es bei Gub-
schaufeln eine zur vorteilhaften Gestaltung des Schaufelkanals an-
gemessene Form erhilt.

Aus der Fig. 39 ist zu ersehen und bedarf wohl keines Beweises,
daB der momentane Ablenkungswinkel der Evolvente im Durch-
messer D, gleich dem Laufradeintrittswinkel f, ist. Aus der Figur
ergibt sich dann

d
i =-£ . . . . . . . . 161
sin g, D,
oder auch
d,=D,-sinf, . . . . . . . 162

Aus dieser Gleichung konnte, wenn f, bekannt, der Durch-
messer des Erzeugungskreises und dann nach Annahme von z, aus
Gl. 160 die Grofe a,- s, unmittelbar bestimmt werden.

Die Diagramme werden nun beim Eintritt tber der Schaufel-
weite a,, da die Durchmesser sowie die Umfangsgeschwindigkeiten
nicht die gleichen, verschieden sein. Es soll jetzt der Beweis ge-
tilhrt werden, daB trotz Anderung von u,, f, und w, die relative
Geschwindigkeit v, bei Verwendung der Evolvente iiber der ganzen
Schaufelweite «, gleiche Grofe und Richtung hat.

Die GroBen im Punkte ¢ und d sollen mit entsprechenden In-
dices bezeichnet werden. Die Umfangsgeschwindigkeit im Punkte ¢
wird, da die Umfangsgeschwindigkeiten sich wie die zugehdrigen
Durchmesser verhalten, die Grofie haben

ue :ue'___ef_ . . . . . . . 16 .
. D 3

e
Der Ablenkungswinkel der Evolvente wird jetzt, wie aus der
Figur ersichtlich, einen gréferen Wert annehmen.
s ist

€

sinfl, =3~ . . . . . . . 164

Dividiert man Gl. 164 durch Gl. 161, so ergibt sich
sinf, D

. .. . . . 165
sinf, D,

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

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

o= . . . 166.

Durch die drei Grofen u,, 8, und w, ist das jeweilige Eintritts-
Diagramm bestimmt. In dem mittleren Diagramm 146t sich fiir
den Punkt 1 die relative Eintrittsgeschwindigkeit ausdriicken durch
die Beziehung

r

v”=sin/§;
und #hnlich mit entsprechenden Indices fiir den Punkt ¢
w

"e

v o=
e sin g,

Dividiert man diese beiden Gl., so findet sich unter Beriick-
sichtigung der Gl. 165 und 166

v
e J—
—===1, also v, =,

Ebenso wird natiirlich auch fiir den Punkte d v, =uv,

Es ist somit der Beweis gefiihrt, da bei Verwendung der Evol-
vente fiir den Beginn der Schaufel die relative Eintrittsgeschwindig-
keit v, iiber der ganzen Eintrittsweite a, gleich grof ist.

c) Die Evolvente am Laufradaustritt.

Wie beim Eintritt, so bildet man auch am Laufradaustritt die
Schaufelenden aus angefiihrten Griinden am zweckmé#figsten als
Evolventen aus. Es sei a, die Schaufelweite, s, die Schaufelstirke
ferner z, die Anzahl der Schaufeln am Laufradaustritt. Der Durch-
messer des Erzeugungskreises tiir die Evolvente wird sich jetzt er-
geben zu

d ___M 167
oder auch (s. Fig. 40)
d,=D,-sinf,. . . . . . . 168.
Die GroBe a, s, berechnet sich dann aus der Gleichung
D, 7 si
a,~+s — a0 P e e oL 189,
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Die Konstruktion der Evolvente ergibt sich genau so wie beim
Eintritt. Es bedarf wohl weiter keines Beweises, daf auch beim
Austritt die relative Geschwindigkeit v, bei Verwendung der Evol-
vente iiber der ganzen Austrittsweite gleich grof sein wird, ferner
das auch hier die allgemeinen Beziehungen bestehen

sinf, D, _u,__v, 170
. ’ Ty ! )
sing, D, u

a a vr

Die Diagramme &ndern sich iiber der Austrittsweite und ergeben
sich die verschiedenen Grofien #,, f, und v, fir dieselben aus Gl 170.

;.\\\\\\\\\\\\\\\\\ \

2
SN 76’0 e
W77

42
AT

i
!

Fig. 40.

Nur das der Berechnung der Pumpe zugrunde gelegte Austritts-
diagramm wird die fiir die Umfangsgeschwindigkeit aufgestellten
Gleichungen erfiillen. Alle anderen Diagramme iiber der Schaufel-
weite a, geben fiir die tatsichlich vorhandenen Winkel 8, und 94,
falsche Umfangsgeschwindigkeit, indem die fiir dieselben berechneten
Umfangsgeschwindigkeiten nach innen, also dem kleineren Durch-
messer zunehmen miifiten, was natiirlich nicht moglich.

Wie aus Gl 170 ersichtlich (siehe auch Fig. 40), wird der
Winkel #, mit dem Durchmesser kleiner. Der Winkel 8, wird aber
nach innen zunehmen, und zwar in solchem MaBe, daf trotz klei-
nerem Winkel f§,, die fiir §, und J, gerechnete Umfangsgeschwin-
digkeit groBer als die mittlere wird, also nach innen zunimmt.
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Und umgekehrt wird es nach aufen hin sein. Die jeweilige Tan-
gente des Winkels 4, ergab sich aus der Gl 153 zu

% N ¢ L))

1)1,~
U + t_g‘ﬂa

tgd, =

Diese Gleichung gibt nun keine gute Ubersicht iiber Ab- bzw.
Zunahme von J,, da auf der rechten Seite zwei verinderliche
Groflen stehen.

Um ein klares Bild der Abhingigkeit der Winkel g, und d,
vom jeweiligen Durchmesser zu bekommen, sollen fiir ein Rechen-
beispiel die Groflen der Austrittsdiagramme fiir verschiedene
Durchmesser bestimmt werden. Aus nachher angefiihrten Griinden
wurde das der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit zugrunde

a
gelegte Diagramme fiir den Durchmesser D, in E“ bestimmt.
Es sei wieder gegeben

Vn g H,=10,

. @ o 1s
ferner der Durchmesser in —2‘“, D,=0,3 m. Fiir diesen Durchmesser

sei der Laufradwinkel f,= 135°, der Leitradwinkel 6, = 25°

Aus den x-Kurven (s. Tafel I) ergibt sich fir f,=—135° und
0,=25° %==1,21, so daB also fir die Annahme J, = 90°,
u,=—10-1,21=12,1 m ist. Aus der 1-Kurve bestimmt sich fir
d,==25° und »=1,21 die radiale Austrittsgeschwindigkeit zu
v,,= 3,856 m,

Bei der Annahme von 12 Schaufoln am Laufradaustritt ergibt
sich aus Gl. 169 a,-4s,==55,5 mm. Es sei s,—5,6 mm, somit
a,=50 mm. Aus Gl 167 oder 168 erhilt man fiir die Evolvente
den Durchmesser des Erzeugungskreises d, =212 mm.

In Fig. 40 wurden die Evolventen eingezeichnet. Graphisch
ergab sich der #ufiere Laufraddurchmesser D *=0,336 m, ferner
der Durchmesser bei Beginn der Evolvente D, — 0,268 m.

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

D, | u, | B |8 | v, | w, | (@)

a | 0,336 ]13,55]141°] 20° | 5,35 | 10,05 | 12,0
0,300 | 12,1 |135°| 25° | 5,35| 9,2 | 12,1
i |0266 10,72 128°| 30° | 5,35 87 | 124
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In der letzten Reihe der Tabelle sind die Umfangsgeschwindig-
keiten eingeschrieben, wie sich dieselben bei den vorhandenen Winkeln
B, und o, fiir stoBfreies Arbeiten unter Beriicksichtigung der Gl. 58 er-
geben wiirden. Man sieht, daf die so berechneten Umfangsgeschwin-
digkeiten betrichtlich von den wirklich vorhandenen abweichen.

Um diesen Fehler in den Diagrammen nach Moéglichkeit auszu-
gleichen, ist es notwendig, das zur Berechnung der Umfangs-
geschwindigkeit zugrunde gelegte Diagramm nicht anf den dufleren,
sondern auf den mittleren Durchmesser D, zu beziehen. Eine
Pumpe, bei der das rechnungsméfiige Diagramm auf den #dufleren
Durchmesser bezogen ist, wird zu langsam laufen und erst bei einer
hoheren, als der durch die Berechnung festgelegten Tourenzahl, die
verlangte Fordermenge auf die bestimmte Forderhohe liefern.

Es soll hier nicht unerw#hnt bleiben, da genau, wie bei
den Pumpen, auch die Verhiltnisse bei den Wasserturbinen lagen.
Auch hier wurde bei der Berechnung der Schnell- und Langsam-
laufer der Fehler gemacht, daf das der Rechnung zugrunde ge-
legte Diagramm auf den #uBeren Laufraddurchmesser D, bezogen
wurde. Verschiedene Bremsergebnisse zeigten, dafl die grofte Leistung
der Turbine bei einer anderen als der berechneten Tourenzahl sich
einstellte. Pfarr-Darmstadt machte vor kurzem in seinem Kolleg
iiber Wasserkraftmaschinen auf diesen Fehler in der Berechnung
aufmerksam.

Man sucht Dun meist zu erreichen, daB der #duBere Laufrad-
durchmesser D *, der ja fiir die Ausfilhrung in der Werkstatt maf-
gebend ist, eine runde Zahl erhdlt. Es muB sodann der duBere
Durchmesser angenommen und der mittlere nach Annahme des
auferen Laufradwinkels g, berechnet werden. Rechnerisch be-
stimmt sich nach Annahme des duBeren Durchmessers D% und des
duBeren Laufradwinkels S, der mittlere Durchmesser aus folgender
Gleichung (s. Fig. 40 cosinus-Satz)

Dazzgﬂj_}_gf__ 2a,D,* - cos (180 — f,%)
4 4 4 4

oder Dazvl)a‘)”z%—aa‘z +2a,D2-cosf. . . 17L

Der Winkel 8, bestimmt sich dann aus Gl. 170.
Ist der mittlere Durchmesser D, gegeben, so ergibt sich der
auBere D¢ aus der Beziehung (s. Fig. 40)

a2 2
’D‘i“:D s1n/3+< D, cosﬁa>

oder 4=VD}?+a?—2a,D,cosf, . . . 172

Neumann, Zentrifugalpumpen. 5
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Schneller als durch Rechnung wird sich jedoch die Ermitte-
lung des #uBeren und inneren Durchmessers graphisch ausfiihren
lassen.

Ist der &uBere Durchmesser D * und nach Annahme der Um-
laufszahl die Umfangsgeschwindigkeit u,* gegeben, so wird man
nach Annahme von £ und 2z, die Austrittsevolvente konstruieren.
Berechnung des Durchmessers des Erzeugungskreises nach Gl. 168.
Aus Gl. 171 oder einfacher graphisch bestimmt man den mittleren

Durchmesser D, und aus Gl. 170 den Winkel 8, Fir den Fall

Uq

d,=90° ermittelt man » aus der Gl. x === und liest aus den
VigH,

x-Kurven (s. Tafel I) die zu dem ermittelten Winkel §, zugehorigen
Winkel 8, ab. Mit Hilfe der A-Kurve berechnet man die ent-
sprechende radiale Austrittsgeschwindigkeit v,. Die Laufradhohe b,
bestimmt sich dann nach Gl. 158. Ist die Hohe b, fiir das Laufrad-
profil nicht geeignet, so macht eine entsprechende andere Annahme
fiir den Winkel f§,.

Wenn der mittlere Durchmesser gegeben, so bestimmt sich der
#dullere Durchmesser auf &bnliche Art.

Ein Ubelstand bei Verwendung der Evolvente ist, daB die
Grofle der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w,, wie aus der Ta-
belle auf Seite 64 ersichtlich, sich iiber der Austrittsweite a, dndert.
Es fragt sich, ob es nicht vielleicht zweckmiBiger ist, die absolute
Austrittsgeschwindigkeit gleich grof anzunehmen, d. h. in einer
aquidistanten Kurve, also in der Evolvente verlaufen zu lassen, bei
welcher Annahme sich dann aber die relative Austrittsgeschwindig-
keit tiber der Austrittsweite &ndern wird.

In Fig. 41 wurde fiir das vorher angegebene Beispiel zun#chst
der absolute Wasserweg als Evolvente gezeichnet und nach Be-
rechnung der Diagramme fiir die einzelnen Punkte riickwérts der
relative Wasserweg bestimmt. In diesem Falle wird sich die relative
Austrittsgeschwindigkeit tiber der Austrittsweite &ndern. Die Wasser-
tuhrung im Schaufelkanal wird jetzt nicht mehr eine so gute sein,
wie bei Verwendung der Evolvente als relative Wasserbahn, man
hat aber den Vorteil, daB die absolute Austrittsgeschwindigkeit
nach einer Evolvente verlduft und so die Uberfiihrung dieser Ge-
schwindigkeit in den Leitapparat, der, wie gleich gezeigt wird,
auch mit Evolventen ausgebildet ist, eine bessere sein wird. Wenn
die Relativgeschwindigkeit nach einer KEvolvente gefiihrt wird, so
wird die absolute Wasserbahn keine Evolvente, sondern irgend eine
derselben #hnliche Kurve ergeben (s. Fig. 40). Fiihrt man in diesem
Falle das Wasser in dem Leitkanal in Evolventen, so wird die
absolute Austrittsgeschwindigkeit gezwungen, von der einmal an-
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genommenen Bahn in die Evolvente iiberzugehen, was mit kleinen
Verlusten verbunden sein wird.

In der nachstehenden Tabelle sind die Grofien der einzelnen
Diagramme in den Punkten @, m, ¢ aufgefithrt, wie sich dieselben
bei der Annahme, die ahsolute Wasserbahn sei eine Evolvente, er-
geben. Die letzte Kolonne gibt wieder die Umfangsgeschwindigkeiten
an, wie sich dieselben fiir die vorhandenen Winkel f, und d, nach
Gl. 58 einstellen miiiten.

18,2 | 144°| 230
12,1 {185°%| 25°
i 270 | 10,9 | 128°| 28° |50 | 9,2 |11,16

59 | 9,2 12,6
5,35 | 9,2 ]12,1

Bei einem Vergleich dieser Werte mit der in der Tabelle auf
Seite 64 angefithrten ist zu ersehen, daf in letzterem Falle der
Unterschied zwischen den mit den Winkeln f, und J, berechneten
und den tatsichlich vorhandenen Umfangsgeschwindigkeiten nicht
mehr so bedeutend ist. Es werden sich also die Diagramme
richtiger einstellen, wenn die absolute Wasserbahn in einer Evol-
vente verlauft, als wenn diese Annahme fiir die relative Wasserbahn

gemacht wird.
5*
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Durch die angefiihrten Punkte wird event. bei Verwendung
der Evolvente fiir die absolute Wasserbahn sich der Nutzeffekt der
Pumpe ein wenig erhthen, was vielleicht durch sehr exakt aus-
gefiihrte Versuche nachzuweisen wire. Nun ist aber letztere Aus-
tihrung in ihrer Konstruktion etwas sehr umstindlich und es soll
dem gewissenhaften Konstrukteur iiberlassen werden, dieselbe einmal
durchzufiithren. Im folgenden wurde der Einfachheit halber die
Evolvente fiir die relative Wasserbahn angenommen.

d) Die Evolvente am Leitradeintritt.

Die absolute Austrittsgeschwindigkeit w,, welche unter dem
Winkel 6, das Laufrad verlaft, wird nach dem Austritt aus dem-
selben eine kleinere Geschwindigkeit w, annehmen von der Grofe

w'=—w —2%— . . . . . . . 173

Fig. 42.

Es werde angenommen, daB der mittlere Wasserfaden, welcher
vom Punkte a ausgehen soll, bis vor dem Eintritt in die Leitschaufeln
die Geschwindigkeit w,’ beibehilt, so daB die Bahn desselben eine
Evolvente sein wird, die im Punkte ¢ mit dem Durchmesser D,
den Neigungswinkel 6, hat (s. Fig. 42). In dieser Evolvente soll
dann die Geschwindigkeit w, in den Leitapparat eingefiihrt werden.
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Es wird der Durchmesser des Erzeugungskreises sich aus der Be-

ziehung ergeben
dy=D,sind, . . . . . . . 174.

Die Schaufelweite der Leitschaufeln sei a,, die Schaufelstirke
beim Eintritt s, und die Anzahl der Schaufeln 2, so ergibt sich
die GroBe a,--s, aus der Gleichung

d
G+s=22 0 0. 1.
Z

Ist die Laufradhohe b, am Austritt festgelegt, so kann man
die Schaufelweite auch bestimmen aus der Beziehung

“z"!‘sz:—Q

176.
wa' ' ba 4

und dann rickwirts den Erzengungskreisdurchmesser der Evolvente
aus Gl 175.

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

wl——wva'-ﬁ—_i S I
4

In Fig. 42 ist die Konstruktion der Evolvente fiir die Leit-
schaufel angegeben.

Es wird sich empfehlen, die Schaufeln 5 —20 mm vom #uBeren
Laufradkranz beginnen zu lassen, damit die unter falschem Winkel
0, austretenden absoluten Geschwindigkeiten einen groferen Weg
haben, um bis zum Eintritt in die Leitschaufeln die Richtung der
Evolvente anzunehmen, denn es wird ja nur fiir den mittleren Wasser-
faden die angenommene Evolventenbahn annihernd richtig sein.

18. Das Leitradgehiuse.

Um das aus den Leitschaufeln austretende Wasser dem Druck-
rohr in richtiger Richtung und Geschwindigkeit zufiihren zu kénnen,
umgibt man den Leitapparat am zweckmifiigsten mit einem soge-
nannten Spiralgehduse. Am meisten findet ein solches Gehiuse bei der
Niederdruck-Zentrifugalpumpe Verwendung. Bei mehrstufigen Hoch-
druckpumpen wird nur das Leitrad der letzten Stufe mit einem
solchen Geh#use umgeben, wihrend die anderen Leitrader Gehause
erhalten, deren Form durch die Konstruktion der Pumpe bedingt
ist. Ein solehes Spiralgehduse wird nun in rechteckiger oder in
runder Form ausgefiihrt. Erstere Form ist in der Gieflerei leichter
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herzustellen, wihrend die letztere, in der Ausfithrung kostspieliger,
gefilliger aussieht.

Bei der rechteckigen Form wird die duBlere Begrenzungskurve

als Evolvente ausgefiihrt, indem man die Bedingung stellt, daf die

mittlere  Wassergeschwin-

B digkeit im Gehduse tiberall
l T | gleich grofl bleiben soll. Es
- ! sei 4 die Hohe des Ge-

|
l
i
!
p—t hiuses bei dem groften
Ij ] Querschnitt, B die Breite (s.
| !
!

§

Fig. 43), w, die mittlere Ge-

schwindigkeit. Bei konstan-

I A R " ter Breite B mufB} die je-
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Der Durchmesser, an welchem die Evolvente zu beginnen hat,
werde mit d; bezeichnet. Der Winkel ¢, unter dem das Wasser
von der Peripherie dieses Kreises abgelenkt wird, ergibt sich aus

der Gleichung

d
sintp:E. B

3

Um das Wasser in richtiger Richtung und Geschwindigkeit dem
Gehduse zufiihren zu kénnen, muB man das Ende der Leitschaufeln
moglichst so neigen, daf der Wasserstrahl in seiner Fortsetzung im
Durchmesser d;, unter dem Winkel ¢ in das Geh&use eintritt.

Die mittlere Wassergeschwindigkeit im Geh4duse nehme man mog-
lichst kleiner als ein Drittel der Umfangsgeschwindigkeit #,. Beim
Austritt aus dem Spiralgehduse wird das Wasser durch ein konisches
AnschluBrohr der Druckleitung zugefiihrt, in welcher meistens kleinere
Wassergeschwindigkeiten angenommen werden. Haufig wird auch
der Auslauf des Gehiuses selbst konisch ausgebildet.

Bei einem Geh#use mit kreistsrmigem Querschnitt miissen die
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einzelnen Kreisquerschnitte, um gleiche mittlere Geschwindigkeit zu
erhalten, ebenfalls nach einer Geraden abnehmen und zwar 1a8t%
man am zweckméaBigsten bei der Konstruktion der Begrenzungskurve
des Geh#uses die einzelnen Hilfskreise an einem gemeinsamen Kreis
mit dem Halbmesser r;, welcher sich beim Aufzeichnen der Pumpe
von selbst ergibt, tangieren
(s. Fig. 44). Bei dieser An-
nahme 148t sich auch fir
die Begrenzungskurve eines
solchen Gehduses eine Glei-
chung aufstellen.

Die Wassermenge und
somit, da die mittlere Was-
sergeschwindigkeit iiberall
konstant bleiben soll, die
Inhalte der Kreise sind pro-
portional dem jeweiligen
Drehwinkel y. Bezeichnet
man die Durchmesser der
einzelnen Kreise mit d;,
d, usw., die die einzelnen
Querschnitte durchfliefen-
den Wassermengen ent-
sprechend mit Q,, @, usw., so wird folgende Beziehung bestehen

Fig. 44.

Q@ d°
=== . . . . . . 180
Q 4w,
somit
2 2
WL s
Y1 Yo
und allgemein -
d—_—VC-Q,U . . . . . . . 182.

Die einzelnen Kreise sollen nun alle an einem gemeinsamen Kreise
mit dem Halbmesser »; tangieren, so daf die jeweilige Polarkoordi-
nate », fiir die Begrenzungskurve des Gehduses die Gréfe hat

ro =VCwp+r, . . . . . . 183

Dies ist die Polargleichung einer um #; verschobenen parabo-
lischen Spirale.

Hiufig wird nun auch, der billigen Ausfiilhrung wegen, das
Gehiuse in runder Form hergestellt, also einfach zentrisch um den
Leitapparat herum gesetzt (s. Fig. 45). Bei dieser Ausfithrung ist zu
achten, daf der Querschnitt des Geh#uses recht reichlich bemessen
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wird. Es findet sich eine Stelle im Gehduse, wo die Fliefrichtung
sich teilen wird und es werden, wenn der Querschnitt zu klein be-
messen, an dieser Stelle
I sehr starke Stofe auf-
i treten. Bei einem sol-
i chen Gehduse ist es vor-
teilhaft, das Wasser mog-
lichst radial aus den
Leitschaufeln zu fiihren.
Ganz zu verwerfen ist
die exzentrische Anord-
nung des Leitapparates
in einem runden Gehiuse.
An der engsten Stelle wer-
den sehr starke Stofe und
Wirbel auftreten, da hier
das Wasser seine FlieB-
richtung plotzlich umkeh-
ren mufB, was den Nutz-
_ effekt der Pumpe in
I hohem MaBe beeintrich-
Fig. 45. tigen kann.

19. Der Axialschub.

Wie schon frither angegeben, werden in den Riaumen zwischen
den Laufradbdden und dem das Laufrad umschliefenden Gehduse
sich bestimmte Driicke einstellen, welche, wenn sie nicht mit gleicher
GroBe auf gleich grofie Flachen wirken, eine axiale Verschiebung
‘ der Welle verursachen. Diese Driicke wer-
den erstens erzeugt durch den Spaltiiber-
druck, zweitens durch das infolge Wirkung
von Zentrifugalkriften sich bildende Rota-
tionsparaboloid.

Es soll nun untersucht werden, wie
sich die Drucke in den Raumen 1 und 2
bei einem Laufrade, wie in Fig. 46 dar-
gestellt, einstellen werden und wie grof§
der resultierende Axialschub wird.

Fig. 46. Der Raum 1 sei nicht mit dem
Raum vor dem Laufradeintritt verbun-

den, so daB sich bei Vernachlissigung des Rotationsparabo-
2

w
loids der Spaltdruck mit dem vollen Betrag von Hsp;—an—z—’;«
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einstellen wird. Ohne Beriicksichtigung der Wellenstirke wiirde
das Laufrad in dem Raume 1 demnach belastet werden mit einem
D 2%n < w 2)

Druck p=—*—-\nH, —*|
b g\ g

Nach dem Gesetz der kommunizierenden Roéhren wird auch
mit Einwirkung des Rotationsparaboloides der Spaltiiberdruck mit

9

gleicher Grofle UH"_EL sich einstellen. Nimmt man wieder an,
g9

daf das Rotationsparaboloid infolge der Reibungsverluste mit einer

Geschwindigkeit ¢-u, im &duBeren Durchmesser rotiert, so wird die

Belastung des Laufrades um das Volumen des sich bildenden Rota-

2 2
lDan. 5 U

tionsparaboloides von dem Betrage V=—=-—-—° *.—% abnehmen,

2 4 Yy
so daB die Belastung P, auf dem Laufradboden im Raum 1 jetst
nur die Grofe hat

_D gn ( w 2 (pg u ‘2)
P —a . e T e . . . 184.
A N TR T

Um diese Erscheinung verstindlicher zu
machen, denke man sich ein hohles zylindri-
sches Gefafl bis an den Rand mit Wasser ge- - -
fillt (s. Fig. 47). Die Hohe des Zylinders : N_L
sei h, der Durchmesser des Grundkreises D. - - X
Der Spurzapfen wird auBier dem Eigengewicht - — > _J: <
des Zylinders noch mit einem Wassergewicht R

D2n ﬁ_ﬂ_—_z
4

helastet. Setzt |

von der Grofie p=h-

man jetzt das Gefal mit einer duBleren Ge-
schwindigkeit u, in Rotation, so wird durch
Wirkung der Fliehkraft eine Wassermenge
herausgeschleudert werden gleich dem In-
halt des sich bildenden Rotationsparaboloides. Der Spurzapfen
1 D’zn up
wird um den Betrag 5 1 %‘gq dem Inhalte des Rotationspara-
boloides, entlastet werden, so dafl jetzt die Zapfenbelastung P
durch das im Zylinder befindliche Wasser nur noch die Gréfic hat

w2 1\ D?
P:<h—~29§-—2—>- 4:1‘ Ganz #hnlicher Art finden sich die Ver-
haltnisse in dem Raum 1.

In dem Raum 2 wird sich am inneren Schleifrand mit Beriick-
sichtigung der Gleichung 29 und 42 ein Druck einstellen von der
Grobe
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oY e (ﬁf—“f>

b= 1+<%>2

f, war die &uBere, f; die innere Spaltfliche.

185.

Bei der Annahme, dafl der Druck im Raum 2 iiberall die
GroBe p, hat, wiirde das Laufrad eine Belastung erhalten

w 2 <u Q—u-2>
g % g2 (% %

(D i

—_— ,2 o— .
D). 186

P,=
f~>2
14 (B
T\7
Jetzt wird nun aber der Druck p, von D; bis D, durch das

sich bildende Rotationsparaboloid nach einer Parabel zunehmen,
2

welche im Durchmesser D, die Hohe (pg-% und im Durchmesser D,

a

die Hohe ¢?- hat Die Belastung des Laufrades wird also noch

vergrofert durch das Gewicht des parabolischen Stumpfes, dessen
Inhalt J sich darstellt durch die Beziehung

_pr< Djn o D2>
- 2¢ 4 29 4 )

187.

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

2 2__ 2
nH,— ¢@LJQ

P2_—:PZ—*—J: 29 e 29 ‘(DQZ_Df)%
(%)
fa
@? Dz n o ul D, n>
—+ <29 4 29 n .. . . . 188

Bei der in Fig. 46 wiedergegebenen Anordnung wird der Druck
P, > P, sein, so daB sich ein resultierender Axialschub 4 einstellen
wird von der Grofe

A=P —P, . . . . . . . 189

Die Werte fir P, und P, aus Gl. 184 bzw. 188 eingesetzt, so ergibt
sich der resultierende Axialschub zu
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w, ? u\D *n
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Man hat nun auf die verschiedenste Art und Weise versucht, diesen
lastigen Axialschub zu beseitigen. Bei der Besprechung der einzelnen
Typen der Zentrifugalpumpen soll dies noch eingehender gezeigt
werden. Es sei hier nur gesagt, daf es nie gelingen wird, den
Axialschub ganz fortzuschaffen, und daf stets, namentlich bei Hoch-
druck-Zentrifugalpumpen, kraftige beiderseitige Stiitzlager eingebaut
werden miissen. Von der Ausfithrung eines Kugellagers ist man
in letzterer Zeit wieder abgekommen, da ein solches bei so hohen
Tourenzahlen sich nicht zu bew#hren scheint. An Stelle des Kugel-
lagers tritt jetzt wieder ein gut eingepafites Kammlager, welches,
da in der Konstruktion einfacher, die Betriebssicherheit der Pumpe
erhohen soll.

20. Die mehrstufige Zentrifugalpumpe.

Mit Riicksicht auf Erzielung eines moglichst hohen Nutzeffektes
ist die Anordnung einer einstufigen Pumpe, also Ausfiihrung mit
einem Laufrade, beschrinkt. GréBere Forderhthen wird man in
verschiedene gleiche Stufen teilen, so daf dann mehrere Laufrider
auf einer Welle hintereinander geschaltet werden, die je einen
gleichen Bruchteil der Forderhohe zu tiberwinden haben. Die An-
ordnungen solcher mehrstufigen Pumpen sind sehr verschieden.
Dieselben sollen spéter noch eingehender besprochen werden, es mag
nur hier auf die Anordnung einer vierstufigen Hochdruckpumpe
(Fig. 48) hingewiesen werden in der Ausfiihrung von Jager-
Leipzig.')

Die Begrenzung der Forderhdhe ist in der Beeintrichtigung des
Nutzeffektes durch zu grofien Spalt- und Reibungsverlust gegeben.
Die praktisch fiir eine Stufe verwendbare Forderhthe bedingt meist
eine Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades in erlaubten Grenzen.

Bei gleichbleibender Spaltfliche wird bei Anwendung eines
Schleifrandes der Spaltverlust bei groferer Forderhshe nach dem

3) Mueller, Zeitschrift des Vereines deutscher Ingenieure, 1905.
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2

2
Verhaltnis ——({2 zunehmen (H, > H,'). Nun ist man aber

! a

nH, =35,

oft bei groBerer Forderhthe gezwungen, zur Verringerung der
Tourenzahl den #ufleren Laufraddurchmesser D, und damit auch
die Spaltfliche zu vergrofiern. Es wiirde sodann der Spaltverlust
mit Beriicksichtigung der grofler werdenden Spaltfliche um den

zunehmen. Teilt man die zu groBe

Fig. 48.

Forderhohe in mehrere Stufen, so wird bei der jetzt kleineren
Forderhohe einerseits der Spaltiiberdruck geringer, andererseits kann
fiir gleiche Umlaufszahl der #uBere Laufraddurchmesser und damit
die Spaltfliche kleiner genommen werden.

Eine weitere bedeutende Verringerung des hydraulischen Nutz-
effektes tritt bei groBeren Forderhthen durch schnelle Zunahme der
Reibungsverluste auf. Mit der Erhohung der Relativgeschwindigkeit
werden, gleiche Férdermengen vorausgesetzt, die Leit- und Laufrad-
querschnitte verkleinert. Bezeichnet a die Weite, b die Hohe eines
Kanalquerschnittes und v die Geschwindigkeit in demselben, so ist
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allgemein die Reibungshohe h, die zur Uberwindung der Reibungs-
verluste auf eine Kanallinge ! nétig,

P e nl) N

2a-b 2¢
Die Reibungshohe ist also proportional dem Quadrate der Ge-
b
schwindigkeit und der Grife “2‘:‘1) , welche in den meisten Féllen

mit abnehmendem Leit- und Laufradquerschnitt wichst. Um also
die Reibungsverluste moglichst gering zu bekommen, miissen die
Geschwindigkeiten v moglichst klein und entsprechend die Kanal-
querschnitte moglichst grof gewdhlt werden, was bei grofieren
Forderhohen durch Teilung derselben in eine Anzahl Stufen er-
reicht wird.

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

Was den Nutzeffekt der mehrstufigen Pumpe betrifft. so wird
sich derselbe hoher einstellen als bei einer einstufigen Pumpe
mit gleicher Fordermenge und der Forderhthe von nur einer Stufe
der mehrstufigen Pumpe. Bei der mehrstufigen Pumpe wird die
erste Stufe infolge Verluste im Saugrohr (s. Kapitel 4) den kleinsten
Nutzeffekt haben, wihrend derselbe bei den folgenden Stufen, wo
an Stelle des Saugrohres ein kleiner Uberfiihrungskanal vom Leit-
apparat- Austritt der einen bis zum Laufrad-Eintritt der anderen Stufe-
vorhanden, kleiner sein wird, bis auf die letzte Stufe, wo noch Ver-
luste im Leitradgehduse hinzukommen. Bei einer einstufigen Pumpe
entfallen diese Verluste im Saugrohr und Leitradgehiuse auf eine
Stufe, wihrend sich dieselben bei mehrstufigen Pumpen, wenn man
den Gesamt-Nutzeffekt in Betracht zieht, auf die Anzahl der Stufen
verteilen und somit, bezogen auf die gesamte Forderhdhe, geringer
ausfallen werden. Ahnlich ist es auch mit den mechanisclien Ver-
lusten, hervorgerufen durch Stopfbiichsen- und Lagerreibung. Ob
ein oder mehrere Stufen, man braucht ein oder zwei Stopfbiichsen
und zwei Lager, und werden diese mechanischen Verluste annéahernd
dieselben sein, sich aber bei mehrstufigen Pumpen auf die Zahl
der Stufen verteilen.

Die Grenze der Forderhohe fiir eine Stufe 146t sich nicht ohne
weiteres angeben, da dieselbe abhiingig ist von der Fordermenge,
also auch der Griéfe der Pumpe. Je grifer die Fordermenge,
um so groBere Forderhthe wird man fir eine Stufe zulassen
konnen.
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Bei den verschiedenen Austithrungen schwankt die Férderhohe
zwischen 10 — 60 m.

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

21. Die Zentrifugalpumpe ohne Leitapparat.

Es war bis jetzt immer die Voraussetzung gemacht worden,
daB das mit der absoluten Geschwindigkeit w, aus dem Laufrade
austretende Wasser in einen Leitapparat gefithrt wird, dem die
Aufgabe zufiel, zur geregelten Druckumsetzung eine allmé#hliche
Abnahme dieser Geschwindigkeit zu bewirken. Auf die grofie Be-
deutung des Leitapparates ist man erst in neuerer Zeit beim Bau
der Hochdruck-Zentrifugalpumpe aufmerksam geworden, wahrend
man in fritherer Zeit die Zentrifugalpumpe meist fiir geringe Forder-
hohen ohne Leitapparat ausfiihrte. Es gibt aber auch heute noch
Firmen, die den Leitapparat bei ihren Konstruktionen nicht ein-
gefiihrt haben, indem sie als Grund angeben, dafl eine Pumpe ohne
Leitapparat einfacher und betriebssicherer wére, ferner sei der Leit-
apparat durch hohe Wassergeschwindigkeiten einer sehr grofen Ab-
niitzung unterworfen und koénne sich wegen der kleinen Quer-
schnitte leicht verstopfen. Selbstverstéindlich wird eine Pumpe ohne
Leitapparat in der Ausfiihrung einfacher und deswegen in der Her-
stellung billiger werden. Die Betriebssicherheit hat aber mit dem
Leitapparat wenig zu tun und man kann wohl kaum einen Fall
anfiihren, wo eine Betriebsstérung durch Vorhandensein desselben
herbeigefithrt worden ist. Uber die Abniitzung des Leitapparates
ist zu bemerken, daB bei stark zurtickgekriimmten Laufradschaufeln,
also f,>>90° die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, und die ab-
solute Austrittsgeschwindigkeit anndhernd gleich groff genommen
werden kann, so daB also bei gleichem Material die Abniitzung durch
Wasserreibung in den mit hoher Geschwindigkeit durchflossenen
Teilen des Leit- und Laufrades gleich groB sein wird. Eine Ver-
stopfung des Leitapparates kann bei richtiger Konstruktion vermieden
werden, da man in der Lage ist, die Eintrittsweite a, des Laufrad-
kanales kleiner zu machen als die Eintrittsweite a, des Leitradkanales,
so daB Unreinlichkeiten, die durch das Laufrad treten, im Leitrad nicht
stecken bleiben konnen. Der einzige Vorteil der Pumpe ohne Leit-
apparat bleibt die Einfachheit in der Ausfiihrung, so da8 das Reinigen
und eine eventuelle Reparatur leichter ausgefiihrt werden kann.
Diese Griinde werden wohl die Zentrifugalpumpe ohne Leitapparat
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nje verdréangen konnen, und es ist wohl jede Firma, die den Bau von
Zentrifugalpumpen betreibt, genétigt, stets auch billigere Pumpen
ohne Leitapparat zu bauen, bei welchen, eine sehr exakte Kon-
struktion vorausgesetzt, immerhin befriedigende Nutzeffekte erreicht
werden konnen.

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

Die Berechnung der Pumpe ohne Leitapparat wird mit den-
selben Gleichungen wie frither erfolgen konnen, nur daf jetzt zur
Bestimmung der Umfangsgeschwindigkeit eine kleinere Nutzeffekts-
zahl eingesetzt werden muB. Die Verluste beim Durchtritt des Wassers
durch das Laufrad werden, ob die Pumpe ein Leitrad besitzt oder nicht,
gleich grofi bleiben. Wenn man Fig. 9 betrachtet, so wiirde bei
beiden Ausfithrungen, also bei einer Pumpe mit oder ohne Leitapparat,
die Druckhobe £k, im Punkte a gleich sein. GroBer werden die
Verluste auf dem Wege vom Austritt aus dem Laufrad bis zum
Austritt aus dem Gehiuse werden, mit anderen Worten: man wird
bei einer Pumpe ohne Leitapparat einen kleineren Prozentsatz der

Geschwindigkeitshohe —2-“— in Druck umsetzen konnen als bei einer
g9

Pumpe mit Leitapparat.

Trotzdem bei einer Pumpe ohne Leitapparat die Reibungs-
verluste an den Wianden der Leitschaufeln fortfallen, sind die Stof-
und Wirbelverluste so bedeutend, daf, wie Versuche zur Geniige
bewiesen, der gesamte Verlust vom Austritt des Laufrades bis zum
Austritt aus dem Gehduse bei solchen Pumpen groéfer sein musf.
Das mit der Geschwindigkeit w, ausstromende Wasser mufl sich
erst seinen Weg suchen und es wird die Geschwindigkeitsabnahme,
mithin die Druckumsetzung, nicht eine so geregelte sein.

Die Uberlegung, daB der Verlust bis am Laufradeintritt, ob
die Pumpe einen Leitapparat besitzt oder nicht, gleich grof sein

wird, fithrt dazu, die Druckhohe b, moglichst groB8, also die Ge-
2

schwindigkeitshohe % moglichst klein zu machen. Hierbei werden

die Verluste nach dem Austritt aus dem Laufrade nicht mehr so
ins Gewicht fallen. Andererseits wichst aber mit der Druckhohe h,
auch der Spaltiiberdruck und somit der Spaltverlust.

Bei Niederdruekpumpen mit grofien Wassermengen kann man
neben dem Winkel 5, auch den Winkel §, vergroBern und es ist hier-
durch moglich, Umfangsgeschwindigkeiten zu erhalten, bei denen die
dem Spaltdruck entgegenarbeitende Druckhoshe des sich bildenden
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Rotationsparaboloides eine solche Grofie erhslt, daf der Spaltiiber-
druck und somit der Spaltverlust aufgehoben wird. s mdége hier auf
Kapitel 9 und speziell auf Fig. 22 verwiesen werden. Eine dank-
bare Aufgabe fir eine Versuchsstation wire es, dies einmal genauer
zu untersuchen.

Fir den guten Nutzeffekt der Pumpe ohne Leitapparat ist die
Form des das Laufrad umgebenden Gehiiuses mafgebend und wird
hierfiir nur die Spiralform in Betracht kommen. Die absolute
Geschwindigkeit w, wird unter einem bestimmten Winkel d, das
Laufrad verlassen. Das Spiralgehéuse wird man nun jetzt so kon-
struieren, dafi der Ablenkungswinkel der Begrenzungskurve des-
selben (in Fig. 43 mit ¢ bezeichnet) nicht allzu sehr von dem
Winkel J, abweicht, damit die Geschwindigkeit w, in ihrer Rich-
tung moglichst wenig abgelenkt wird. Vom Laufrad aus erweitert
man die Breite des Gehduses konisch, damit die Abnahme der
Geschwindigkeit w,, mithin die Druckumsetzung, in diesem Teil
des Gehduses erfolgen kann.



Il. Kraitbedarf und Wirkungsgrad.

22. Allgemeines iber Kraftbedarf und Wirkungsgrad.

Um die Zentrifugalpumpe wirtschaftlich zu machen, war es
vor allem notig, durch geeignete Konstruktion den Wirkungsgrad
moglichst zu erhohen. Unter dem Wirkungsgrad oder Nutzeffekt
einer Pumpe, der mit dem Koeffizienten & bezeichnet werden soll,
versteht man allgemein das Verhiltnis der gewonnenen zur ein-
geleiteten Arbeit.

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

@ H,y
© =~ 1000-75

191.

y das spezifische Gewicht der Flissigkeit, @ die Wassermenge in
Litern pro Sekunde, H, die verlangte Forderhthe in m.

4, sei die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit. Der Wir-
kungsgrad & steilt sich dann durch die Beziehung dar

Die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit bestimmt sich aus
der Gleichung
___Q-H,y

v n 2.
¢ £-1000-75 19

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

Die hydraulischen Verluste setzten sich zusammen aus dem

Reibungsverlust und den Verlusten durch Stof und Wirbelung.
Neumann, Zentrifugalpumpen. 6
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Letztere lassen sich auf ein Minimum reduzieren, wenn sich fiir
die vorgeschriebene Tourenzahl die Diagramme, wie sie der Rech-
nung zugrunde gelegt sind, richtig einstellen, was man am ruhigen
Gang der Pumpe erkennen kann.

Lauft die Pumpe mit einer falschen Tourenzahl, so macht sich
dies sofort an dem polternden Gerdusch im Innern der Pumpe be-
merkbar. Bei einer bloBen Berithrung des Pumpengehéduses ist dies
schon zu erkennen. Stellen sich die Diagramme richtig ein, so
hért man im Innern der Pumpe nur ein gleichméfiges Gerfusch
des stromenden Wassers.

Fiir eine verlangte Fordermenge werden sich nur bei einer
ganz bestimmten Forderhohe die Diagramme richtig einstellen, und
liegt es in der Geschicklichkeit des Konstrukteurs, diese Zusammen-
gehorigkeit von Fall zu Fall zu erreichen. Hierzu gehort vor allem
die gewissenhafte Ausfiilhrung der Schaufelung der Pumpe, wie
dieselbe noch im folgenden angefiihrt werden wird. Bis zu seiner
Fertigstellung hat das Laufrad so viele Stufen der Bearbeitung
durchzumachen, daB, wenn schon auf dem Konstruktionsbureau
Fehler unterlaufen, man jegliche Kontrolle iiber richtige Ausfiihrung
des Laufrades verliert. In der Tischlerei und Formerei ist darauf
zu achten, dafl die angegebenen Eintritts- und Austrittsquerschnitte
mit entsprechenden Neigungswinkeln genau eingehalten werden.
Vor allem miissen die Querschnitte am Eintritt der Leitradkanile
mit den in der Rechnung angegebenen genau iibereinstimmen. Bei
Hochdruck-Zentrifugalpumpen bewegen sich die Eintrittsweiten fiir
die Leitradkandle ungefihr in den Grenzen 10—30 mm. ,Wenn
z. B. der errechnete Wert fiir diese Weite 15 mm, der ausgefiihrte
jedoch nur 14 mm betrigt, so wird die Pumpe bei der vorgeschrie-

14
benen Umlaufszahl ungefahr 5:0,932 der verlangten Wasser-

menge foérdern konnen. Es wiirde demnach dieser 1 mm schon
einen Fehler von 79, in der Férdermenge ausmachen. Das an-
gefiihrte Beispiel zeigt, wie genau man bei der Herstellung der
Ein- und Austrittsquerschnitte von Leit- und Laufrad verfahren
muf. Man kann zwar durch Erhthung der Tourenzabl die richtige
Fordermenge erreichen, wodurch aber unniitz die Forderhshe ver-
groBert wird. Auch darf dann diese Mehrarbeit der Pumpe nicht als
gewonnene Arbeit bezeichnet werden, da sie dem Besitzer nicht
zugute kommt.

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

Gewissenhafteste Behandlung auf dem Konstruktionsbureau,
sauberste Ausfihrung in der Werkstatt, das sind die Haupt-
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bedingungen fiir einen guten hydraulischen Nutzeffekt der Zentri-
fugalpumpe.

Bei der Berechnung einer Pumpe darf streng genommen nur
der hydraulische Wirkungsgrad in Rechnung gezogen werden, wie
derselbe in GI. 11 und den folgenden angegeben wurde. Zur Bestim-
mung der Antriebskraft der Pumpe muff aufer dem hydraulischen
auch der mechanische Verlust und der Spaltverlust berticksichtigt
werden.

Fir den Leerlanf der Pumpe ist eine gewisse Arbeit noétig,
die einen bestimmten Bruchteil der gesamten Antriebskraft aus-
machen wird. Wie bei allen Kraftmaschinen, so wird auch hier,
je grofer das Aggregat und damit die Antriebskraft, um so kleiner
der Prozentsatz der Leerlaufarbeit von der zum Antrieb der Pumpe
notigen Arbeit sein, weswegen der Gesamtnutzeffekt einer Zentri-
fugalpumpe mit der Grofe der Antriebskraft steigen wird.

Die Leerlaufarbeit, somit der mechanische Verlust, kann durch
einzelne Umstinde sehr vergroflert werden. Die Reibungsarbeit
der Wellenlager ist bei guter Schmierung sehr gering, da ja die
Belastung durch Welle und Laufrad nicht grof ist. Wird die Pumpe
nicht direkt mittels Motors, sondern durch Riemen angetrieben, so
wird die Lagerbelastung infolge Riemenzuges erhoht. Es fragt
sich, ob man bei Bestimmung des Wirkungsgrades die durch Riemen-
zug verursachte grofere Reibungsarbeit als in die Pumpenwelle
eingeleitete Arbeit rechnen soll.

Sehr unangenehm kann sich die Stopfbiichsenreibungsarbeit
bemerkbar machen. Durch schlechte Konstruktion der Stopfbiichse,
durch zu festes oder ungleichmifiges Anziehen derselben kdnnen
die mechanischen Verluste bedeutend erhoht werden. Viele Fille
waren anzuftihren, in denen die Stopfbiichse Veranlassung zum
vollstandigen Versagen der Pumpe gab. Bei hohen Drucken wird
man gezwungen sein, durch irgend eine geeignete Vorrichtung die
Stopfbiichse zu entlasten, indem man auf dieselben nur einen Kkleinen
Teil des Gesamtdruckes wirken 148t.

Eine weitere Reibungsarbeit, die mehr oder minder grofi, ent-
steht durch die Reibung des Drucklagers, das den etwa vorhan-
denen Axialschub aufnehmen soll. Dieses Lager findet in den ver-
schiedensten Ausfiihrungen als Ringspur-, Vollspur- und Kugelspur-
lager Verwendung.

Als man mit dem Bau von Hochdruck-Zentrifugalpumpen be-
gann und eine moglichst vollstandige Entlastung der Welle vom
Axialschub noch nicht gentigend vorgesehen wurde, war es haupt-
sichlich das Drucklager, welches die Betriebssicherheit der Zentri-

fugalpumpe sehr in Frage stellte. Sollte aber die Zentrifugalpumpe
6*
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als Abteufpumpe in Bergwerken Verwendung finden, so war die
Betriebssicherheit die erste Bedingung. Bei samtlichen Systemen
von Hochdruek-Zentrifugalpumpen versucht man nun, wie noch
gezeigt werden wird, durch geeignete Vorrichtung den axialen
Schub moglichst gleich Null zu machen und es ist diejenige Pumpe
die betriebssicherste zu nennen, wo diese Entlastung am vollkommen-
sten erreicht wird. Bei den hier in Betracht kommenden hohen
Tourenzahlen koénnen diese Drucklager, auch wenn dieselben noch
so gut gearbeitet sind, allzu hohen Driicken nicht widerstehen.

Im heutigen Zentrifugalpumpenbau hat man bei den verschie-
denen Systemen eine fast vollstindige axiale Entlastung der Welle
erreicht und damit das Drucklager so gentigend entlastet, daf das-
selbe kaum mehr zu Stérungen Veranlassung gibt. Es mdge hier
bemerkt werden, daf eine vollstindige Entlastung der Welle wohl
bei keiner Konstruktion erreicht werden wird.

Bei Niederdruckpumpen mit kleinen Forderhshen wird sich
auch der Austrittsverlust aus dem Pumpengehiuse unangenehm be-
merkbar machen. Man braucht, um das Wasser von der Pumpe

2

fortzuschaffen, eine bestimmte Geschwindigkeitshohe %, die nach

Gl 8 als ein Bruchteil ¢ des Nettogefilles H, dargestellt wurde.
Bei grofieren Forderhohen hat nun a einen Wert von 0,005—-0,01,
bei kleineren Forderhthen und groferen Wassermengen jedoch eine
Grofie von 0,06-+-0,08. Im letzteren Falle wird man bei Annahme
des Koeffizienten 5 auf a besonders Riicksicht nehmen miissen.

Bei der Angabe des Nutzeffektes einer Zentrifugalpumpe lassen
sich die hydraulischen von den mechanischen Verlusten nicht gut
trennen und zeigen die spiiter folgenden Nutzeffektkurven den
Gesamtwirkungsgrad der Pumpen.

23. Der Wirkungsgrad bei Anderung der Umlaufszahl.

Es soll jetzt eine Untersuchung dariiber angestellt werden, wie
sich die hydraulischen und mechanischen Verluste, also auch der
Gesamtverlust, bei ein und derselben Pumpe #dndern, wenn dieselbe
mit verschiedenen Umlaufszahlen lauft. Ein richtiges Einstellen
der Diagramme und somit ein stofifreies Arbeiten wird fiir jede
Umlaufszahl nur bei einer bestimmten Forderhohe und Foérdermenge
moglich sein.

Es sei der Einfachheit halber angenommen, daf das Laufrad
parallele Kridnze habe und daf die Schaufeln vom Eintritt bis zum
Austritt in einer Evolvente mit gemeinsamem Erzeugungskreis ver-
laufen, wie Fig. 49 zeigt. Die konstante Schaufelweite werde mit a,
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die Schaufelhthe mit b bezeichnet, die mittlere Linge des Schaufel-
kanals sei l.

Es soll zuerst untersucht werden, wie sich die Reibungsverluste,
bezogen auf die jeweilige |
Forderhohe, dndern werden. I
Fir den Laufradkanal ergibt
sich der hydraulische Radius
R aus der Beziehung

a-b L
- 2-(a+b) °
‘Wird mit v die Geschwindig-
keit im Laufradkanal bezeich-
net, so hat die Reibungs-
hohe h, d. i. die durch Rei-
bung beim Durchtritt des
Wassers durch den Schaufel-
kanal verloren gegangene
Druckhohe, die GréBe

a-+b ?
2a-b 2¢

R 93.

h=24- -1 194.

Die Umlaufszahlen der
Pumpe werden nun so ge- Fig. 49.
wahlt, daB sich die Geschwin-
digkeiten v in den Grenzen von 10 bis 20 m bewegen.

WeiBbach hat die Werte tiir 4 nach Versuchen mit Rohrleitungen
mit Kreisquerschnitten bestimmt und es bewegt sich danach dieser
Koeffizient 4 fiir Geschwindigkeiten von 10-—20 m in den Grenzen
0,174 —0,165. Wenn auch anzunehmen ist, daf 1 bei vier-
eckigen Querschnitten, wie solehe stets die Lauf- und Leitrad-
kanile aufweisen, grofer ausfallen wird, so wird wahrscheinlich
auch hier fiir Geschwindigkeiten in den angegebenen Grenzen der
Wert fiir 4 nicht grofe Unterschiede aufweisen.

Keinen grofen Fehler wird man bei der Annahme machen, da8 1
fur die hier in Betracht kommenden Geschwindigkeiten gleich
grof ist.

Es soll nicht unterlassen werden, darauf hinzuweisen, daf es
eine’ sehr dankenswerte Aufgabe wire, die Koeffizienten 4 fiir solche
Kanile, wie sie fiir Zentrifugalpumpen vorkommen, zu bestimmen.

Bei gleicher GroBe von 4 werden sich die Reibungshéhen b fiir
gleiche Kanile bei verschiedenen DurchfluBmengen verhalten wie die
Quadrate der Geschwindigkeiten, es wird sein
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h 2
L D 195.
hy v,

Die Fordermengen, sowie auch die Wassergeschwindigkeiten
in den Kan#len verhalten sich wie die Wurzeln aus den Forder-
héhen, so daB man schreiben kann

ﬁ_lﬁfﬁ 196
% Vl—q,: S
Setzt man diesen Wert fﬁr%l— in Gl. 195 ein, so ergibt sich
H
bW o,
hy,  H,

2

Es werden sich also die Reibungshthen verhalten wie die Forder-
hohen, d.h. in ein und demselben Laufrad wird der Reibungs-
verlust, in Prozenten der jeweiligen Férderh6he ausgedriickt, fiir
Forderhthen in ziemlich weiten Grenzen gleich grof sein.

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

Weitere Verluste treten im Lauf- und Leitrad noch dadurch
auf, dal das Wasser beim Ein- und Austritt infolge Einflusses der
Schaufelstirke durch ziemlich plétzliche Geschwindigkeits- Zu- bzw.
Abnahme St6fen ausgesetzt ist.

Nach Versuchen von WeiBbach und Fliegner an Rohren
mit plotzlichen und allméhlichen Erweiterungen ergab sich, daff die
durch den Stof verbrauchten Widerstandshthen anndhernd pro-
portional dem Quadrate der Geschwindigkeiten sind. Dasselbe wird
auch bei den Lauf- und Leitradkanilen zutreffen, wenn der Wasser-
Eintritt oder -Austritt in Richtung der Schaufeln erfolgen kann, was
bei stofifreiem Arbeiten der Pumpe der Fall ist.

Es werden also auch die Stofiverluste beim Austritt oder Ein-
tritt des Laufrades, in Prozenten der Foérderhthe ausgedriickt, fiir
alle Forderhohen gleich grof sein.

wy?
29
von der Pumpe fortzuschaffen, war in Gl. 8 durch die Beziehung
dargestellt

Die Geschwindigkeitshéhe

, die nétig ist, um das Wasser

2
Wd
=l ()

Die Geschwindigkeiten w,; beim Austritt aus dem Pumpen-
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gehiuse werden sich, bei Anderung der Fordermenge, da der durch-
flossene Querschnitt derselbe bleibt, verhalten wie die Wurzeln aus
den Forderhohen. Es wird demnach der Koeffizient ¢ fiir alle
Forderhohen gleiche Griofie haben.

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

Es soll jetzt noch untersucht werden, wie sich unter gleichen
Verhiltnissen die Antriebskrifte zur Uberwindung der mechanischen
Verluste einstellen werden. ,

Die gesamte zum Antrieb der Pumpe notige Arbeitskraft N,
setzt sich zusammen aus der Antriebskraft zur Uberwindung der
Wasserarbeit N,,, der hydraulischen ReibungsarbeitN, und der
mechanischen Reibungsarbeit N,,, so daf

N,=N,+N,+N, . . . . . 198

ist. Es werde nun gesetzt
N,=¢-N, . . . . . . . 199,
und W=v-N, . . . . . . . 200

Aus der vorhergehenden Betrachtung folgt, daf der jeweilige
Bruchteil fiir die bydraulische Reibungsarbeit von der Wasserarbeit
unabhéngig von der Forderhdhe, mithin der Koeffzient ¢ kon-
stant ist.

Fir den Koetfizienten v liegen die Verhéltnisse nun anders.
Nimmt man an, daf die Lager- und Zapfenbelastung usw. fiir die
verschiedenen Forderhdhen gleich grof ist, so werden die Antriebs-
krafte zur Uberwindung der jeweiligen Reibungsarbeit sich ver-
halten wie die Umfangsgeschwindigkeiten oder Umlaufszahlen.

Es wird sein

N, w, N, ny

m, w.
Ikt SR R ot S ... ... 201,
l\rm2 W‘zNw, n‘l

Die Wasserarbeiten verhalten sich nun wie die Wurzeln aus
der dritten Potenz der Forderhohen und die Tourenzahl wie die
Wurzeln aus den Forderhdhen, mithin
N, VHF w VI,
T\TJ:T‘;‘TY' . . 202a. wund ”i:m::‘. . . 202b.

Wy V n, 2 VH"z
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Berticksichtigt man dies in Gl 201, so erhilt man

v, _ 1,
1IU2 Hnl

203.

Die Bruchteile fiir mechanische Reibungsarbeit von der jeweiligen
Wasserarbeit verhalten sich also umgekehrt wie die zugehorigen
Forderhshen. Je grofier die Forderhohe, mithin auch die Antriebs-
kraft, um so kleiner wird der Koeffizient .

Wihrend die Grofie der Reibungs- und Stofverluste, bezogen auf
die Forderhshe, unabhiingig von derselben war, wird der mechanische
Verlust mit zunehmender Forderhshe, auf dieselbe bezogen, ab-
nehmen, was an einem Rechenbeispiel jetzt niher gezeigt werden soll.

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

Die Wasserarbeit N, betragt 75 PS.

Es soll angenommen1 werden, daf§ durch Versuche sich heraus-

N,
gestellt habe, daf der Wirkungsgrad & :_N": = 0,75 und die An-

triebskraft zur Uberwindung der mechanischen Reibungsarbeit
N,, = 5 HP betrage. Wie gro8 wird sich jetzt der Nutzeffekt ein-
stellen wenn dieselbe Pumpe nur auf H, = 50 m fordert.

Bei H, = 100 m und N, = 100 HP betrug die Antriebskraft

zZur Uberwmduno“ der hydrauhschen Verluste N, == 20 HP, mithin

N,
der Koeffizient @, = A 0,2665, ferner die Antriebskraft fiir die

N,
“ 'N’I?‘L
mechanische Reibungsarbeit N, == 5 HP, also v, ——N——— 0,0666.

Die Wasserarbeit N,, vermittelt sich aus der Beziehung (Gl 202a)
o, =N, L/ "y zuN%::2&5HP.

P1= P2 Yo wl H ™ — 0,0666 - ~Q(;~)—01%32

demnach Nh2= @, N, = 0,2665-26,5 = 7,07 HP

und Nm2= 1/;2-Nw2= 0,1332-26,5 = 3,53 HP,
mithin die Gesamtantriebskraft
N% = ng -+ Nh., -+ Nm2 = 37,01 HP,

Y2 = 0,713.
¥ 713

a

also £y =

2
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Infolge des im Verhiltnis zur Wasserarbeit grofer auftretenden
mechanischen Verlustes wird also fiir dieselbe Pumpe, wenn sie nur
auf 50 m Druckhohe arbeitet, der Nutzeffekt auf 71,3°/, herunter-
gehen.

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

Wie aus der Hydraulik bekannt, ist die Reibungshéhe abhiéngig
von der GroBe des Durchflufiquerschnittes und der beriihrten Fliche.
Man wird also versuchen, die Querschnitte der Kanédle von Leit-
und Laufrad moglichst grof, ferner die Schaufelweite a moglichst
gleich der Schaufelweite b zu machen. Letzteres bei der Uberlegung,
daB von allen Rechtecken mit gleichen Querschnitten das Quadrat
den kleinsten Umfang hat.

Soweit es mit einer guten Wasserfithrung vereinbar ist, wird
man, um Kanéle mit recht grofem Querschnitt zu bekommen, eine
moglichst kleine Schaufelzahl im Lauf- und Leitrad wéhlen. Haufig
sieht man Schaufelrider mit unniitz vielen Schaufeln, deren Zahl
leicht um die H#lfte verringert werden konnte,

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

zahl auf% zu vermindern, so daf fir gleiche Laufradwinkel die
Eintrittsweite gleich 2a wird, w#hrend die Schaufelh6he b dieselbe

bleiben soll. &, sei die Reibungshohe bei z, &, bei —;— Schaufeln pro
2

Schautelkanal. Es wird dann, da v konstant bleiben soll, bei
gleicher GroBe von 4, die Beziehung bestehen (s. Gl. 194)

h, 2-(a4D)

h, 2a-+0

Z
2

Nimmt man z. B. an, daB die Schaufelweite a bei z Schaufeln

15 mm, bei—g Schaufeln also 30 mm, die der Laufradhshe b in beiden

h
Fillen 40 mm betrigt, so wird 4, = 1,43 Ef, somit wiirde also die
Reibungshéhe pro Schaufelkanal bei Annahme von z Schaufel 1,43 mal
so grof werden, als bei —Z— Schaufeln.

Die Reibungshohe bezog sich auf einen Schaufelkanal, da aber



90 Kraftbedarf und Wirkungsgrad.

die Anzahl der Schaufelkanile fiir das erste Laufrad doppelt so
groB, so wird die gesamte Reibungshthe 2,86 mal so grof sein.
Mit der Verringerung der Schaufelzahl wird auch die durch
den Schaufelstoff auftretende Reibungshthe verkleinert. Die Wider-
standshohe kg durch plétzliche Querschnittserweiterung oder Verengung
kann durch die Beziehung dargestellt werden
/\2
TR 1 Gl Y 1Y
29

setzt (s sei die Schaufelstirke)

a
oder wenn man v =v-
a-fs
a 2
i)
a-ts

so dal also, wenn der Koeffizient & gleich grof angenommen wird,

—— . . . . . 205-

ist. Geht man wieder auf das oben angefiihrte Beispiel zuriick und

nimmt die Schaufelstirke s fiir beide Laufrider mit 4 mm an, so
erhélt man

hsz: 3,06 h,gz.

2

Diese Reibungshshe bezog sich auf einen Schaufelkanal, so dafB

also die gesamte Widerstandshohe infolge Schaufelstofies 6,12 mal

so grof bei dem Laufrade mit z Schaufeln als bei dem Laufrade

mit% Schaufeln wird.

Das angefithrte Beispiel zeigt deutlich, welchen Gewinn an
Reibungshéhe und somit an Nutzeffekt man mit Verkleinerung der
Schaufelzahl erzielen kann. Man wird fir Laufrad und Leitrad
nur soviel Schaufeln nehmen, als fiir eine gute Wasserfilhrung un-
bedingt nétig ist.

25. Erhohung des hydraulischen Wirkungsgrades bei der
Annahme é.= 8, und Anordnung eines Leitapparates vor dem
Laufradeintritt.

Noch durch ein anderes Mittel 146t sich der Reibungsverlust
verringern und es ist angebracht, sich desselben zu bedienen, wenn
man eine Zentrifugalpumpe mit hochstem Nutzeffekt ausfithren will.

Im Kapitel 14 war schon angefiihrt worden, wie man durch
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Verkleinerung des Winkels 8, die relative Eintrittsgeschwindigkeit
herabmindern kann. In Fig. 33 ist diese Abnahme von v, mit
dem Winkel d, deutlich zu erkennen. Es waren hier iiber den
einzelnen Winkeln J, als Ordinaten die zugehorigen Geschwindig-
keiten aufgetragen worden. Um den Weg des Wassers im Saug-
rohr zu verkiirzen, mufite bei der Annahme d, Z 90° vor dem Ein-
tritt in das Laufrad ein Leitapparat angeordnet werden, welcher
zwei Aufgaben zu erfiillen hatte. Er sollte erstens das Wasser im
Saugrobr in axialer Richtung flihren, zweitens der absoluten
Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufrad-Eintritt Grofe und Rich-
tung geben.

Bei 0,=90° tiel dieser Leitapparat fort, da hier der senk-
rechte Eintritt des Wassers in das Laufrad von selbst eine axiale
Fihrung des Wassers im Saugrohr bewirkt.

Durch Anordnung eines Leitapparates vor dem Laufradeintritt
wird zwar die Konstruktion der Pumpe etwas kostspieliger, man
gewinnt jedoch bei groBeren Geschwindigkeiten, wie dieselben bei
Hochdruck-Zentrifugalpumpen auftreten, einen nicht unbedeutenden
Betrag an Reibungshohe, was im folgenden gezeigt werden soll.

Mit Anderung des Winkels 8, wird auch die Umfangsgeschwindig-
keit beeinfluBft werden, jedoch soll bei der folgenden Betrachtung
der Einfachheit halber dieselbe konstant angenommen werden.

)

L:_,\\be \ ,-f\\
X g \\
WY

Ueg=Ue, Y

e

Fig. 50.

Fig. 50 zeigt stark ausgezogen das Eintrittsdiagramm fiir 6, = 90°,
punktiert dasselbe fiir den Fall §,==4,, wobei ja v,==w, wird. Die
Geschwindigkeitsgrofen fir d,=90° sind w,, w,, v, tir d,=4,

e’ e
w,, w,, v.. Es soll nun untersucht werden, in welchem Verh&ltnis

’
@17 el 81

die Reibungshéhen zueinander stehen.

Die Eintrittshohe b, sei fir beide Falle gleich groB, so daB
die Eintrittsweiten, die mit a, und entsprechend mit a, bezeichnet
sind, im umgekehrten Verhéltnis stehen, wie die Relativgeschwindig-
keiten, es ist also

a
2! v,

— = . . . . . . . 206

ae ’Ue‘

Fir 6,—90° hat die Reibungshthe nach Gl 194 die Grofie

a,Fb, v2?
=l-——Ce. .0 . . (194)
b=l (194)
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Beim Vorhandensein eines Leitapparates wird bei der An-
nahme Jd,=pf, das Wasser zwei Kanille mit der Geschwindigkeit
v,=w, zu durchlaufen haben. Die Reibungshthe in jedem Kanal
sei h,, die sich durch die Beziehung darstellt

a’e —}— be ve 2

h =A- — 0. ... 207,
| Zael-be 2¢ 07

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

lg__ﬁkg.vl.ff@__ ... .. 208

Die Reibungshthe 4, tritt nun zweimal auf, erstens im Leit-
apparat beim Austritt, zweitens im Laufrad beim Eintritt. Auferdem
geht noch eine kleinere Reibungshohe verloren beim Durchtritt des
Wassers durch den anderen Teil des Leitapparates. Da hier die
Querschnitte grofer, mithin die Geschwindigkeiten kleiner sind, soll
angenommen werden, daB diese Reibungshdhe 0,5 he1 betriagt, so daf

die Summe simtlicher Reibungshéhen 2,5 %, ist. Beriiksichtigt man

v v
dies und setzt ferner nach Gl. 206 78‘:172 und aezae-f, so er-
e, L e,
hilt Gl 208 die Form ’
L 1)

25h
e 2,5<ae-%—{—be> e

Fiir ein im Kapitel 31 angefiibrtes Beispiel I waren tiir §,=29,
folgende Grofen fiir das Eintrittsdiagramm und den Laufradeintritt
gefunden worden

w,—v,—8,52m, a,—19mm, s,~4mm, b= 21,8 mm.
Bei der Annahme J,=90° ergaben sich folgende Werte
w,=—=3,86m, v,—16,1m, ¢,=~10mm, s,=4mm, b,==21,8mm.

Diese Werte in Gl. 209 eingesetzt, so erhilt man
h

€ =21,
2,6 hy ’

Es wird also die Reibungshohe hervorgerufen durch auftretende
Reibungsverluste 2,1 mal so grof sein fiir die Annahme d,==90°
als bei der Ausfithrung f,=4,
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‘Auch die Widerstandshohen infolge von Stofverlusten, die durch
die Geschwindigkeitszunahme oder Abnahme beim Eintritt oder
Austritt durch Einfluf der Schaufelstirken auftreten, werden, trotz-
dem dieselben bei Anordnung des Leitapparates dreimal vorkommen,
wesentlich verringert.

Die durch diesen Stofi auftretende Widerstandshéhe werde dar-
gestellt durch die Beziehung

ne
v,—v,)?
hg::k-(J———eL. .. . . .o.o210.
29
e e a, .
und zwar sei hierin v,’==v,-——*—, so da man auch schreiben
a,~+s

e e

kann

a 2
v 2. <1 —_— ¢ >
i G ts/ L o1
29
und entsprechend tiir den Fall §,=g,

a 2
2 ¢
v -(1 — >
e
1 ael—l—s

e

hgzk'

hs=—Fk - 212.
s =K 5 g
Es ist demnach, wenn k=1Fk, gesetzt wird,
(=)
hs v N acbs/ | a3,
ks, vef <1—- ”’elﬁ>2
“el+ Se

Es soll wieder das vorhin angefiihrte Beispiel in Betracht ge-
zogen werden. Setzt man die angefiihrten Werte in Gl 213 ein,

so ergibt sich

hs

——==9,56.

hs, ’
Durch die Anordnung des Leitapparates wird am Austritt aus
demselben eine gleiche Widerstandshéhe wie beim Laufradeintritt
gich einstellen. Ferner am Leitapparateintritt eine zweite kleinere
Hshe, da hier die Querschnitte grofer und demnach die Ge-
schwindigkeiten entsprechend kleiner sind. Nimmt man wieder
an, daB diese Widerstandshohe 0,5 derjenigen am Austritt aus dem

h

2752;‘——— 3,82. Es wird demnach
die Widerstandshohe, hervorgerufen durch simtliche StoBverluste fir

‘Leitapparat betragen wird, so ist



94 Kraftbedarf und Wirkungsgrad.

die Austiithrung J,==p, mit Leitapparat 3,82 mal kleiner werden als
fiir den Fall 6e=900, wo nur die Widerstandshohe sich auf den
einen Stofverlust beim Eintritt in das Laufrad bezog.

Hiermit ist wohl geniigend Beweis gefiibrt, da durch An-
ordnung 9, < 90° speziell fiir den Fall d,=p,, trotz Vorhanden-
seins des Leitapparates dic Reibungs- und StoBverluste am Eintritt
in das Laufrad um einen ziemlichen Betrag verringert werden
konnen, und daf es sich trotz der Mehrarbeit lohnen wird, haupt-
séchlich bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen einen Leitapparat vor
dem Laufradeintritt anzuordnen, wenn man einen héchsten hydrau-
lichen Nutzeffekt erreichen will.

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

26. Vergleich der Grofle der Reibungshohen bei einer Zentri-

fugalpumpe mit einem Laufradwinkel von g, =135 g,=90°,

Bo—=45°und EinfluB der Schaufelkriimmung auf den Wirkungs-
grad.

Die Reibungsverluste beim Durchtritt des Wassers durch Lauf-
und Leitrad sind, wie schon im Kap. 4 angegeben, auch abhéngig von
der Schaufelform und der Ausbildung des Schaufelgefifes. Bei
praktischen Versuchen hat sich herausgestellt, da den besten Nutz-
effekt die nach vorwirts gekriimmte Sehaufel mit g, > 90° gibt.
Den schlechtesten Effekt hatte die stark zuriickgekriimmte Schaufel
mit B, < 90°% Auch die Schaufel mit f, = 90° bleibt hinsichtlich des
Nutzeffektes gegen die Schaufel mit g, > 90° zurtick. So werden
denn heute im Zentrifugalpumpenbau fast ausschlieflich die nach
vorn gekriimmten Schaufeln ausgefiihrt, also der Winkel g, > 90°
genommen.

Es wurde versucht, dieses Verhalten der verschiedenen Typen
der Schaufelformen zum Nutzeffekt einmal néher zu untersuchen.
Natiirlich wird es nicht moglich sein, die GréBe der Reibungshthen
beim Durchtritt durch die Kanéle fiir die einzelnen Laufrider zu
bestimmen, da hierzu die Koeffizienten fehlen, welche sich nur
durch Versuche ermitteln lassen. Man kann jedoch das Verhalt-
nis der einzelnen Reibungshéhen nach einer Gleichung &hnlich der
Gl. 208 bestimmen, wenn man die Reibungskoeffizienten und die
Kanallingen gleich grof annimmt. Die hier in Betracht kommen-
den Geschwindigkeiten bewegen sich in solchen Grenzen, daf mit
dieser Annahme kein nennenswerter Fehler gemacht wird.
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‘ Fig. 51, 52, 53 zeigen
drei Laufrider mit Leit-
ridern fir folgende Lauf-
radwinkel

Ip,=135°
II B,=90°
III B, =45°

Es wurde die schon friiher
angegebene Annahme ge-
macht:

D,=04m D,=02m
v,=—20m w,=3,0m
Vi g H,=10,

ferner wurde der Fall ange-
nommen f,==4,.

Fir den Fall f,=9,
ermitteln sich die Umfangs-
geschwindigkeiten aus der
Gl 136. Die anderen Ge-
schwindigkeitsgréfen  und
Schaufelweiten wurden teils
analytisch, teils graphisch er-
mittelt. Wie das am zweck-
mibigsten auszufithren ist,
soll noch in einem spéteren
Kapitel gezeigt werden. In
den nachstehenden Tabellen
1und 2 (S.96) wurden die
fiir die drei Lauf- und Leit-
rider ermittelten Werte zu-
sammengestellt.

Die Laufriader I und II,
also f,—135% und f,==90°
haben 10 Schaufeln. Bei Lauf-
rad IIT mit f, = 45° mufiten
14 Schaufeln genommen wer-
den, weil bei einer kleineren
Schaufelzahl kein Anschluf}
fir die Eintritts- mit der Aus-
trittsevolvente zu erreichen
war. Dieses Laufrad konnte

Fig.53. fa=45°.

90°.

Fig. 52. fa

o= 1850,

Fig. b1.
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auch nicht mit Schaufeln gleicher Wandstirke ausgefiihrt werden,
weil man hierbei zu starke Schaufelkrimmungen und damit ein
vollstindig unbrauchbares Schaufelgefil bekommen hitte. Alle drei
Leitrider haben 9 Leitschaufeln.

Tabelle 1.
Eintritt Austritt
Laufrad
auira v’ v, a, b, v Vg (g .
m m mm mm m m mm mm
I15,=135°{ 4,26 | 4,68 [40,3 33,312,86)2,99) 85 | 25
I8, = 90°4,03 4,48 | 42,733,3)12,00(2,07!124 | 25
HIf,= 45°| 3,84 4,32}31 l33,3 2,86 | 3,05 | 59,5 25
Tabelle 2,
Eintritt
Leitrad
w,’ w; a b,
m m mm nmm
15,=135°110,4611,75| 23,8 | 25
IIp,= 90°[10,91 12,95 21,6 | 25
1A, = 45°(11,75|14,1 | 19,9 | 25
Mit hy;, ks by sind die Widerstandshohen, bedingt durch

- /"Len, /) die Widerstandshohen, hervor-

Reibungsverluste, mit 4 -

gerufen durch StoBverluste fir den Laufradeintritt, entsprechend
den Laufridern I, II, III bezeichnet. Fir die Widerstandshéhen
am Laufradaustritt und Leitradeintritt setze man statt des Index e
den Index a bzw. I

Samtliche Widerstandshshen des Laufrades I mogen die Groge 1,0
haben und sollen dieselben mit entsprechenden Widerstandshéhen
der anderen Laufridder zum Vergleich gebracht werden.

Zur Bestimmung der durch Reibungsverluste auftretenden Wider-
standshohen benutzt man am einfachsten eine Gleichung &hnlich der
Gl. 208 bzw. 209, die nach Uménderung der Indices fir den Lauf-
radeintritt jetzt lautet

@g __ (aBH +2) . Vey”

214.

hEI (aeI + be) vefs
Nicht zu verwenden ist diese Gleichung fiir Laufrad III, weil
hier 14 Kan#le, wihrend bei den anderen Laufridern nur 10 Kanéle
angenommen wurden. Hierfiir lautet die Beziehung nach Art der
Gl. 208
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Bogyy _ (“em + be_} er "emz 14 215
heI (aeI _I— be) a’e 11T 11212 10 ' '

Das Verhiltnis der Widerstandshohe durch Stof bestimmt sich
fir den Laufradeintritt, wenn der Koeffizient & gleich grof an-
genommen wird aus der Beziehung (s. Gl. 210)

ne
ne
j’e} (ve1~ve1)

Beim Laufrad III ist die rechte Seite dieser Gleichung wieder

216.

14
mit dem Verhaltnis der Schaufelzahl, also mit Ezu multiplizieren.

Genau nach denselben Gleichungen, nur mit entsprechenden
Indices, ermitteln sich auch die Verhéltnisse der Widerstandshhen
fir den Laufradaustritt und Leitradeintritt.

Auch der Spaltverlust wird fiir die drei Laufrider nicht gleich

sein, da durch Anderung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit

2
a

der jeweilige Spaltiiberdruck # H”——};—g~ verschieden grof ist.

Es wurde auch hier wieder die Grofe des Spaltverlustes %
fiir Laufrad I mit 1,0 bezeichnet und untersucht, in welchem Ver-
héltnis zu demselben die Spaltverluste vom Laufrad II und III stehen.

Gleiche Reibungskoeffizienten voraussgesetzt, wird die Be-
ziehung bestehen

Isp 29
—el . 21
far )
nit, 29
q,,
und Hhnlich das Verhaltnis —2iI.
Tspy

In der untenstehenden Tabelle sind die fiir die verschiedenen
Verhiiltnisse ermittelten Werte zusammengestellt.

Laufrad - Eintritt | Laufrad - Austritt | Leitrad - Eintritt Spalt-

verlust

Reibg. Sto8 Reibg. StoB | Reibg. \ Sto

1p,=135° 1,00 | 1,00 | 1,00 | 1,00 | 1,00 | 1,00 | 1,00
B~ 90° 0,86 | 0,7 0,3¢ | 0,29 | 1,26 | 1,21 | 0,79
mIp,— 45°| 1,25 | 2,37 | 1,61 | 2,93 | 1,57 ' 1,42 | 0,70

Nach dieser Tabelle wiirde z. B. die Widerstandshthe durch

Reibungsverluste am Leitapparateintritt bei Leitrad III 1,57 mal
Neumann, Zentrifugalpumpen, 7
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grofer sein als bei Leitrad 1. Die Widerstandshohen fallen bei
Laufrad III f,=—=45° an jeder Stelle bedeutend groBer aus als bei
Laufrad I, nur wird hier der Spaltverlust geringer, der aber die
anderen grofer auftretenden Verluste nicht aufwiegen wird. Der
Gesamtnutzeftekt bei der zuriickgekriimmten Schaufel wird demnach
auf jeden Fall geringer ausfallen als bei der nach vorwirts ge-
krimmten und der radial gerichteten Schaufel.

Bei dem Laufrad II f,=90° sind die Widerstandshohen am
Laufradeintritt und Austritt kleiner, beim Leitradeintritt jedoch
grofer als beim Laufrad I, wihrend der Spaltverlust geringer aus-
fallt. In Betracht muB jedoch gezogen werden, daffl die Wider-
standshohe beim Eintritt in den Leitapparat den groften Prozent-
satz der Gesamtwiderstandshohe ausmachen wird, da hier die gréften
Geschwindigkeiten auftreten. Kleiner wird die Widerstandshohe
am Laufradeintritt und am kleinsten am Laufradaustritt sein. Man
kann wohl mit Recht annehmen, daf der Gewinn an Reibungshothe
am Laufrad-Ein- und -Austritt dem groferen Verlust an Reibungs-
hohe am Leitradeintrit nahezu gleichkommt, so dafl bei der radial
gerichteten Schaufel gegeniiber der nach vorn gekriimmten Schaufel
noch ein Gewinn an Nutzeffekt, soweit man die bis jetzt statt-
gefundene Untersuchung in Betracht zieht, nur durch kleineren
Spaltverlust auftritt.

Aufler den bis jetzt angegebenen Faktoren wie Reibungs- und
Stofverluste muff bei der Beurteilung des hydraulischen Nutzeffektes
der drei angegebenen Laufrider noch die Form der Schaufelkanile
beriicksichtigt werden.

Bei der Formgebung des Schaufelkanals ist darauf zu achten,
daB der Ubergang der relativen Eintrittsgeschwindigkeit zur rela-
tiven Austrittsgeschwindigkeit allm#hlich erfolgt, wenn moglich nach
einer geraden Linie, ferner daB die Schaufelkriimmung moglichst
grofie Radien erhilt.

Diese Bedingung erfiillt am besten ein Schaufelkanal mit nach
vorn gekriimmter Schaufel, also Laufrad I. Hier ist es ohne grofie
Schwierigkeiten mdoglich, die Schaufeln mit groften Krimmungs-
radien auszufiihren, ferner den Schaufelkanal so auszubilden, dafB
der Ubergang von v, auf v, mithin die Querschnittsinderung der
Laufradkanile moglichst geradlinig erfolgt. Wie sich der Konstruk-
teur Uberzeugen wird, ist dies bei der radialen Schaufel, also Lauf-
rad II, nicht gut moglich. In dem ersten Teil des Schaufelkanales
wird die Querschnittserweiterung schneller erfolgen, als im letzten
Teil zum Laufradaustritt hin, so kommt es, daB die Geschwindig-
keitsabnahme bei der radialen Schaufel nach dhnlicher Kurve er-
folgt, wie dieselbe in Fig. b4 punktiert angegeben ist. Die stark
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ausgezogene Linie zeigt die ideale Abnahme der Geschwindigkeit,
wie dieselbe bei der mnach vorwirts gekriimmten Schaufel zu er-
reichen ist, in welchem Falle die Druckumsetzung der Geschwindig-
keit stoBloser erfolgen wird.

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

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

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

==

Ve

Fig. 54. Fig. 55.

Isaachen fiihrt dort einen Beweis, daf in einem Kriimmer mit
rechteckigem Querschnitt die Geschwindigkeiten in radialen Schichten
sich umgekehrt verhalten wie die zugehérigen Kriimmungsradien,
so daB, wenn mitr, der &uBere, mitr; der innere Kiimmungsradius
und die in diesen Radien auftretenden Geschwindigkeiten mit w,
bzw. w, bezeichnet werden, s. Fig. 55, die Beziehung besteht

@ — ¢ . . . . . 218.
wi Va
oder
w,r,=wr,=w,r,=C . . . . . 219,

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

Zur Bestimmung der Konstanten C ermittelt man denjenigen
Radius, in welchem sich eine Geschwindigkeit w, einstellt, die gleiche
GroBe hat, wie die mittlere Geschwindigkeit im geraden Teil des

1 Pfarr, Darmstadt, behandelte die Erscheinung des von ihm benannten
,,Kreisenden Wassers in seinem Kolleg tiber Wasserkraftmaschinen besonders
an der Francis-Turbine sehr eingehend.

7*
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Kanals. Dieser Radius, den Pfarr den neutralen Radius nennt,
bestimmt sich nach Isaachen aus der Gleichung:

==t .t ... .. .220.

Da r, und »; bekannt, 148t sich aus dieser Gleichung der neutrale
Radius r, ermitteln, wonach dann nach Gl. 219 die Konstante C
bestimmt werden kann.

Die Erscheinung, dafl sich die Geschwindigkeiten in einer radia-
len Schicht eines Kriimmers nach einer Hyperbel einstellen, wird sich
auch im Laufradkanal finden und kann sich hier bei Kkleinen
Kriimmungsradien sehr unangenehm bemerkbar machen. Das Wasser
hat im Schaufelkanal nach Durchtritt durch die Schaufelkriimmung
nur noch einen sehr kleinen, annihernd geradlinigen Weg bis zum
Austritt aus dem Laufrad zuriickzulegen und wird auf demselben
ein Ausgleich der relativen Geschwindigkeit nicht stattfinden kénnen,
derart, daB die in der Schaufelkrimmung nach einer Hyperbel sich
einstellenden Geschwindigkeiten bis zum Laufradaustritt iiber der
ganzen Weite a, wieder gleiche Grofe annehmen. Die Folge davon
wird szin, daB sich die aus Rechnung gefundenen Diagramme iiber
der ganzen Austrittsweite nicht richtig einstellen konnen, wodurch
ein stofifreies Arbeiten der Pumpe gestort wird.

Nach dem Gesagten wird man versuchen, stets einen Schaufel-
kanal mit groften Kriimmungsradien auszufiihren, was am besten
bei der nach vorwérts gekriimmten Schaufel zu erreichen ist. Hier
kann man oft den Anschluf der Eintritts- mit der Austrittsevolvente
durch eine Gerade herstellen, so daf der Kriimmungsradius im
mittleren Teil der Schaufel unendlich grof wird.

Bei der Schaufel von Laufrad II wird sich die Kriimmungs-
richtung notwerdigerweise umkehren, wodurch sicheriich auch
wieder groflere Verluste entstehen als bei einer nach einer Rich-
tung gekriimmten Schaufel von Laufrad I. Auflerdem wird man
letztere Schaufel stets mit gréferen Krimmungsradien ausfiithren
konnen.

Wenn dies beriicksichtigt wird, so ist man wohl berechtigt,
zu sagen, dafl die Verluste beim Durchtritt des Wassers durch den
mittleren Teil des Schaufelkanales und die Verluste, die dadurch
entstehen, da durch EinfluB einer mehr oder minder groBen Schaufel-
krimmung nicht iiber der ganzen Austrittsweite des Laufrades der
Austritt aus demselben und der Eintritt in das Leitrad stoBfrei er-
folgt, bei der vorwirts gekriimmten Schaufel geringer ausfallen
werden als bei der radial gerichteten.
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Bei der Betrachtung der Reibungs-, Stof- und Spaltverluste
war man zu dem Resultat gekommen, daf die beiden erstgenannten
Verluste fiir die vorwirts gekriimmte und radial gerichtete Schaufel
ziemlich gleich grof sind, wéhrend der Spaltverlust bei der vorwirts
gekriimmten Schaufel grofer austillt. Dieser groBere Verlust wird
nun durch die vorteilhafte Gestaltung des Schaufelkanales wieder
reichlich aufgehoben werden.

Praktische Versuche haben ergeben, dal mit der vorwirts ge-
kriimmten Schaufel der beste Wirkungsgrad zu erreichen ist und
so werden denn heute fast ausschlieflich die Laufradschaufeln in
derartiger Form ausgefiihrt.

Bei dem Laufrad III machen sich die Verluste durch die starke
Schaufelkrimmung an dem Gesamtnutzeffekt sehr bemerkbar, so
daf diese Art der Schaufelung fiir die Zentrifugalpumpe wohl iiber-
haupt nicht am Platze ist.

27. Der Wirkungsgrad an Hand von Versuchsergebnissen.

Nachdem im Vorhergehenden gezeigt worden ist, anf welche
Punkte bei dem Bau von Zentrifugalpumpen zur Erreichung eines
hochsten Nutzeffektes besonders zu achten ist, sollen jetzt noch
einige Daten iiber die Grofie des Gesamtwirkungsgrades angegeben
werden. Man wird sich hierbei nur an Versuchsresultate von aus-
gefiihrten Pumpen halten konnen, und es soll besonders vermerkt
werden, daB die hier von der Firma Gebr. Sulzer, Winterthur und
C. H. Jaeger & Co., Leipzig wiedergegebenen guten Versuchsresultate
nur durch die gewissenhafteste Behandlung der Zentrifugalpumpe
auf dem Konstruktionsbureau und durch tadellose Ausfithrung in
der Werkstatt entstanden sind.

Besondere Beachtung verdienen die an Sulzer-Pumpen ge-
machten Versuche von der Wasserhaltung Horcoja-Spanien, die
noch spéter eingehender beschrieben wird. Die Versuchsergebnisse
sind in Fig. 56 und 57 veranschaulicht.') Bei beiden Versuchen war
die Fordermenge die gleiche, wahrend jedoch die manometrische
Forderhthe bei den Versuchen nach einjahrigem Betrieb 389 m, bei
denen nach 5 jihrigem Betrieb 480 m betrug. Bei 389 m mano-
metrischer Forderhohe arbeitete die Wasserhaltung mit drei Pumpen-
sitzen, also jede Pumpe auf ca. 130 m manometrischer Forderhohe,
wahrend bei 480 m noch eine weitere Pumpe mit 109 m mano-
metrischer Forderhohe eingeschaltet wurde. Die angegebenen Ver-
suchsresultate beziehen sich also auf 3 bzw. 4 Pumpen, welche

!) Herzog, Elektrische Bahnen und Betriebe, 1905.
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vierstufig gebaut sind. Die mittlere Umdrehungszahl war in beiden

Fallen 870 pro Minute.

Wie die Nutzeffektskurven zeigen, betrug
der Wirkungsgrad der Pumpen bei einer mittleren Leistung von
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Fig. 56. Versuchsergebnisse in Horcaja nach einjihrigem Betrieb.

Kurve 1: Wirkungsgrad der Pumpen,

Kurve 2: An die Pumpen abgegebene

Leistung. XKurve 3: Theoretische Pumpenarbeit.
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Fig. 57. Versuchsergebnisse in Horcajo nach fiinfjihrigem Betrieb.

Kurve 1: Wirkungsgrad der Pumpen. Kurve 2: An die Pumpen abgegebene
Leistung. Xurve 3: Theoretische Pumpenarbeit.

420 PS. 76 °/,, nach 5jahrigem Betrieb bei einer der groBeren Forder-
hohe entsprechenden Leistung von 500 PS. wiederum 76°/,. Nach
5 jahrigem fast ununterbrochenem Betrieb (nach Angabe der Be-
triebsleitung waren die Pumpen durchschnittlich im Monat nur
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16 Stunden aufler Betrieb) hat also eine Abnahme des Wirkungs-
grades nicht stattgefunden. Hiermit ist ein schlagender Beweis ge-
liefert, daB die oft filschlich zu ungunsten angefiihrte schnelle Ab-
nutzung des Lauf- und Leitrades durch die hohen Wassergeschwindig-
keiten bei diesen Pumpen nicht eingetreten ist. Dieses #ullerst
giinstige Resultat ist nur durch sachgemé&fie Ausfiihrung herbei-
gefithrt worden, bei welcher durch richtiges Verhéltnis der Winkel
und Querschnitte und Tourenzahl zur Férderhdhe und Fordermenge
ein vollstindig stofifreies Arbeiten dieser Pumpe erreicht wurde.
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Fig. 58. Versuchsergebnisse einer Senkpumpe.

Kurve 1: Normale Leistung. Kurve 2: Wirkungsgrad der Pumpe.
Kurve 8: Verbrauch des Motors. Kurve 4: Verbrauch der Pumpe.
Kurve 5: Druckhthe. Kurve 6: Theoretische Pumpenarbeit.

Die in Fig. 58 wiedergegebenen Ergebnisse einer zweistufigen
Senkpumpe mit vertikaler Welle zeigen, daf mit der Grofe der
Pumpe der Wirkungsgrad derselben steigt. Diese Pumpe forderte bei
einer minutlichen Tourenzahl von 1025 16 cbm pro Minute auf eine
manometrische Forderhohe von 45m. Fir die garantierte Leistung
ergab sich hier ein Wirkungsgrad von 83°/,, der, wie die Kurven
zeigen, unter anderen Betriebsverhiltnissen auf 84 9/, steigt.

Wohl gleich gute Resultate erreichen die von der Firma C. H.
Jaeger & Co., Leipzig, ausgefiihrten Hochdruck-Zentrifugalpumpen.
Fig.59 zeigt Versuchsresultate einer sechsstufigen Pumpe, die auf 110 m
manometrischer Foérderhhe bei 1400 Umdrehungen pro Min. 2,0 ¢bm
in der Minute fordert. Die Abszissen stellen die minutlichen Férder-
mengen in 100 Teilen der normalen Foérdermengen dar, die obere
Kurve zeigt die durch Drosselung hervorgebrachte Férderhshe, die
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untere vom Nullpunkt ausgehende Kurve die Wirkungsgrade be-
zogen auf die abgedrosselte Forderhohe. Auch hier wurde fiir die
garantierte Leistung ein Wirkungsgrad von 76—779, ecrreicht,
wihrend bei geringerer Drosselung derselbe bis auf 799/, stieg.
Die in Fig. 60 dargestellten Versuchsergebnisse geben einen
Beweis, dafl auch noch bei sehr kleinen Fordermengen hei der
Zentrifugalpumpe ein ganz guter Nutzeffekt erreicht wird. Die
untersuchte vierstufige Pumpe sollte bei einer Umdrehungszahl von
1430 pro Minute 0,42 chm pro Minute auf 63 m manometrischer
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Fig. 59. Versuchsergebnisse einer sechsstufigen Pumpe.
2000 ltr/min. gegen 110 m.

Forderhohe heben, wobei ein Wirkungsgrad von 729/ erreicht
wurde, der bei einer durch Abdrosselung erzielten Firdetmenge
von 0,36 cbm, bezogen auf die entsprechend gréfiere Forderhshe,
aut 739/, stieg.!)

Durch langjihrige Erfahrung und sachgemifBe Austiihrung hat
auch diese Firma so hohe Wirkungsgrade fiir Hochdruck - Zentrifugal-
pumpen erreicht.

Es sei noch zu den von Sulzer wie Jiger angegebenen Ver-
suchsresultaten bemerkt, daf bei Bestimmung der Wirkungsgrade
die jeweilige abgedrosselte Forderhthe in Rechnung gestellt wurde.

1) Mueller, Zeitschrift des Vereines deutscher Ingenieure, 1905.
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Die durch Abdrossellung gewonnene grofere Forderhhe kommt
nun dem Besitzer nicht im vollen Betrage zugute, da ihm ja in
den meisten Féllen nur eine ganz bestimmte Forderhohe von Nutzen
ist. Fir den Abnehmer wiirde von Interesse sein eine Nutzeffekts-
kurve bezogen auf ein und dieselbe von ihm verlangte Forder-
hohe. Wenn man dies bei den vorliegenden Versuchen in Rech-
nung stellt, so wirde die Nutzeffektskurve einen stirkeren Ab-
fall mit kleinerer Wassermenge zeigen, immerhin wiirde aber fir
die normale Leistung der angegebene Nutzeffekt als Recht bestehen.
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Fig. 60. Versuchsergebnisse einer vierstufigen Pumpe.
420 ltr/min. gegen 63 m.

Aus den vorliegenden Versuchsresultaten ergibt sich fiir Hoch-
druck-Zentrifugalpumpen ein Gesamtwirkungsgrad in den Grenzen
von 70—80°, je nach GroBe und Leistung der Pumpe. Solche
hohe Zahlen fir den Wirkungsgrad sind, wie wiederholt gesagt,
nur bel sachgemifier Ausfithrung zu erreichen.

Wie eingangs erwihnt, setzte sich der Gesamtverlust zusammen
aus den hydraulischen und den mechanischen Verlusten. Bei den
hydraulischen Verlusten ist zu trennen der Reibungs-, StoB- und
Austrittsverlust von dem Spaltverlust. Die ersteren haben Einfluf}
auf die Forderhshen, indem zur Uberwindung derselben bestimmte
Druckhshen nétig sind, wahrend der Spaltverlust eine Mehrarbeit
bedingt, indem von der Pumpe noch die Spaltwassermenge geférdert
werden mu@.
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Zur Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit, Tourenzahl usw.
sind nur die Verluste in Rechnung zu stellen, welche die Forder-
héhe beeintrichtigen, mithin ist die Nettoférderhthe mit den Koeffi-
zienten =1 ¢ -} « (s. Gl. 11) zu multiplizieren. Bei der GroBen-
bestimmung der Laufradkanale ist die Spaltwassermenge mit in
Rechnung zu stellen.

Der Spaltverlust und der mechanische Verlust ist nun mit
ca. 6°, des gesamten Verlustes in Rechnung zu stellen und
danach der Koeffizient 5 zu bestimmen. Man tut jedoch gut,
diesen Koeffizient nicht zu klein zu nebmen, um fiir die normale
Leistung noch einen kleinen UberschuB an Férderhohe zu haben.



Ill. Die Regulierung und Klassifikation der
Zentrifugalpumpen.

28. Regulierung der Fordermenge durch Drosselung. Einflull
der Fordermenge auf die Forderhohe und Verluste bei
Drosselung.

Es war nachgewiesen worden, daBl die Zentrifugalpumpe fiir
eine bestimmte Umlaufszahl nur bei einem einzigen Zusammenhang
von Fo6rderhthe und Fordermenge stoBfrei arbeitet, fiir welchen
Fall dann der Wirkungsgrad den hochsten Wert erreichen wird.
Wenn man nun die Pumpe auf Fordermenge bei konstanter Touren-
zahl reguliert, was in den meisten Fillen durch Drosselung mittels
eines im Steigrohr eingebauten Schiebers geschieht, so hort ein
stoBfreies Arbeiten auf. Es wird also jedes Regulieren mittels eines
Drosselschiebers auf Kosten des Wirkungsgrades geschehen.

Am Laufradeintritt entstehen Sto8- und Wirbelungsverluste
dadurch, daf bei Verringerung der Foérdermenge die absolute Ein-
trittsgeschwindigkeit am Laufrad eine andere Richtung annimmt,
als dieselbe durch die Neigung des Evolventenwinkels am Leit-
apparataustritt bestimmt ist. Am Laufradaustritt kénnte sich wohl
ein richtiges Diagramm einstellen, wenn jetzt nicht hier die absolute
Austrittsgeschwindigkeit, also die Eintrittsgeschwindigkeit fiir den
Leitapparat, bei abnehmender Férdermenge einen kleineren Winkel
0, gegen u, annimmt, als derselbe am Beginn der Leitschaufel-
evolvente festgelegt ist.

Die GroBe der Verluste, die bei Abdrosselung der Pumpe
durch nicht stoffreies Arbeiten entstehen, 148t sich rechnerisch
kaum bestimmen. Aufgabe der Versuchsstationen wird es sein,
dartiiber Untersuchungen anzustellen. Es wurde hier nur der Ver-
such gemacht, zu zeigen, wodurch die Verluste bei Abdrosselung
hauptséichlich entstehen und wie man dieselben eventuell durch
geeignete Konstruktion verringern kann.
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Voraussichtlich werden die Verluste beim Eintritt und Durch-
tritt des Wassers durch den #uBeren Leitapparat am grofiten aus-
fallen. Man denke sich einmal eine Pumpe mit unendlich grofem
Durchmesser, so dafB sich die Laufrad- und Leitradschaufeln, wie in
Fig. 61 dargestellt, zeigen. Die Evolventenstiicke werden jetzt, da
auch der Erzeugungskreisdurchmesser unendlich gro8, geradlinig.
Stark ausgezogen ist das normale, der Berechnung der Pumpe zugrunde
gelegte Diagramm. Die Leitschaufel ist am Anfang unter dem Winkel
J, geneigt.

Fig. 61.

Bei Abdrosselung der Fordermenge wird der Winkel d, einen
kleineren Wert annehmen. In der Figur ist punktiert ein zweites
Diagramm eingezeichnet, wie es sich bei Verringerung der Forder-
menge eventuell einstellen konnte. Die absolute Geschwindigkeit

w, trete jetzt unter dem Winkel J, in die Leitschaufel. Der

a
Wasserstrahl wird nicht mehr parallel der Leitschaufel in den
Schaufelkanal eintreten, sondern durch Einfluf des kleineren Winkels
8, auf die eine Schaufelwand stofen, wihrend er die andere
itberhaupt nicht trifft. In Fig. 61 wurde versucht, dies anschaulich
darzustellen. Durch den harten Sto8 auf die eine Schaufelfliche
werden starke Wirbel entstehen, die eine geregelte Druckumsetzung
der absoluten Austrittsgeschwindigkeit sehr sch#édlich beeinflussen.

Je kleiner die Foérdermenge, je grofer also die Abweichung
des Winkels d,' von dem feststehenden Leitradwinkel, desto kriiftiger
wird der Stof der absoluten Austrittsgeschwindigkeit gegen die
eine Schaufelfliche sein, womit die Wirbelbildung und die hierdurch
auftretenden Verluste sich vergroBern.

Einen kleineren Betrag werden die Verluste bei Anderung der
Fordermenge am Laufradeintritt ausmachen. Ist auch dort ein
Leitapparat angeordnet, so wird der Geschwindigkeit in dem Raume
zwischen Leit- und Laufrad durch den Winkel am Leitapparataus-
tritt eine ganz bestimmte Richtung gegeben. Mit abnehmender
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Wassermenge mufl nun fir den stoBfreien Eintritt auch der Winkel
d, kleiner werden, da sonst die relative Eintrittsgeschwindigkeit v,
nicht mehr unter dem Laufradwinkel §,, also in Richtung der Lauf-
radschaufel, in die Laufradkanile eintreten kann. Ist nun der
Schaufelspalt, also der Zwischenraum zwischen Leitradaustritt und
Laufradeintritt sehr klein, so wird der falsche Richtungswinkel 6, ein
richtiges Einstellen des Eintrittsdiagramms unmoglich machen, die
relative Geschwindigkeit v, wird unter einem kleineren Winkel 8, in das
Laufrad eintreten und hier #hnliche Wirbelungsverluste veranlassen,
wie das fiir den Eintritt in den Leitapparat am Austritt gezeigt wurde..
Gibt man dagegen dem Schaufelspalt eine geniigende Grife, so wird
durch Einfluf der Umfangsgeschwindigkeit und der Relativgeschwin-
digkeit v,, die bestrebt ist, unter dem Winkel 8, in das Laufrad ein-
zutreten, die absolute Geschwindigkeit im Schaufelspalt ibre Rieh-
tung voraussichtlich #ndern koénnen, so daf der Winkel §, am
Laufradeintritt noch die richtige GréBe erh#lt. Durch einen ge-
niigend grofen Schaufelspalt wird es also vielleicht mdglich sein,
fir Fordermengen in weiten Grenzen am Laufradeintritt ein fast
stofifreies Diagramm zu erhalten.

Drosselt man die Pumpe ab, so wird neben der Fordermenge
auch noch mehr oder weniger die Forderhohe beeinflufit. Bei dem
Entwurf der Schaufelung einer Pumpe ist hierauf besonders zu
achten, da in den meisten Féllen die Bedingung gestellt wird, daf.
die Pumpe auch bei Abdrosselung noch die normale Forderhthe
mindestens erreicht. Im folgenden soll nun untersucht werden, in
welchem Mafie die einzelnen Rechnungsgrofien, Geschwindigkeiten
und Winkel, aut die Férderhthe bei Verringerung der Wassermenge
Einflu haben. Um die bei Drosselung auftretenden StoBverluste etc.
nicht in Rechnung zu ziehen, denke man sich die Pumpe mit aus-
wechselbaren Leitapparaten eingerichtet, entsprechend den jeweiligen
Fordermengen, so daf man den Koeffizienten % fiir verschiedene
Fordermengen annihernd gleich grof nehmen kann.

Am zweckmifigsten geht man bei der folgenden Betrachtung
wieder von der ersten Hauptgleichung, Gl. 10, aus, die sich, wenn
(14 o+ «)=mn (GL 11) gesetzt wird, schreibt

w0t et el
29 29 29 2y

Die einzelnen Glieder auf der linken Seite der Gleichung

werden bei Anderung der Fordermenge verschiedenen Einfluf auf

die Grofe der Forderhohe haben.
2 2

Das erste Glied %& wird, da die Umlaufzahl konstant.

nH, . . 221

n
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gehalten werden sollte, unabhingig von der Fordermenge, gleich

grof bleiben.
, 2

v,? — .
Ganz verschieden kann das zweite Glied —"T@ﬂ» bei Anderung
g

der Fordermenge die Forderhche beeinflussen. Je nachdem v,
grofier oder kleiner als v,, wird dieses Glied positiv oder negativ,
fir v,==v, ist es 0, hat somit tiberhaupt keinen Einfluf auf die
Forderhohe.

Es soll zuerst der Fall v, >wv, angenommen werden, wobei

2

2
v, —v .
das Glied i—é & positiven Wert annimmt. Wenn man wieder
a9

einmal Fig. 9 Betrachtet, 80 wird in diesem Falle beim Weg des
Wassers vom Punkte ¢ am Laufradeintritt bis zum Punkte a am
Laufradaustritt durch Abnahme der Geschwindigkeit v, auf die
kleinere Geschwindigkeit v, der Druck durch EinfluB der Grofe
v?— v}

i)éé—ﬁ— erhoht. Wird jetzt nun dic Fordermenge, somit auch die

Geschwindigkeiten v, und v, kleiner, so nimmt die durch Ge-
schwindigkeitsabnahme vom Punkte e bis a gewonnene Druckhohe
entsprechend ab.

\ Ist ‘)also v, >wv,, so wird bei kleinerer Férdermenge das Glied
v —uv,"

29
Forderhohe.

Wenn v, <v,, so ist eine bestimmte Druckhohe n&tig, um
die Geschwindigkeit v, auf die grofere Geschwindigkeit v, zu be-
schleunigen. Die Differenz dieser Druckhohen muB der durch
Wirkung von Zentrifugalkréiften entstehenden Pressung sozusagen
entnommen werden. Je kleiner nun die Férdermenge, um so kleiner
wird der Betrag dieser Entnahme an Druckhohe zur Uberwindung
der Geschwindigkeitszunahme von v, auf v,. Es wird also, wenn
v,2—uw,?

29
zur VergroBerung der Forderhohe beitragen.

auch kleiner, mithin bewirkt es eine Verringerung der

negativ, dieses Glied bei Verringerung der Fordermenge

2 2

¢ 8 —(, wird
29

Bei dem Spezialfall v,=wv, ist die GroBie

also {iiberhaupt keinen Einfluf auf die Forderhthe haben, wenn
man die Reibungshohe zur Uberwindung der Verluste beim Weg
des Wassers von e nach a vernachlissigt.
2 2
Die Grofe

’Ue - 7)a

werde noch umgeformt, indem man setzt

v v, F . .
— - und v,=—"-.-% so daB geschrieben werden kann
sin 8, sinf, F,

LI

a
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2g s’

L @)2 o 292
F, sin®f, = )
2
Als drittes Glied befindet sich in Gl. 221 ;L‘, die Geschwindig-
g

keitshohe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit. Den Einfluf dieser
GroBe auf die Forderhohe bei Anderung der Fordermenge sieht
man am besten aus den in Fig. 62, 63 und 64 dargestellten Aus-
trittsdiagrammen fiir §, > 90°, f,<90° und f,=90°"

U
[ i R
—_ — Ta Ua ol
Y
Gfs
Fig. 63. Fig. 64.

Ist der Winkel, den w, und v, einschlieflen, fiir das normale
Diagramm (es ist dies das Diagramm fiir die normale Leistung) ein
stumpfer (s. Fig. 62), so wird die Geschwindigkeit w, mit abneh-
mender Fordermenge stets zunehmen. Ist dagegen dieser Winkel
ein spitzer (s. Fig. 63), so wird w, mit der Férdermenge abnehmen.
Wenn der Winkel f, nicht viel grofer als 90° ist, so kann noch
der Fall eintreten, daB w, erst abnimmt bis zu einem Kkleinsten
Wert bei w,Lv, und dann wieder zunimmt.

Im allgemeinen kann man sagen, daf bei f,>90° die Ge-
schwindigkeit w, mit abnehmender Wassermenge zunehmen, bei
B,<90° abnehmen wird.

Fir §,=90° (Fig. 64) wird w, sehr wenig mit der Wasser-
menge abnehmen. ,

Das Glied -
29
beeinflussen, da8 dieselbe bei abnehmender Fordermenge fiir §, > 90°
groger, fir f, < 90° kleiner wird.

Im Austrittsdiagramm findet sich die Beziehung

2
w2 )
ﬂ:“ 68 Fy ... e
29 29

wird demnach die Forderhohe in der Weise

’UT—
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Als letztes Glied steht auf der linken Seite der Gl. 221 die
2

w,
Groge — *.
Tobe 2g

Ist fiir das normale Diagramm der Winkel 6,=90° so wird
der Winkel, den w, und v, einschlieBen, ein spitzer, so daf mit
abnehmender Foérdermenge w, erst abnimmt bis auf ein Minimum
bei w,Llv,, dann jedoch wieder
zunimmt. Meist wahlt man aber
das normale Eintrittsdiagramm
bei Verwendung eines Leitappa-
rates vor dem Laufradeintritt aus
schon angefiihrten Griinden so,

Fig. 65. daB der Winkel fB,~d,, wobei
dann der Winkel zwischen w, und
v, ein stumpfer wird (s. Fig. 65). Die Geschwindigkeit w, nimmt
dann mit abnehmender Wassermenge stets zu. Unter Berticksichtigung
dieses Falles wird die Grofie w, bei abnehmender Wassermenge die
Forderhdhe verkleinern.
Aus Fig. 65 ist zu entnehmen

2

w,

2 2 r
w, =—1w, +<ue— >

tg f,
oder wenn man setzt wr:”r'ﬁ
F\? v, F\?
P=v,t — el L L. 224
Yo =" <F> +<“e tg ﬁeFe>

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

a L =qnH,. . . 225

Da die Umlaufszahl konstant und die Untersuchung an der-
selben Pumpe ausgefiilhrt werden sollte, kann man schreiben

2__ 2
%:q. S .. 226
u uw, I
und y: et
¢ tg B, .
_g_ﬁ_a_ggﬁ#:% L1

so dafBl
C,+v, Co=nH, . . . . . . 228
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Die Bruttoférderhthe n H, wird also danach bei abnehmender
Fordermenge nur zunehmen, wenn die Konstante C, einen negativen,
abnehmen dagegen, wenn C, einen positiven Wert hat.

In den meisten Féllen ist fiir die Zentrifugalpumpe eine mini-
male Foérderhohe vorgeschrieben, die in der Nidhe der normalen
Leistung liegt. Soll mit der Pumpe weniger Wasser gefordert
werden, so mufl beim Abdrosseln die minimale Férderhthe mindestens
noch erreicht werden, da sonst nur durch Erhohung der Umlaufszahl
die F'érderhéhe vergrofert werden kann, was aber bei den meisten Be-
trieben ausgeschlossen ist. Will man also beim Abdrosseln in weiten
Grenzen die normale Férderhohe erreichen, so muff die Konstante C,
negativ genommen werden. Dies ist nur moglich, wenn der

u, u, I
Winkel $,>90° und wenn ferner das Glied —% > —° .22 igf,
/ wh, e,

Es muB demnach der Winkel g, und B, moglichst gro und das
F
Verhéltnis Fl moglichst kleiner als 1 gewihlt werden.

e

Zur Erfiillung der Bedingung, daf bei abnehmender Férder-
menge die verlangte normale Forderh6he noch erreicht wird, muf
die nach vorwirts gekriimmte Schautel mit g, >90° verwendet
werden, mit welcher auch, wie im vorigen Kapitel nachgewiesen
wurde, der hochste hydraulische Wirkungsgrad zu erreichen ist.
Anwendung wird die zurtickgekriimmte Schaufel nur finden, wenn
einmal verlangt wird, daf mit der Wassermenge auch die Forder-
menge abnehmen soll, welcher Fall aber sehr selten auftritt.

Bei den soeben angestellten Betrachtungen tiber das Verhalten
der Zentrifugalpumpe beim Abdrosseln war die Annahme gemacht
worden, daB, um stoffreies Arbeiten zu erhalten, fiir ein und die-
selbe Pumpe entsprechend der Wassermenge verschiedene Leit-
apparate verwendet werden, wobei der XKoeffizient n anndhernd
konstant angenommen werden konnte.

In Fig. 72 (8. 132) sind theoretische Druckkurven, wie sie sich
fir die in Kapitel 31 gerechneten Beispiele ergaben, eingezeichnet.
Diese Kurven stellen sich natiirlich nach Gl. 228 als gerade
Linien dar.

Die so ermittelten idealen Kurven sind in der Praxis nicht zu
erreichen. Die Zentrifugalpumpe erhilt Leitapparate, deren Gréfen
so bestimmt sind, daf die Pumpe fiir die normale Leistung ohne
Stof arbeiten kann, und es ist natiirlich nicht moglich, bei Ver-
ringerung der Férdermenge entsprechende Leitapparate einzuschalten.
Bei Verringerung oder Vergrofierung der Fordermenge werden am
Eintritt und Austritt des Laufrades Sto8- und Wirbelungsverluste

auftreten, deren GroBenbestimmung sich aber unserer Rechnung
Neumann, Zentrifugalpumpen. 8
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entzieht. Es wiire unniitze Arbeit, wollte man versuchen, rechnerisch
diese Verluste zu bestimmen, das kann nur auf einer Versuchsstation
geschehen. Aus einer Reihe angestellter Versuche ist es moglich,
sich ein Bild tiber die Grofie derselben zu machen.

Leider ist es dem Verfasser nicht moglich, tiber derartige
Untersuchnngen hier zu berichten. Die Versuchsresultate liegen zwar
in zahlreichen Kurven vor, wie sie in den Fig. 56 bis 60 angegeben
wurden, jedoch gehdren zur Diskussion dieser Kurven die ganz
genauen Konstruktionsdaten der Pumpen selbst. Daf diese Daten
die betr. Firmen nicht angeben, ist wohl aus naheliegenden Griinden
erklarlich. Man kann nur sagen, daf bei den Pumpen, deren Ver-
suchsresultatate hier angefiihrt wurden, voraussichtlich die Konstan-
ten C, negativen Wert haben werden.

Ferner war aus den Nutzeffektskurven zu ersehen, dafl der
Gesamtwirkungsgrad mit abnehmender Foérdermenge kleiner wird.
Einerseits liegt diese Verkleinerung in dem nicht stoffreien Arbeiten
der Pumpe, andererseits aber darin, daf der Spaltverlust und der
mechanische Verlust fir alle Fordermengen annihernd gleich gro8
sein wird, so daB er mit kleinerer Fordermenge, bezogen auf den
Gesamtkraftbedarf, wichst. Betrigt z. B. der zur Uberwindung dieser
Verluste notige Kraftbedarf bei normaler Leistung 79/, der Gesamt-
leistungen, so wird er bei halber Férdermenge, absolut genommen,
anndhernd gleich bleiben, bezogen auf den jetzt auftretenden Kraft-
bedarf jedoch etwa 14°/, betragen. Hieraus kann man sich haupt-
sichlich den starken Abfall der Nutzeffektskurven bei abnehmender
Fordermenge erkliren.

Es sei noch bemerkt, daB die hier entwickelten Gleichungen
iber das Verhalten der Druckhthe bei Abdrosselung nur in kleinen
Grenzen der Anderung der Fordermenge mit der Wirklichkeit tiberein-
stimmen. Bei sehr kleinen Férdermengen und bei vollstindiger
Abdrosselung nimmt die Forderhshe einen groferen Wert an, als
ihn die Rechnung ergab. Bei vollstindiger Abdrosselung ist dies

2 2
. . . w,*—u,” .
damit zu erkldren, daB bei Bestimmung der Griofie —2—% die Ge-
g

schwindigkeit w, nicht mehr auf den Durchmesser D,, sondern auf
den duferen Laufraddurchmesser D ® zu beziehen ist. Verfasser wird
auf diese Erscheinung bei Gelegenheit noch niher zu sprechen
kommen, wenn ihm mehr Versuchsresultate vorliegen.

29. Die verstellbare Leitschaufel.

In Kapitel 28 war an Hand der Fig. 61 angedeutet worden, wie
Verluste bei Anderung der Wassermenge dadurch entstehen, daB
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der Leitradwinkel oder Neigungswinkel der Evolvente nicht mit
dem jeweiligen Winkel tibereinstimmt, unter dem die absolute Ge-
schwindigkeit das Laufrad verlifit. Ein idealer Zustand fiir stoB-
freies Arbeiten, also richtiges Einstellen der Diagramme, wire nun,
wenn wiahrend des Betriebes Leitapparate mit verschiedenen Quer-
schnitten und Winkeln, entsprechend der Anderung der Forder-
menge, ein- und ausgeschaltet werden konnten, was jedoch praktiseh
nicht gut durchfiithrbar ist.

Ein anderes Mittel zur Verringerung der Querschnitte der Leit-
radkanile und Anderung des Winkels d,, das im Wasserturbinen-
bau zur Regulierung allgemein verwendet wird, ist die drehbare
Leitschaufel. Im Leitapparat werden die einzelnen Leitschaufeln
drehbar angeordnet und konnen auf irgend eine Weise mittels eines
aufien an der Pumpe zu betitigenden Mechanismus gemeinsam ver-
stellt werden, so daf es moglich ist, entsprechend der jeweiligen
Fordermenge, die Eintrittsweiten und Richtungswinkel einzustellen.

Vorausgeschickt soll werden, daBl die drehbare Leitschaufel bei
der Hochdruck-Zentrifugalpumpe wegen der geringen Leitradhohe
und dementsprechend kleinen Querschnitten nicht zu verwenden ist,
zumal wenn die Pumpe mehrstufig gebaut werden mufBl. Bei den
Niederdruckpumpen mit ihren entsprechend gréferen Querschnitten
steht nichts im Wege, die drehbare Leitschaufel auszuftihren. DaB,
soweit dem Verfasser bekannt, Zentrifugalpumpen mit einer der-
artigen Regulierung noch nicht ausgefiihrt werden sind, liegt wohl
wesentlich an den groferen Herstellungskosten. Es ist schwer,
eine im Preise hohere Pumpe, auch wenn sie anderen Typen gegen-
iiber Vorteile aufweist, aut den Markt zu bringen, zumal da fir
Normalleistung der garantierte Wirkungsgrad nicht hoher zu ver-
anschlagen ist. Bei der immer grofer werdenden Verwendung der
Zentrifugalpumpe, auch in ihrer Ausfithrung als Niederdruckpumpe,
werden immer hohere Anforderungen an einen guten Wirkungsgrad
gestellt und wenn hierbei auf hochsten Wirkungsgrad bei Anderung
der Wassermenge gesehen wird, so wird auch, trotz des hoheren
Preises, die Niederdruckpumpe mit regulierbarer Leitschaufel sich
ihren Platz erobern.

Eine allgemeine Anordnung der drehbaren Leitschaufel ist in
Fig. 66 dargestellt. Die Leitschaufeln sind hier drehbar um den
sog. Leitschaufelbolzen a angeordnet, der zu gleicher Zeit das Ge-
hiuse seitlich versteift. Mittels eines kleinen Lenkers b sind die
Schaufeln zwangldufig mit einem Ring ¢ verbunden, welcher im
Pumpengehiuse gelagert ist und der durch eine geeignete Vor-
richtung verstellt werden kann. Jeder Lage dieses Ringes wird
eine bestimmte Stellung si#mtlicher Leitschaufeln entsprechen, die

8*
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eine genaue Montierung vorausgesetzt, stets alle gleiche Eintritts-
weiten und gleich grofie Ablenkungswinkel haben werden.

Bei einer anderen Anordnung sind die drehbaren Leitschaufeln
fest mit den Bolzen verbunden, die dann mit Dichtung durch die
Gehiusewand durchgefiihrt werden. An den Bolzen sitzen kleine
Kurbeln, die von einem jetzt auBen am Gehiuse gelagerten Ring
mittels Zwischenlenkern oder Gleitsteinen verstellt werden konnen.

Fig. 66.

Diese Anordnung, in der Ausfilhrung zwar kostspieliger, ist der
ersteren vorzuziehen, weil der jetzt auflen liegende Reguliermecha-
nismus leichter zug#nglich ist.

Die Evolvente der Leitschaufeln wird, wie friiher, fiir die nor-
male Leistung der Pumpe konstruiert (s. Fig. 42). Dreht sich die
Leitschaufel, so bewegt sich auch das Evolventenstiick mit, die
Eintrittsweite und der Ablenkungswinkel werden kleiner, bis zur
SchluBstellung, wo dieser Winkel annihernd Null wird, also die
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Evolventenstiicke einen Kreis bilden. Die SchluBstellung der Leit-
schaufel ist in der Fig. 66 punktiert angegeben. Es soll hier noch
auf Tafel VII verwiesen werden, wo eine solche drehbare Leitschaufel
eingezeichnet ist.

Mittels der drehbaren Leitschaufel wird nun bei Anderung der
Fordermenge in weiten Grenzen ein stoffreier Eintritt in die Leit-
schaufel erreicht werden konnen, da es jetzt moglich ist, fiir jede
Fillung der Pumpe einen fiir das jeweilige Austrittsdiagramm pas-
senden Leitradwinkel zu erhalten. Eine kaum nennenswerte Ab-
weichung dieses Winkels wird zwar vorhanden sein, da ja mit
kleineren Eintrittsweiten die Evolvente ihren Kriimmungsradius
dndern miifite.

Bei Verkleinerung der Eintrittsquerschnitte der Leitschaufeln
wird die fir Reibungs- und StoBverluste notige Widerstandshohe
zunehmen. Bei der meist gebriuchlichen vorwirts gekriimmten
Schaufel nimmt die absolute Geschwindigkeit mit abnehmender For-
dermenge groflere Werte an, auflerdem wéichst mit abnehmender
Weite a; die Grofe %’—:‘—_jb, so daB nach Gl. 194, welche die durch

l

Reibung verloren gegangene Hohe angab, der Reibungsverlust in
der Leitschaufel mit abnehmender Férdermenge zunehmen wird.
Mit abnehmender Schaufelweite wird das Verengungsverhiltnis durch
die Schaufelstéirken ein groferes werden. Es wird somit nach Gl 212
auch die durch den Schaufelstof verloren gegangene Widerstands-
hohe mit abnehmender Fordermenge einen gréferen Wert annehmen,
zumal da auch die Geschwindigkeiten zunehmen.

Die Leitschaufeln vor dem Laufradeintritt verstellbar einzurich-
ten, 146t sich konstruktiv nicht gut durchfiihren. Wie schon im
Kapitel 28 angefiihrt, werden bei einem geniigenden Schaufelspalt hier
die Verluste bei Anderung der Foérdermenge nicht so groff ausfallen.

30. Die Klassifikation der Zentrifugalpumpen.

In diesem Kapitel soll gezeigt werden, wie man bei der
Fabrikation der Zentrifugalpumpen durch Angabe einzelner Kon-
stanten sofort tibersehen kann, ob bei der Ausfithrung einer neuen
Pumpe vorhandene Modelle von Leit- und Laufrad benutzt werden
konnen.

Es werde angenommen, daf eine Reihe von Pumpen mit ver-
schiedenen Férderhohen und Wassermengen schon ausgefiihrt worden
sind, und daB die mit denselben erzielten Versuchsresultate giinstige
waren. Man wird versuchen, soweit es mit einem guten Wirkungs-
grad vereinbar ist, bei Neuausfilhrung einer Pumpe moglichst die
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vorhandenen Modelle, besonders diejenigen von Leit- und Laufrad
zu benutzen.

Zuerst wird untersucht werden, ob nicht das ganze Modell
einer ausgefiihrten Pumpe Verwendung finden kann, was zur Be-
stimmung der Konstante fithrt, die im Kapitel 6 mit Charakteristik K

der Pumpe bezeichnet wurde. Nach Gl. 49 war K :w:QHj H, ist
iy,
natiirlich bei mehrstutigen Pumpen die Forderhshe fiir eine Stufe,
man mufl also bei Berechnung der mehrstufigen Pumpen sich sofort
iiber die Anzahl der zu verwendenden Stufen klar werden. Dieselbe
Pumpe ist fiir alle Forderhohen und Férdermengen brauchbar, fir

welche -—.&— den Wert der der Pumpe eigenen Charakteristik K
VoH,

hat, die eine gemeinsame Konstante fiir Leit- und Laufrad ist. Vor

der Bildung des Ausdruckes nH, mufi erst noch der Koeftizient #

angenommen werden. Fir  gebe man die Férdermenge in cbm

pro Min. an.

Um sofort die Umdrehungszahl der Pumpe fiir verschiedene
Forderhohen bestimmen zu koénnen, legt man die Umdrehungszahl
der Pumpe fiir eine bestimmte Bruttoférderhthe fest. Die Um-
drehungszahlen verhalten sich wie die Wurzeln aus den Forder-
hohen und kann man also nach Annahme des Koeffizienten # die
Umdrehungszahl fiar beliebige Foérderhshe sofort ermitteln. Es
empfiehlt sich, die anzugebende Umdrehungszahl aut eine Brutto-
torderhdhe von nH, = 10 zu beziehen.

Als Bezeichnung der Pumpe gibt man zweckmifig den HduBeren
Laufraddurchmesser in dem an, so daf z. B. Pumpe Nr. 4,5 an-
deutet, daf der Laufraddurchmesser 4,5 dem betrigt.

Wie im Kapitel 15 gezeigt wurde, kann dasselbe Laufrad
nach entsprechender Anderung des Leitapparates fiir verschiedene
Fordermengen bei gleicher Forderhshe verwendet werden, so daB
man fir eine ausgefiihrte Pumpe nur nach Anderung des Leit-
apparates mehrere Konstanten K anfiithren kann. Mit der Forder-
menge #&ndert sich durch Einfluf des Winkels d, und J, auch die
Umfangsgeschwindigkeit, somit die Umdrehungszahl, und wird des-
wegen fir jede neue Konstante auch die zugehorige Umlaufszahl
wieder bezogen auf eine Bruttoférderhdhe von #H, = 10 angegeben
werden miissen.

Bei der Neuausfithrung einer Pumpe wird fiir dieselbe die Kon-
stante K und die Umlaufszahl » fiir yH,= 10 bestimmt. Aulerdem
wird man aber gleich festlegen, in welchen Grenzen der Fordermenge
das Laufrad nach Anderung des Leitapparates noch zu verwenden
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ist, was zur Bestimmung von @,,,. und @ . und damit zur Fest-

legung von K, . und K, fiihrt.

min

Die groBte und kleinste noch mit gutem Wirkungsgrade zu
fordernde Wassermenge bestimmt man am einfachsten durch Auf-
zeichnung des Eintrittsdiagramms, indem bei Annahme eines noch
brauchbaren Winkels J, die zugehorige Geschwindigkeit w, und
hiermit die Fordermenge ermittelt wird. In welchen Grenzen man
hierbei zweckmiBig den Winkel d, wihlt, ist abhingig  von der
Grofe des Laufradwinkels f,. Bei der spiter folgenden Berechnung
einer Zentrifugalpumpe soll dies noch n#éher angegeben werden.

Fir ein vorhandenes Laufradprofil berechnete sich die Um-
fangsgeschwindigkeit «, nach Gl. 141, oder, wenn man diesen Wert

-60
tir », in die GL nzul“) p— einfiihrt, ergibt sich fir die jeweilige

Umlaufszahl pro Min. die Beziehung

F, D,
u:_l_” 60. Fatgﬁa +ﬁqfigﬁe
D 2
Pl (3]
N |
.| 60 F,tgB, " D tgp, <60>2 ng H,
B L A e (e
o D,
Es sei nun
F, D,
60  F.itgh, ' Dytgf Lo

Fosh, D
o= ]

<0n> <>:13....231.

a

und

so dafl sich Gl. 229 in einfacher Form schreiben a6t

n=—w A -+Vw? A*+B-ygH, . . . 232

Zur Ermittelung der jeweiligen radialen Eintrittsgeschwindig-
keit w, muf die Eintrittsfliche F, bekannt sein, worauf sich dann

’
diese Geschwindigkeit aus der Beziehung w, —_—% ermittelt.

e
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Um fiir alle Falle fir verschiedene Wassermengen schnell die
Umlaufszahlen bestimmen zu konnen, wird man auch die Kon-
stanten 4 und B sofort nach Berechnung einer neuen Pumpe fest-
legen und zur Bestimmung von w, die Eintrittstliche I, angeben.
Vielleicht ist es auch angebracht, die Tourenzahl fir K, ,, und K,
bezogen auf nH, = 10, festzulegen.

Zur Untersuchung, ob fiir eine zu entwerfende Pumpe vor-
handene Modelle oder Teile derselben verwendet werden konnen,
bilde man nach Annahme des Koeffizienten 4 die Charakteristik

K =—_g—: Dann sieht man in einer Tabelle nach, ob schon eine

VaH,

Pumpe mit gleicher Charakteristik ausgefithrt worden ist und be-
stimmt sich, wenn dies der Fall, die Umlaufszahl. Gibt dieselbe
eine fiir den Fall annehmbare Gréfie, so kann direkt das vorhandene
Modell verwendet werden.

Oft wird auch die Umlaufszahl vorgeschrieben, wobei man
dann zugleich mit der Charakteristik sich die Umlaufszahl fiir
nH, == 10 bestimmt und jetzt zusieht, ob fir diesen Zusammen-
hang von n und K schon Modelle vorhanden sind. Ist dies nicht
der Fall, so untersuche man, ob nicht vielleicht ein Teil der Modelle
verwendet werden kann, indem man in den Tabellen die Werte
von K und K, betrachtet.

x min



IV. Die Schaufelschnitte mit Rechnungsbeispielen.

31. Schaufelschnitte gewohnlicher Art.

a) Berechnung und Schaufelung fiir zwei Hochdruck-
Zentrifugalpumpen.

In den vorhergehenden Kapiteln war angegeben worden, wie
tir stofifreies Arbeiten der Zentrifugalpumpe das Eintritts- und Aus-
trittsdiagramm zu bestimmen ist, wie ferner die Schaufeln an ihrem
Anfang und Ende als Evolventen auszubilden sind. Im folgenden
soll nun gezeigt werden, wie die Schaufelgefifie selbst am vorteil-
haftesten zu gestalten sind, was nebst der Berechnung der Pumpen
an einzelnen Schaufelschnitten vorgefiihrt werden soll.

Zuerst werde der einfache
Fall angenommen, daf, wie in l
Fig. 67 angegeben, die Eintritts- '
breite b, parallel zur Achse ist.
Legt man durch ein solches Lauf-
rad im AufriB Ebenen a-—a oder
b — b senkrecht zur Achse, so pro-
jezieren sich die Schnitte durch die
Schaufeln im Grundrif alle in I
gleicher Form, die Schaufel selbst Fig. 67.
steht also auf jedem Horizontal-
abschnitt senkrecht. Nach Konstruktion der Eintritts- und Austritts-
evolventen wird sich das Schaufelgefil sehr einfach herstellen lassen,
indem man die beiden Evolventen mittels geeigneter Kurve derart
verbindet, daB das Schaufelgefifl eine angemessene Form erhilt.
Dabei ist neben anderen vorher erwihnten Punkten zu berticksich-
tigen, daB die Schaufelzahl moglichst klein genommen werden soll.

An einigen Beispielen soll jetzt die Berechnung der Zentri-
fugalpumpe und die Konstruktion der Schaufeln durchgefiihrt
werden, und zwar vorerst an einem Radprofil wie in Fig. 67 an-
gegeben ist.
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Beispiel I. Siehe Tafel III.

Es soll ein Lauf- und Leitrad tiir eine mehrstutige Hochdruek-
Zentrifugalpumpe entworfen werden fir folgende Verhiltnisse

H,=20m @==2,0 cbm pro Min.

1
Der hydraulische Wirkungsgrad ? werde mit 0,75 angenom-

men, so daf also n H, = 26,66 ist.

2,0
In der Sekunde sind zu férdern: Q:%’6:0,0333 cbm.

Die Spaltwassermenge werde mit 5 °/; der zu férdernden Wasser-
menge angenommen, so daf sich die zur Berechnung des Laufrades
notige Fordermenge ergibt zu:

@ ~20,035 cbm.

Das Laufrad. Der Saugrohrdurchmesser D, wurde mit 0,15 m
angenommen. Die Nabe des Laufrades habe einen Durchmesser
d,==0,08 m, so daB die freie Fliche F, vor dem Laufradeintritt
die GroBle hat

e

F/=(D2—d,) % —0,012644 qm

und somit die Geschwindigkeit w,’ in dieser Fliche

w, = ?”: 2,76 m.

e

Es sei der suBlere Laufraddurchmesser D *=0,3m und der dufiere
Laufradwinkel f,*=155°.

Die Schaufelzahl werde mit z=10 angenommen.

Nach Gl. 168 bestimmt sich der Erzeugungskreisdurchmesser
d, fir die Evolvente am Laufradaustritt zu

d,—D/ sinf *=—0,127Tm
und nach Gl. 169 die Schaufelweite

D 27 -si a
a,+s,= »“—ﬂ—LﬂL=O,O4 m.

Za

Die Schaufelstirke s, betrage 0,004 m, mithin die Schaufelweite
a,= 0,036 m.

Der der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit zugrunde
zu legende duBere Laufraddurchmesser D * kann jetzt nach Gl. 172
rechnerisch bestimmt werden

Da:-‘/baa —i:a/ai—{_ 2 a/a 'Daa'COS lgaa - 0’2675 m
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Derselbe Wert wurde auch graphisch ermittelt, indem an dem Er-
zeugungskreis eine Tangente gezogen und vom Schnittpunkt der-
selben mit der Peripherie des Kreises mit dem Durchmesser D * das
a
Stiick -2“- abgetragen wurde.
Der zur Berechnung notige Laufradwinkel in D, ergibt sich
nach Gl. 170

D sinp @
inp,——ao e 0475
sin 8, D, 475,
also B,=151° 40"

Bei Annahme der Laufradhthe b,==0,015 m bestimmt sich die
Austrittsfliche im Durchmesser D, zu

F=10,01 265 qm

und die durch die Schaufelstirken verengte Austrittsfliche aus der
Beziehung
a
F,=F/-—*=0,01138 qm
a a a/a/—i_sa ’ q ?
ferner die relative Austrittsgeschwindigkeit v, in dieser Fliche
)
v, = ——=3,08 m.
¥ Fa/

Der innere Laufraddurchmesser D, wurde zu 0,185 m festgelegt.
Bei der Annahme f,=0, also w,==v, bestimmt sich die Umfangs-
geschwindigkeit «, nach Gl. 136, die lautete

— v
. = i n < >"”1
=0, 2t f 11— . D,
B Ztt’ﬁatl D J

a

1] R LT AT
- 2tgp, |1 l <9@>3} ™ __l <_Di>z ( )
°fel ™2 \D, 2\D

a

hieraus

w,==22,66m und u,=u, %ﬁ= 15,68 m.

a
Die Umlaufszahl ergibt sich aus der bekannten Beziehung

”:7111;60 —=1611 ~ 1600.

a

Zur Konstruktion des Austrittsdiagrammes bestimme man die

(% .
GroBe —~—, worauf sich dann ohne Antragen des Winkels g, das

tg f,’
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Diagramm nach dem angegebenen Verfahren aufzeichnen la8t.
Fig. 68 zeigt das so gefundene Austrittsdiagramm. Auf graphischem
oder rechnerischem Wege ergibt sich die absolute und die relative
Austrittsgeschwindigkeit

w,==17,2m .= 6,5m.
Den Leitradwinkel d, bestimmt man am zweckmifBigsten aus der

Beziehung sin 6,1:—;%, woraus sich ergab d,==10° 20".

Q%é-% ) . 17,2
=75 0'

[ ‘=m0’ —yss7z !

e i ‘

! 7

L Uy =226

Fig. 68.

=3,

Die Schaufelteilung im Durchmesser D, hat bei z==10 die Grofie

¢ DaT

a

==0,0841 m.

Die radiale Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt hatte
sich ergeben zu w',=2,76, ferner die Umfangsgeschwindigkeit
im Durchmesser D, zu u,= 15,68 m.

Die Teilung f, bestimmt sich zu

Mit den angegebenen Gréfen 146t sich das Kintrittsdiagramm
und die GroBe a,- s, graphisch sebr einfach nach dem auf Seite 55
angegebenen Verfahren ermitteln. Die Konstruktion ist in dem
Eintrittsdiagramm (s. Fig. 69) angegeben und bedarf wohl keiner
weiteren Frklirung mehr. Es wurde so ermittelt

w,=3,35m w,~—v,=8,52m a,—0,019m s,==0,004m
p,=9,=23° 10

We=T75,68

Se=F

Fig. 69.

Zur Kontrolle iiber die graphische Ermittelung bestimme man

" . a,+s
noch den Wert fiir w, aus der Beziehung w,=w,'-—*——%  woraus
a
e

sich ergab w,= 3,345 m.
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Der Erzeugungskreisdurchmesser fiir die Eintrittsevolvente be-
stimmt sich entweder aus Gl 162 oder einfacher aus (Gl. 160)
g, — %52 o730 m
T
Die Eintrittshéhe b, im inneren Laufraddurchmesser D, hat
die Grofle

b,=——">"——-=0,0218 m.
(4 r

Nachdem - so auch fiir den Laufradeintritt alle Grofen fest-
gelegt sind, wurden nach dem im Kapitel 17 angegebenen Ver-
fahren die Evolventen fiir den Ein- und Austritt aufgezeichnet. Die
beiden Evolventen werden durch eine fiir die Gestaltung des Schaufel-
gefafies giinstige Kurve verbunden, was man am zweckméifBigsten
erreicht, wenn mittels Pauspapier die Eintrittsevolvente gegen die
Austrittsevolvente so lange verschoben wird, bis die Verbindungs-
kurve giinstig erscheint.

Bei der Bestimmung des Laufradprofils muf im &uBeren Durch-
messer D, die Hohe b,=0,015m und im inneren Durchmesser D,
die Hohe 0,=0,0218 m eingehalten werden.

Der Kriimmer beim Laufradeintritt ist so zu gestalten, daB
jeder Querschnitt desselben die Grofe der Fliche F,' hat, damit
nicht innerhalb des Kriimmers eine Verzoégerung oder Beschleuni-
gung stattfinden kanm.

Das Leitrad. Der Durchmesser d;, des Erzeugungskreises fiir
die Evolvente der Leitradschaufel bestimmt sich nach Gl. 174
d,= D, -sin d,.
Es war ermittelt worden
D,=0,2675m und d,== 10° 20/,
woraus sich ergibt
d,==0,0478 m.

Nach Annahme einer Schaufelzahl z,= 8 bestimmt sich die
GroBe a,-Fs, aus Gl 175 zu

d
a,+ 5= ITT ~0,0188m.

Es werde die Schaufelstirke zu s,=0,004 m angenommen, so
ergibt sich fiir die Schaufelweite a,==0,148 m.
Die Grofe g,--s, kann auch noch aus Gl. 176 ermittelt

!
werden, die da lautete a,~}s,=—— ¢
w, - b,z

a a

, worin mnach GIl. 173
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%__ \war. Die vom Laufrad gehobene Wassermenge Q'
a,+s,
wird zwar vor dem Eintritt in das Leitrad um den Betrag der Spaltwasser-
menge abnehmen. Bei der Annahme, daf die Geschwindigkeit im
Spalt in einer Evolventenbahn verlduft, wird proportional der Wasser-
menge auch die Geschwindigkeit w, abnehmen, so daf das

Wassermenge
Geschwindigkeit
nieht erst die um die Spaltwassermenge verminderte Foérdermenge
und die dazu gehorige Geschwindigkeit in Rechnung zu ziehen,
sondern kann in Gl. 177 die fir die Berechnung des Laufrades
angenommene Wassermenge @' und die entsprechende Geschwindig-
keit w,’ einsetzen.

Die weitere Ausbildung der Leitradkanile richtet sich nach
der Form des dieselben umgebenden Gehiuses. Hat dasselbe eine
Spiralform, so wird man den #ufleren Teil der Leitschaufel eine
Richtung geben, die sich moglichst der Evolvente des Gehduses an-
schlieBt. Sitzt der Leitapparat zentrisch in einem runden Geh#use
nach Art der Fig. 7, so wird man das Wasser vorteilhaft radial
aus den Schaufeln austreten lassen. Wird, wie es bei mehrstufigen
Hochdruck-Zentrifugalpumpen der Fall ist, das Wasser nach dem Aus-
tritt aus den Leitschaufeln durch einen Umfiihrungskanal geleitet,
so 1aBt man die Schaufeln in diesem Kanal in Richtung des aus
den Leitschaufeln austretenden Wasserstrahles beginnen und gegen
den Eintritt in das n#chste Laufrad hin in Richtung der absolu-
ten Eintrittsgeschwindigkeit endigen.

Es wird sich nun empfehlen, tiber die angestellte Berech-
nung der Diagramme eine Xontrolle auszutiben, indem man
untersucht, ob die ermittelten Geschwindigkeitsgréfien die Gl. 221
erfiillen, welche lautete

r— .
Wy =W,

Verhiltnis konstant bleibt. Man braucht also

w? u? v 2 v 2 w2 2
(St TR VRN VI TR Vi 7
Da f,==4,, mithin v,=—w, angenommen wurde, so ist
S
29 2y
Fir die ermittelten Geschwindigkeiten bestimmte sich
n H, = 26,62,

wihrend die der Rechnung zugrunde gelegte Bruttoférderhohe
26,66 betrug. In Anbetracht, daf die vorliegende Rechnung mit
dem Rechenschieber durchgefiihrt wurde, ist dieses Resultat der
Genauigkeit ein gutes zu nennen.
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Eine weitere Probe der Rechnung, ferner eine Untersuchung
iber das Verhalten der Forderhshe bei Abdrosselung der Pumpe
kann man mit Gl. 225 machen, die da lautete

i i F

» a e . Ta

w,?— u,’ " tg tgf, F,
17 Hn = a—g‘— -I— "'hb—ﬁa(—.‘—g‘b‘———" = 01 —{__ 7)7“ Cg-

Die Werte der Konstanten ermittelten sich zu
C,=27,5 C,=——0,27.
Es war fiir die normale Férdermenge v, = 3,08 m, also
n H=26,668,
was auch annéihernd mit dem verlangten Wert iibereinstimmt.

Die Konstante C, hat nur einen kleinen negativen Wert, so
daf§ fiir gleichen Koeffizienten # die Foérderhthe mit abnehmender
Wassermenge nur noch sehr wenig zunehmen wird. Berticksichtigt
man aber, dafl voraussichtlich der Koeffizient # bei Abdrosselung
zunimmt, so wiirde schon bei wenig verringerter Wassermenge die
verlangte Forderhéhe nicht mehr erreicht werden konnen. Diese
Schaufelung wird vielleicht fiir eine Pumpe, die oft Kkleinere
Wassermengen zu liefern hat, nicht gut brauchbar sein, es sei denn,
daf die Druckleitung eine betréchtliche Liange hat. Ein bestimmter
Bruchteil von H, ist zur Uberwindung der Reibungsverluste in
dieser Leitung notig, und diese Reibungshthe wird annfihernd mit
dem Quadrate der Rohrgeschwindigkeit abnehmen, so daf also bei
kleinerer Férdermenge ein Kkleineres H, zu setzen ist. So kann
es vorkommen, daf bei einer lingeren Leitung die Grofie » H, in
bestimmten Grenzen der Fordermenge gleiche Grofe hat, indem bei
kleineren Wassermengen # zwar zu- H, dagegen abnimmt.

Es sei hier noch darauf aufmerksam gemacht, daB die Ab-
nahme der Nettoférderhtche H, bei abnehmender Wassermenge be-
dingt durch eine lingere Rohrleitung bei der Wahl der Pumpe
nicht aufler Acht zu lassen ist. Man muf wohl tiberlegen, daB
eine zu sehr bei Abdrosselung der Pumpe vergrofierte Forderhohe
nutzlos den Kraftverbrauch der Pumpe erhoht, die Druckhshe, die iiber
dem Oberwasserspiegel steht, kommt dem Interessenten nicht zugute.

Nachdem auf die angedeutete Weise die ausgefiihrte Rechnung
aut ihre Genauigkeit gepriift worden ist, wird man jetzt zur Klassi-
fikation der Pumpe die verschiedenen Konstanten festlegen. Es er-
mittelte sich die fiir Lauf- und Leitrad gemeinsame Konstante

@ 0388,

o V?;Hn
und die Umlaufszahl, bezogen auf nH,A ==10, zu n= 990,
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Beriicksichtigt man noch den #dufleren Laufraddurchmesser
D,=0,3m,
so ist die Pumpe durch folgende Grofen festgelegt
Hochdruckpumpe No. 3,0 K=0,388 »=—=990.

Das vorliegende Pumpenmodell mit Verwendung des Leit- und
Laufrades ist also fiir alle die Fille sofort brauchbar, fiir welche
die Charakteristik K die Grofe 0,388 hat.

Durch Aufzeichnen der entsprechenden Diagramme ergab sich,
daBl ohne grioBere Beeintrichtigung des hydraulischen Wirkungs-
grades nach Anderung des Leitapparates mit demselben Laufrad
im Maximum eine minutliche Wassermenge von 2,5 cbm pro Minute,
im Minimum eine solche von 1,5 cbm geférdert werden kann,
so daB sich bei gleicher Grofie des Koeffizienten # ergibt

K, = 0,485 K, =0291.

Um die Umlaufszahl fiir beliebiges K bestimmen zu konnen,
ermittele man nach GIl. 230 und 231 die Konstanten A und B, die
fiir das Beispiel die Werte ergaben

A=——6,08 B=97170.

Die Tourenzahl fiir eine beliebige Fordermenge und Forderhohe
ermittelt sich sodann nach GIl. 232, welche lautete

n=—w,A+Vw? A>+ygH -B.

Zur Bestimmung der Geschwindigkeit w, muf man noch die
GroBe der Eintrittsfliche F, angeben, sodann bestimmt sich w, aus
!

der Beziehung W= Zur genauen Klassifikation der berech-

neten Pumpe wird man jetzt schreiben.

Hochdruckpumpe No. 3,0 K =—10,388 n==2990
K, _.—0485 K _—0,291
F,—0,01043 A—— 6,08 B=97170.

Die Konstante 4 hat einen ziemlich kleinen Wert, so daB sich
die Umlaufszahl bei verschiedenen Geschwindigkeiten w, nur wenig
dndert. Bei dem folgenden Beispiel nimmt diese Konstante einen
grofieren Wert an und es hat dann die Wassermenge nicht unwesent-
lichen EinfluB auf die Umlaufszahl.

Bei der soeben fiir Beispiel I ermittelten Schaufelung ergab sich,
daB bei Abdrosselung, also Verringerung der Fordermenge, die Forder-
hohe voraussichtlich abnehmen wird. Es fragt sich nun, wie er-
hilt man durch andere Annahme der Schaufelung eine Gewihr dafiir,
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dafl die Pumpe bei Abdrosselung fiir jede Férdermenge mindestens
den normalen Druck noch hailt.

Im Kapitel 28 war hieriiber schon einiges gesprochen worden.
Es soll hier auf einen Punkt noch einmal besonders aufmerksam
gemacht werden, der die Wahl der Grofe des dufleren und inneren
Durchmessers betrifft. Damit # H, mit abnehmender Férdermenge
grofer wird, mufite in Gl 225 das zweite Glied der rechten Seite
negativ sein. Je grofler dieser negative Wert, um so gréfer der

2yt w,>—u,?

%
Ausdruck ~*——*%, Man wird also versuchen, das Glied JL-;;
)

moglichst grof zu machen, was man einerseits durch Annahme
eines grofen Winkels #, und d,, ferner aber auch durch zweck-
méfige Annahme des inneren und #ufleren Laufraddurchmessers

(4

a Da’

uzz?__ue2 2 De ?
C, = ; = -[1——(17) ]

a

erreicht. Setzt man u,=u so kann man auch fir Gl 226

schreiben

Je kleiner also das Verhéltnis g—e, um so groBer die Kon-
a

stante C;, um so hoher wird die Pumpe bei Abdrosselung férdern.

Verkleinert man den inneren Laufraddurchmesser bei dem
vorhin angegebenen Laufradprofil, so kann die Eintrittslinie b, nicht
mehr parallel zur Achse, sondern mufl als eine Kurve in dem Lauf-
radkrimmer angenommen werden. Wie bei dieser Annahme die
Schaufelfliche zu bestimmen ist, wird im folgenden Kapitel niher
angegeben werden.

D
Ein weiteres Mittel zur Verkleinerung des Verhiltnisses - ist

‘Da
die Vergroferung des #uBeren Durchmessers D,. Um zu zeigen,
welchen Einfluf die Vergrofierung desselben auf die einzelnen
RechnungsgroBen hat, soll jetzt noch eine zweite Schaufelung durch-
gefithrt werden, indem fiir dasselbe Beispiel der #duflere Laufrad-
durchmesser D %=0,35 m angenommen wird.

Beispiel II (s. Taf. IV).
Der duflere Laufraddurchmesser sei D *=10,35 m. Das Laufrad-
profil am Eintritt soll das gleiche sein wie fiir Beispiel I, so daf also

D,=0,150 m F/=0,012644 qm w,/=2,76 m D,=—0,184 m.

Die Anzahl der Laufradschaufeln sei jetzt z=9. Bei der
ersten Schaufelung konnte man die Schaufelzahl nicht kleiner als
10 annehmen, da sonst kein Anschluff der Eintritts- mit der Aus-

trittsevolvente mehr zu erreichen war. Bei dem groferen “duBeren
Neumann, Zentrifugalpumpen. 9
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Durchmesser konnte wegen der entsprechend grofier ausfallenden
Differenz D,— D, die Schaufelweite gréfer gewahlt werden und
somit die Schaufelzahl verringert werden.

An dieser Stelle sei noch darauf hingewiesen, daf der noch
mogliche Anschluf der Eintritts- mit der Austrittsevolvente die
kleinste Schaufelzahl bestimmt. Im Xapitel 24 war angegeben
worden, wie zweckmiflig die Wahl einer geringen Schaufelzahl ist.

Bei der Schaufelung mit gréferem Laufraddurchmesser werden
zwar die Schaufelkanile etwas linger werden, bei der geringeren
Schaufelzahl fallen aber die Schaufelweiten groéfier aus, so daB sich
die hydraulischen Verluste fiir beide Schaufelungen voraussichtlich
annidhernd gleich einstellen werden. Es wurde aus diesem Grunde

1
wie frither der hydraulische Wirkungsgrad %20,75 angenommen,

so daB sich wieder ergibt # H, = 26,66.
Der #dufere Laufradwinkel im Durchmesser D * habe die
GroBe f,°=155° Es bestimmt sich sodann

d,=0,148 m und a,4 s,=0,0517 m,
mithin die Schaufelweite a,= 0,0477 m und die Schaufelstirke
s=0,004 m.
Nach Gl. 172 oder grap‘hisch ermittelt sich der der Berechnung
zugrunde zu legende duBere Laufraddurchmesser D,= 0,308 m und
der Laufradwinkel in diesem Durchmesser f, = 151°20".

Die Laufradhohe b, werde jetzt angenommen mit b, == 0,012 m,
so daf sich ergibt

F =0,01072 qm und v,== 3,26 m.

Bei der Annahme f§,==4, bestimmt sich nach Gl. 136 die Um-
fangsgeschwindigkeit zu

#,==21,84 m und u,==13,11 m.

Die Umlaufszahl pro Minute betrigt jetzt » =1350. Fir den
inneren Laufraddurchmesser D, ist die Teilung ¢,==0,0646 m.

Nach bekannter Konstruktion ermittelte sich graphisch
a,+5,==0,0285m a,==0,0245m s5,=0,004m f,=0,=—26°15'
w,= 3,21 m w,=v,=="7,31 m.

Der Durchmesser des Erzeugungskreises fiir die Eintrittsevolvente
ergab d,=—0,0814 m.

Die durch die Schaufeln verengte FEintrittsfliche bestimmte
sich zu F,=0,01086 qm.
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Im Austrittsdiagramm ermittelte sich die relative und die
absolute Austrittsgeschwindigkeit zu
v,=6,78 m w,=16,2 m.

In Fig. 70 und 71 ist das Austritts- bzw. Eintrittsdiagramm
tir die gefundenen GroBen dargestellt.

%*’)d‘ , ﬂ)a.”16’z 3;
2 :
| 8y =171°%0" L —u=597 il
[ Ug =27,8% ﬁ; o
Fig. 70.

Fir den Leitapparat ergibt sich der Durchmesser des FEr-
zeugungskreises d;=—0,062 m und bei der Annahme einer Leit-
schaufelzahl von z =28 die Schaufelweite a,==0,0205 m und die
Schaufelstirke s,= 0,004 m.

L we = 73,77 I
L Uo = 73,38 _J
Fig. 71.

Nach bekanntem Verfahren wurden die Evolventen verzeichnet
und dann die Schaufelkansle ausgebildet. (Siehe Tafel IV.)

Es soll nun jetzt wieder untersucht werden, wie sich bei dieser
Schaufelung die Druckhohen bei verminderter Férdermenge einstellen
werden. Gl. 228 schreibt sich nach Bestimmung der Konstanten O,

und G,.
nH,=—31,2—wv,-1,389.

Fir die normale Fordermenge war v, = 3,26 m, wofiir sich er-
gibt » H,==22,685 gegeniiber 26,666, wie fiir die Berechnung
angenommen wurde.

In Fig. 72 sind die theoretischen Druckkurven eingezeichnet,
wie sich dieselben fiir das angefiihrte Beispiel bei der Schaufelung I
und II ergeben. Als Abszissen sind die Fordermengen, als Or-
dinaten die Brutto-Druckhthen #H, aufgetragen. Man sieht, daf
der etwas grofere Laufraddurchmesser fiir Schaufelung II immerhin

wesentlich zur Vergrofierung der Druckhohe beitrégt.
g*
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Es moge nochmals darauf hingewiesen werden, daf die in
Fig. 72 verzeichneten Druckkurven in Wirklichkeit einen anderen
Verlauf zeigen werden, indem die Drucke bei geringerer Wasser-
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menge groflere Werte an-
nehmen. Trotzdem ist
aber die Darstellung der
beiden Drukkurven in-
sofern von Interesse, als
sie ein klares Bild gibt
von dem Einflufi der ver-
schiedenen  Annahmen

D
des Verhéltnisses —% auf

'Da
die Foérderhohe.

Die Charakteristik der
PumpemitSchaufelung 1T
ergibt sich wie frither
zu K=0,388, die Um-
laufszahl bezogen auf
7 H,=10, berechnet sich
jetzt zu n=827, so daB

man als Kennzeichen fiir die Pumpe schreiben kann:

Hochdruckpumpe Nr. 3,5 K =0,388
Es wurde wie friither festgelegt
K,,.=—0485 und K

min

n=827.

=0,291.

Die Konstante 4 und B ermittelt sich zu

A= —31,0

B =5980.

Die zur Berechnung von w, notige Eintrittsfliche hatte die GroSe
F,=0,01086 qm, so daB man zur genauen Klassifikation der Pumpe

jetzt schreiben kann

Hochdruckpumpe Nr. 3,5

K, — 0,485

F,—0,01086

K=—0,388 n=—827
K, . —0,291
A——31  B=15980.

Die fiir verschiedene Pumpen ermittelten Werte wird man zweck-
miBig in einer Tabelle zusammenstellen.

Fiir Beispiel II hat die Konstante 4 schon einen gréferen Wert,
es berechnet sich nach Gl. 232 die Umlaufszahl fiir

K, .. =0,485 entspr. w,=— 241 m

m

K, .. =0,291 entspr. w,=4,02 m

n=—1328
n=1377,
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wihrend die Umlaufszahl fiir K = 0,388, wofiir das Leit- und Lauf-
rad der Pumpe ausgefithrt war, n=1350 betrug. In Fig. 71 sind
die Eintrittsdiagramme fir K, und K, . mit Angabe der Ge-
schwindigkeiten eingezeichnet.

ax

b) Berechnung und Schaufelung einer Niederdruck-
Zentrifugalpumpe.

s soll die Schaufelung fiir Lauf- und Leitrad einer Nieder-
druckpumpe entworfen werden fiur folgende Verhéltnisse:

Q=18 cbm pro Minute H, =8,0 m.

1
Der hydraulische Wirkungsrad; werde mit 0,8 angenommen, so

daf sich ergibt # H, = 10.

In der Sekunde sind zu fordern @ —0,3 cbm.

Die Spaltwassermenge werde mit 6°/, der Fordermenge an-
genommen, so daB sich die der Berechnung des Laufrades zugrunde
zu legende Fordermenge ergibt zu

Q' =0,3-+0,018==0,318 cbm.

Das Laufrad. Der Saugrohrdurchmesser wurde mit D ,==0,36m
angenommen. Bei einem Nabendurchmesser von d, = 0,1 m ergibt
sich sodann die freie Saugrohrfliche vor dem Eintritt in das Laufrad
zu F!=0,093938 und somit die Saugrohrgeschwindigkeit an dieser
Stelle w,'=3,39 m.

Ferner sei der duBere Laufraddurchmesser D, *=0,75 m, der
Laufradwinkel in demselben f,*==155° und die Anzahl der Lauf-
radschaufeln z=12. Nach Gl. 168 bestimmt sich der Erzeugungs-
kreis fiir die #suBere Evolvente d,==0,316 m und bei Annahme
einer Schaufelstirke s==0,005 m nach Gl. 169 die Schaufelweite
a,==0,0778 m.

Der der Berechnung zugrunde zu legende #uBere Laufrad-
durchmesser ergibt nach Gl. 172 D, ,==0,68 m, ferner die Teilung
in diesem Durchmesser {,=— 0,178 m.

Den Laufradwinkel fiir diesen Durchmesser erhdlt man nach
Gl. 170. Es ist f,==152°10".

Bei Niederdruck-Zentrifugalpumpen werden die Reibungsver-
luste geringer ausfallen als bei den Hochdruck-Zentrifugalpumpen,
da bei ersteren kleinere Geschwindigkeiten und gréfere Kanal-
querschnitte vorhanden sind. Um einen Leitapparat vor dem Lauf-
radeintritt in Fortfall zu bringen, nehme man 532900: also die
absolute Kintrittsgeschwindigkeit w, senkrecht u, an.
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Bei dieser Annahme gestaltet sich die Berechnung der Umfangs-
geschwindigkeit bedeutend einfacher, dieselbe kann jetzt bei An-
nahme von v, nach Gl. 58 oder bei Annahme von J, nach Gl. 63
ausgefiihrt werden. Zur schnellen Bestimmung der Umfangs-
geschwindigkeit und der radialen Austrittsgeschwindigkeit kann
man sich auch der auf Tafel I verzeichneten - und A-Kurven bedienen,
wovon im vorliegenden Falle Gebrauch gemacht wurde.

Der Leitradwinkel werde angenommen mit d, = 25°

Fir 6,=25° und f,=152°10" ergibt sich aus den x-Kurven
%=1,37, mithin u,=x VygH = 13,58 m.

Hiernach bestimmt sich die Umlaufszahl pro Minute zu n == 380.

Fiir 0, ==25° ergibt sich aus der A-Kurve (s. Tafel I) 1=0,11,
mithin nach Gl 104

=V %7—951 3,38 m
nach Gl 157 ist dann
v, =3,1Tm
und die Laufradhohe b, nach Gl. 158
b,=0,047 m.

Die durch die Schaufelstirken verengte Austrittsfliche ist
F,=0,0942 qm.
Zur Konstruktion des Austrittsdiagrammes bestimme man noch
VugH,
%

die Grofie =17,22, worauf dann nach dem auf Seite 41

wiedergegebenen Verfahren das Austrittsdiagramm aufgezeichnet
werden kann. (8. Fig. 73.)

2, 96
> z 71 :
< ’77:9 1\)6«/ o
N 1 I
0 =152 q=25° &
| Vyghp =122 {
l____ﬁ:__u“ =K. 1/79/7’,;=73,58—————l
Fig. 73. 4

Graphisch oder analytisch ermittelte sich die relative und ab-
solute Austrittsgeschwindigkeit

v,=— 7,18 m w, == 17,96,
Der innere Laufraddurchmesser wurde mit D,==0,42 m an-
genommen. Bei z=12 bestimmt sich die Teilung ¢,=0,11 m.

Die Umfangsgeschwindigkeit in diesem Durchmesser hat die
Grofe u,==8,4 m.
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Die Saugrohrgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt hatte sich
ergeben zu w,' = 3,39 m.

Mit den angegebenen Grofen w,, w, und ¢, lift sich das
Eintrittsdiagramm (s. Tafel V) leicht nach bekanntem Verfahren
aufzeichnen und die GroBe a,- s, graphisch ermitteln. Es wurde
so gefunden

a,==0,04d m s,=0,006m w,=— 3,82 m.

@=22c6m
Uf”;}”ﬁ; 7=78 »
e - Q=73com o\ S
G =\ | 5
%) s, //o)\
® @m
Up=8,25
Ue=8% ]

| we=855 -
Fig. 74.

Der Durchmesser des Erzeugungskreises der Eintrittsevolvente
ist dann d,=0,172 m. Die Hohe b, am Laufradeintritt ergab

b,—=0,071 m,
ferner die durch die Schaufelstiirken verengte Eintrittsfliche
F,=0,0835 qm.

Nachdem so alle Rechnungsgroflen fiir den Eintritt und Aus-
tritt festgelegt sind, werden die Evolventen aufgezeichnet und die
Schaufelkanile ausgebildet (siehe Tafel V). Beim Aufzeichnen des
Laufradprofiles ist wieder darauf zu achten, daf im #uBeren Durch-
messer D, die Laufradhshe b,= 0,047 m und im inneren Durch-
messer D, die Laufradhdhe b,==0,071 m eingehalten wird. Ferner
ist der Krimmer vor dem Eintritt in die Schaufel so auszubilden,
daB jeder Querschnitt desselben die Grofe F,==0,093938 qm bhat.

Der Leitapparat. Fir den Leitapparat wurden die Schaufel-
zahl z,=—=14 angenommen. Der Durchmesser des Erzeugungskreises
bestimmt sich nach Gl. 174 zu '

d,== 0,288 m,
und aus Gl. 175 bei Annahme einer Schaufelstirke von s,== 0,006 m.
Die Schaufelweite a,=0,0586 m.
Auf Tafel V ist die weitere Ausbildung der Schaufelkanile des
Leitrades zu ersehen.
Kraftverbrauch. Fir die Pumpe wurde ein Gesamtnutz-

effekt von 75°/, angenommen, so daB sich der Kraftverbrauch in PS.
nach Gl 192 bestimmt zu N=—=42,7 PS.
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Zur Kontrolle tiber die Richtigkeit der angestellten Rechnung
wird man jetzt wieder untersuchen, ob die ermittelten Geschwindig-
keitsgrofen Gl. 221 erfiillen, ferner wird man, um einigermaBen
eine Kontrolle zu haben, wie bei Abdrosselung sich die Druckhthen
einstellen werden, fiir Gl. 228 die Konstanten C, und C, bestimmen.

Aus der Rechnung ergab sich
C,=11,67 C,=—0,494,

so daB sich Gl. 228 schreibt 5 I, =11,67—wv,-0,494.

Fiir die normale Fordermenge war v, = 3,38, wofiir sich er-
gibt # H,—10,0, was genau mit dem angenommenen Werte
Ubereinstimmt. Aus der Grofe der Konstanten €, ist zu ersehen,
daB die Forderhthe bei Abdrosselung voraussichtlich nicht unter
den Wert der normalen Forderhshe heruntergehen wird.

Es sei noch bemerkt, daB die vorliegende Berechnung der
Pumpe mit Hilfe der x»- und A-Kurven ohne Benutzung der Tafeln
der Kreisfunktionen durchgefiihrt wurde.

Zur Klassifikation wird man die Charakteristik K —  ———

bilden, ferner die Umlaufszahl bezogen auf #H, = 10,0 festlegen.

Als groBte, noch mit gutem Nutzeffekt von der Pumpe zu
fordernde Wassermenge wurde mnach Aufzeichnen der Diagramme
(s. Fig. 74) eine solche von 22 cbm pro Minute und als kleinste
eine Wassermenge von 13 chm ermittelt. ¥s ergibt sich dann

K, =696 und K, —4,18. Die Diagramme hierfiir sind in der
Figur eingezeichnet. Aus Gl. 230 und 231 ergaben sich fiir die
Konstanten 4 und B die Werte 4 —— 6,77, B—1276.

Zur genauen Klassifikation der Pumpe wird man jetzt schreiben
Niederdruckpumpe Nr. 7,5 K—=5 n =380
K, =696 K, —418
F =0,0835 A=—86,77 B—=1276

32. Die Schaufelschnitte mit Abwickelung der Schaufelenden
auf den Kegelminteln.

a) Allgemeines.

Im allgemeinen wird das Gewicht einer Zentrifugalpumpe ab-
hingig sein von der GroBe des #duBleren Durchmessers und wird
man, um einerseits an Gewicht zu sparen, andererseits, um die
Umlaufszahl zu erhdhen, versuchen, den #uBeren Durchmesser des
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Laufrades moglichst klein zu halten. Hierauf ist besonders bei
Niederdruck-Zentrifugalpumpen zu achten, die ja bei grofieren Lauf-
raddurchmessern schon ganz ansehnliche Gewichte aufweisen.

Verfolgt man die Entwickelung des dem Zentrifugalpumpenbau
so nahe verwandten Wasserturbinenbaues, so erkennt man dort das
Bestreben, um einerseits hohe Tourenzahlen zu erreichen, anderer-
seits aber auch um mit kleineren Gewichten die Turbinen billiger
herstellen zu konnen, den dulleren Laufraddurchmesser immer mehr
und mehr zu verkleinern. Das Laufrad einer Franzisturbine hatte
zur Zeit seiner Entstehung ein Profil wie das in Fig. 756 dargestellte
Laufrad der Niederdruck-Zentrifugalpumpe. Wéihrend der &uBere
Durchmesser dort 0,75 m betrigt, so wirde man denselben heute
auf den Durchmesser des Saugrohres, also auf 0,36 m reduzieren,
wodurch natiirlich die Umdrehungszahl erhsht und das Gewicht
ganz wesentlich verringert wird.

Wenn auch die Verhiltnisse bei der Zentrifugalpumpe etwas
anders liegen, so wird doch namentlich die Niederdruck-Zentrifugal-
pumpe eine #hnliche Entwickelung
noch durchmachen. Auch hier wird
man versuchen, einerseits zur FEr-
hohung der Umlaufszahl, anderer-
seits zur Verminderung des Gewich-
tes den #dulleren Laufraddurchmesser
moglichst klein zu machen. Um die
wohl meist verlangte Bedingung zu
erfiillen, dal die Pumpe bei Abdros- | :
selung die normale Foérderhshe noch ﬁa=5go——*-{
erreicht, muf bei den Zentrifugal- |

. 0:=.5w—~—————||

D,
pumpen das Verhéltnis 17“ stets > 1 |

angenommen werden, Weas bei der
Wasserturbine nicht Bedingung ist.

Man wird versuchen, den inneren
Laufraddurchmesser D, so klein als

moglich zu wéhleu, bei welcher Vor- _iﬂfm«—-—l [
aussetzung die bei den im vorigen R pa—
Kapitel angefithrten drei Beispielen Fig. 76.

gemachte Annahme, daf die Ein-

trittshéhe b, parallel der Achse ist, fallen gelassen werden muf.
Wie schon im vorhergehenden kurz erwidhnt, muB zur Ver-

kleinerung des inneren Laufraddurchmessers D, die Laufradeintritts-

fliche innerhalb des Krimmers am Laufradprofil angenommen

werden, so daB jetzt die Eintrittslinie b, sich als eine Kurve irgend-
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welcher Art darstellt, die kurz mit Eintrittsbogen bezeichnet werden
soll. Im Schwerpunkt dieses Eintrittsbogens liegt der mittlere innere
Laufraddurchmesser D,. Dieser Durchmesser und die Lénge des
Eintrittsbogens b, muf so gewihlt werden, daf die Gleichung
D,nb,—=F, erfiillt wird, worin F, der um die Nabenfliche des
Laufrades verengte Saugrohrquerschnitt war.

Hat man den Eintrittsbogen und den mittleren inneren Durch-
messer festgelegt, so wird der dufiere Durchmesser so angenommen,
daB bei Abdrosselung eine Druckabnahme moglichst nicht stattfindet,
wobei besonders auf Gl. 225 zu achten ist. Bei der vorher be-
rechneten Niederdruck-Zentrifugalpumpe (Beispiel III, Tafel V) war
der duBere Laufraddurchmesser D,* = 0,75 m. Im folgenden wird nun
noch eine Niederdruck-Zentrifugalpumpe fiir dieselbe Wassermenge
und Fordermenge wie Beispiel III, die Gl. 225 in gleicher Weise
erfiillt, berechnet werden, bei welcher der innere Laufraddurch-
messer auf D, = 0,264 m und davon abhéngig der HuBere Laufrad-
durchmesser D * auf 0,5 m reduziert wurde. Die Laufradprofile
dieser beiden Pumpen zeigen im gleichen Mafstabe Fig. 75 und 76.

Im vorliegenden Falle war es also durch Verkleinerung des
mittleren inneren Laufraddurchmessers moglich, den &uBeren Lauf-
raddurchmesser von 0,75 m auf 0,5 m zu verkleinern, wodurch natiir-
lich letztere Pumpe hohere Tourenzahlen haben wird und auch
im Gewicht leichter ausfillt.

b) Beschreibung der Schaufelschnitte mit Durchfiihrung der
Berechnung und Schaufelung fiir zwei Niederdruck~-Zentrifugal-
pumpen.

Es ist leicht zu ersehen, daf es bei dem in Fig. 76 angegebenen
Laufradprofil nicht mehr moglich sein wird, mit Hilfe cines einzigen
durch das Laufrad im Aufri gelegten Schnittes die Schaufel im
Grundrif festzulegen. Zur Darstellung der Schaufelfliche miissen
jetzt die Schaufelschnitte mit der Abwickelung der Schaufelenden
auf den Kegelminteln verwendet werden, wie sie im folgenden
genauer angegeben werden sollen.?)

1) Es soll nicht unterlassen werden, darauf hinzuweisen, daB das jetzt
folgende Verfahren zur Ermittelung der Schaufelfliche mittels der Schaufel-
schnitte mit der Abwickelung der Schaufelenden auf den Kegelminteln zuerst von
A. Pfarr, Darmstadt, damals Oberingenieur bei Voith, Heidenheim, im Verein
mit C. Hutzelsieder, jetzt Oberingenieur bei Voith, fiir die Schaufelung der
Franzisturbinen durchgefithrt wurde. Veroffentlicht wurde dieses Verfahren
zuerst von E. Speidel und W. Wagenbach in Nr. 20 der Zeitschrift des
Vereins deutscher Ingenieure, Jahrg. 1899. Diese beiden Herren haben nur
das Verdienst, die Sache zuerst verodifentlicht zu haben, wihrend das bei
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Es werde angenommen, daf die Grofien am Ein- und Austritt
ermittelt und daraufhin das Laufradprofil aufgezeichnet worden ist.

Man denke sich nun das Laufrad (s. Fig. 77) in eine Anzahl
kleinerer Teillaufrader zerlegt, wozu man die Austrittshdhe b, in die
gewiinschte Anzahl gleicher Teile teilt. Der Eintrittsbogen ist in
die gleiche Anzahl Teile so zu zerlegen, daB der Rotationskdérper,
der von jedem Teilbogen gebildet wird, gleichen Bruchteil von der
Gesamteintrittstliche ausmacht. Bezeichnet man diese Teilbogen
fortlaufend mit bel, be?, bes ete., die Schwerpunktsdurchmesser der-
selben entsprechend mit d,, d, ete. und ist z die Anzahl der Teil-
bogen, so muf fiir jeden derselben die Bedingung erfiillt sein

Das in Fig. 77 dargestellte
Laufrad ist in vier Teilrider ge-
teilt. Auf die soeben angegebene
Weise wurden die Punktea, b, ¢, d, e
am Eintrittsbogen und am Lauf-
radaustritt ermittelt. Die so er-
haltenen Punkte werden durch so-
genannte Schichtlinien verbunden,
die moglichst senkrecht auf den
Eintrittsbogenstehen sollen, da man
gich in Richtung dieser Linien den
Eintritt des Wassers in das Lauf-
rad und den weiteren Lauf durch
dasselbe denkt. Weiterhin sind
die Schichtlinien so auszubilden,
daBl eine beliebige Kurve senk-
recht zu denselben, in Fig. 77
punktiert angegeben, durch die
Schichtlinien so geteilt wird, daB
die Rotationsflichen der einzelnen Teilkurven gleichen Inhalt haben.
Die Schichtlinien werden dann das Laufrad in einzelne Teil-Lauf-
rider zerlegen, durch welche gleich groBe Wassermengen gefordert
werden.

Proportional den Durchmessern der einzelnen Punkte a, b,
¢, d, e am Eintrittsbogen werden sich die Umlaufsgeschwindigkeiten

Fig. 77.

weitem groBere Verdienst der Einfithrung A. Pfarr, Darmstadt, zusteht. Es
ist sehr bedauerlich, daB in der Literatur immer auf die Schaufelschnitte von
E. Speidel und W. Wagenbach Bezug genommen wird, wihrend die Prioritat
des Verfahrens den Vorgenannten unzweifelhaft zusteht.
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und Teilungen &ndern, so daB fir jeden Punkt am Eintritt die
Diagramme und damit auch die Schaufelweiten verschieden aus-
fallen werden. Zur Ermittelung der Schaufelweiten werden fiir die
einzelnen Punkte die Diagramme erst zu bestimmen sein, wobei
man am zweckmiBigsten von der Annahme ausgeht, daf sich vor
dem Eintritt in das Laufrad die Geschwindigkeit w," senkrecht zur
Rotationstliche mit dem Eintrittsbogen b, einstellt.

Zugleich mit der folgenden Beschreibung der Schaufelschnitte
soll ein Rechenbeispiel durchgefiihrt werden. Fiir ein solches
wurden dieselben Bedingungen gestellt wie fiir Beispiel III. Es ist
also wiederum die Schaufelung fiir eine Niederdruek-Zentrifugal-
pumpe zu entwerfen fir

Q=18 cbm pro min und H,=8,0m.

Wie frither wurde der hydraulische Wirkungsgrad mit 0,8
angenommen, so daB »H, = 10,0 ist.

Ferner sei wieder die fiir die Berechnung des Laufrades zu-
grunde zu legende Wassermenge pro Sekunde zuschliglich der Spalt-
wassermenge ' ==0,318 cbm.

Auch der Saugrohrdurchmesser habe gleiche Grofie wie friiher,
also D,==0,36 m, so dall die freie Saugrohrfliche vor dem Saug-
rohreintritt F,'=0,093938 qm und die Geschwindigkeit an dieser
Stelle w,'— 3,39 m betrigt. Um die Schaufelschnitte vorerst nicht
so kompliziert zu gestalten, wurde der #uBere Laufradwinkel mit
B,=90° angenommen.

Der #uBere Laufraddurchmesser sei jetzt D,”= 0,5m, die
Laufradhshe b,==0,068 m.

Die Umfangsgeschwindigkeit bestimmt sich fiir #, = 90° einfach
nach GI. 59

, zVﬁHn: 9,9 m.
Die Anzahl der Laufradschaufeln sei #z=10 und danach die Teilung
im #uBeren Durchmesser ¢, = 0,157 m.

Bei der Annahme der Schaufelstirke mit s=0,005 m ergibt
sich die Schaufelweite a,= 0,152 m.

Die durch die Schaufelstirken verengte Austrittsfliche hat die
Groge

F,=0,1034 qm
und die radiale Austrittsgeschwindigkeit in dieser Fliche

v, =—v,=3,07m.
Man kann jetzt das Austrittsdiagramm aufzeichnen (s. Tafel VI)
und ermittelt graphisch oder analytisch

w,=10,36 und J,=17°15".



Schaufelschnitte mit Abwickelung der Schaufelenden auf den Kegelménteln. 141

Die innere Begrenzung des Laufradprofiles wird jetzt provi-
sorisch entworfen und ein beliebiger Eintrittsbogen eingezeichnet,
der moglichst senkrecht zu den Profillinien ist. Denselben nimmt
man, wenn angingig, als Kreisbogen an, weil bei einem solchen
sich sehr leicht der Schwerpunkt, somit der innere mittlere Durch-
messer D, bestimmen 1d8t. Auch eine parabelartige Kurve wird
oft hierfiir gew#hlt. Fir den angenommenen Eintrittsbogen ermittelt
man sich zur Bestimmung des mittleren Durchmessers die Schwer-
achse parallel zur Pumpenachse, was auf verschiedene Weise aus-
gefiihrt werden kann. Sodann wird untersucht, wie groB die von
dem angenommenen Eintrittsbogen gebildete Rotationsfliche ist,
indem man sich den Ausdruck D,z-b, bildet. Ist die ermittelte
Flidche grofer oder Kkleiner als die verlangte Fliche F,, so verkiirzt
resp. verlingert man den Eintrittsbogen um ein Stiick Bogen,
dessen Rotationsfliche das Zuviel oder Zuwenig ausmacht. Sodann
wird wieder von neuem der Durchmesser D, bestimmt und unter-
sucht, ob jetzt die Gleichung D,nb,=F, erfiillt wird. Der innere
Teil des Laufradprofils muB8 noch entsprechend der Verlingerung
oder Verkiirzung von b, geéindert werden.

In Tafel VI wurde in dem Laufradprofil der so gefundene
Eintrittsbogen stark strichpunktiert eingezeichnet und zwar ergab
sich b,=0,113 m. Mittels eines Kr#fte- und Seilplanes wurde die
Lage der Schwerachse parallel zur Pumpenachse und somit der
Laufraddurchmesser D, ermittelt, der sich ergab zu

D,=0,264 m.
Es ist dann
D,nb,=0,0938 ~~ Fe'.

Das Laufrad wurde in vier Teillaufrader zerlegt. Nach dem
angegebenen Verfahren sind die einzelnen Punkte am Eintrittsbogen
ermittelt und die Schichtlinien dann unter Berticksichtigung der
vorher gestellten Bedingung eingezeichnet. Die Durchmesser fiir
die einzelnen Punkte a, b, ¢, d, ¢ am Eintrittsbogen wurden zugleich
mit den zugehorigen Umfangsgeschwindigkeiten und Teilungen in
einer Tabelle zusammengestellt.

Es ist sehr zu empfehlen, die gefundenen Werte sofort in einer
solchen Tabelle auf dem Schaufelplan selbst zusammenzustellen,
damit man dieselben zu einer etwa spiter stattfindenden Kontrolle
sofort zur Hand hat.

Auf Tafel VI sind fiir die einzelnen Punkte am Eintritt die
Diagramme nach bekanntem Verfahren aufgezeichnet. Die sich er-
gebenden Werte fiir die absoluten Eintrittsgeschwindigkeiten w, und
Eintrittsweiten @, sind ebenfalls in der Tabelle eingetragen. Man
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wird jetzt wieder den Anfang der Schaufeln und fiir den Fall
B,>>90% auch das Ende derselben als Evolventen ausbilden.

Die Evolventen am Anfang einer Schaufel, also beim Eintritt in
das Laufrad, werden jetzt auf den Minteln der Kegel verzeichmnet,
deren Spitzen in den Schnittpunkten der verlingerten Schichtlinien mit
der Laufradachse liegen. Aus der Tabelle auf Tatel VI ist ersichtlich,
daf§ fiir die verschiedenen Punkte am Eintrittsbogen die Schaufel-
weiten a, sich dndern, so daf man sich fiir jeden Punkt den Durch-
messer des Erzeugungskreises nach Gl. 160 erst bestimmen mus8.

Fig. 78.

Wenn die Evolvente auf den Kegelménteln verzeichnet wird,
vergroflert sich der Erzeugungskreis- und Rollkreishalbmesser nach

b
dem Verhiltnis f: (s. Fig. 78). Zur Darstellung der Evolvente

gh
auf dem Kegelmantel wird jetzt der Kegel abgewickelt und auf
der abgewickelten Mantelfliche die Evolvente wie frither verzeichnet,
was in Fig. 78 fiir den Punkt b dargestellt ist.

Fir den Punkt e verlduft die Schichtlinie parallel der Achse
und muB jetzt der Schaufelanfang auf der abgewickelten Zylinder-
flache verzeichnet werden, auf welcher sich dann die Schaufeln
geradlinig darstellen.

Anfang und Ende der Evolventen werden nun auf den Schicht-
linien tibertragen, indem man sich die Kegel wieder aufgewickelt
vorstellt. Die so erhaltenen Punkte verbindet man durch stetige
Linienziige. Es empfiehlt sich, wie friiher, die Schaufel am Anfang
um 10—15 mm zuzuspitzen und zur Sicherung der Wasserfiihrung
die Evolventen um ca. 10 mm zu verlingern. Auch diese Punkte
werden auf den Schichtlinien markiert. Die Kurve der Schaufel-
spitzen gibt dann die untere Begrenzung der Schaufel im Aufriff an.
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Der Eintrittsbogen b,, der ja die Verbindungslinie der Mittel-
punkte der Schaufelweiten darstellte, wird nun in einer zur Lauf-
radachse parallele Ebene liegend angenommen, so dafl sich seine
horizontale Projektion als Gerade darstellt, die man, wenn angingig,
radial wahlt. Auf Tafel VI sind diese Radialen, die also die Ein-
trittsbogen im Grundrif darstellen, starkstrichpunktiert eingezeichnet.

Durch punktweises Ubertragen kann man jetzt die Evolventen
auch fiir den Grundrif aufzeichnen. Die auf den Schichtlinien an-
gegebenen Punkte werden hierzu verwendet. Fiir einen Punkt der
Evolvente im Grundrif wird der erste geometrische Ort der Kreis
sein, welcher als Radius die Entfernung dieses Punktes von der
Achse hat. Fir den zweiten geometrischen Ort ist auf der Abwickelung
des Kegelmantels die Entfernung des Punktes von der Mittellinie
(in Fig. 78 ist die Mittellinie die Schichtlinie), im Grundrif vom
Schnittpunkt der radialen b,-Linie mit dem vorher geschlagenen
Kreis, auf letzterem abzutragen. Die so gefundenen Punkte werden
durch eine Kurve verbunden, die dann die Evolvente, mithin den
Schaufelanfang im Grundriff zeigt.

Auf diese Weise werden die Evolventen der einzelnen Schicht-
linien im Grundrif aufgezeichnet. In Fig. 78 ist die Evolvente fiir
die Schichtlinie b —b angegeben, wo zugleich auch die eben an-
gefiihrte Konstruktion n#her zu ersehen ist.

Fir das angefiihrte Beispiel wird man jetzt nach Gl. 160 die
Durchmesser der Erzeugungskreise fiir die Evolventen der einzelnen
Punkte am Eintrittsbogen ermitteln, deren Werte ebenfalls in der
Tabelle auf Tafel VI eingeschrieben sind. Graphisch werden dann
die Erzeugungskreisdurchmesser fiir die auf den Kegelménteln zu
verzeichnenden Evolventen bestimmt. Die Evolventen wurden nach
dem eben angefiihrten Verfahren aufgezeichnet und im Grundrif3
iibertragen. Die Kurven, die die einzelnen auf den Schichtlinien
gefundenen Evolventenpunkte verbinden, sind im AufriB (s. Tafel VI)
gestrichelt eingezeichnet.

Der weitere Verlauf der Schichtlinien im Grundrif wird jetzt
nach Gutdiinken angenommen, und zwar beginnt man hierbei mit
dem Aufzeichnen der Schichtlinie a—a. Dieselbe mufl, wie auch
die anderen Schichtlinien, da f,=90°, gegen Ende radial ver-
laufen und w#hlt man als Verbindungslinie dieses radialen Stiickes
mit der gefundenen Eintrittsevolvente am zweckméfBigsten einen
Kreisbogen mit moglichst grofem Kriimmungsradius. Zur besseren
Ubersicht iiber die Gestaltung des Schaufelkanales werden gleich
drei solcher Schichtlinien im Grundrif aufgezeichnet.

Um den Anschluf des Schaufelanfanges fiir den Punkt e mit
dem radialen Schaufelende am Austritt besser erreichen zu konnen,
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mufl man meist eine Schragstellnng der Schaufelaustrittshéhe b, wah-
len, wie dies auch bei vorliegender Schaufelung geschehen ist. Die
Schrigstellung, die jetzt allgemein bei den Wasserturbinen iiblich ist,
hat einen Vorteil gegentiber der Geradstellung, indem der Schautelsto8
beim Austritt des Wassers aus dem Laufrade nicht iiber der ganzen
Schaufelhohe in einem Zeitmoment erfolgt.

Die anderen Schichtlinien werden im Grundrif unter denselben
Gesichtspunkten wie die Schichtlinie ¢ —a aufgezeichnet, und zwar
ist darauf zu achten, daff dieselben untereinander einen regelméfigen
Verlauf zeigen. In Tafel VI sind die Schichtlinien stark ausgezogen.
Betrachtet man dieselben im Grundrif fiir zwei benachbarte Schauteln,
so kann man schon einigermaflen die Gestaltung des Schaufel-
gefafles erkennen.

Zur weiteren Ermittelung der Schaufelfliche bedient man sich
nun der sog. Axial- und Horizontalschnitte. Letztere werden auch
mit Schreinerschnitten bezeichnet, weil der Schreiner mit den im
Grundrif tibertragenen Horizontalschnitten den sog. Schaufelklotz
herstellt.

Um die im Grundrif zum Teil beliebig gezeichneten Schicht-
linien auf ihren richtigen Verlaut prifen zu konnen, andererseits
um scharfe Schnittpunkte der Horizontalschnitte mit Kurven auf
der Schaufelfliche zu erhalten, bedient man sich der Axialschnitte.
Dieselben zeigen sich im Grundrif als gerade Linien. Es ist
zweckmiBig, damit die Axialschnitte im Aufrif einen #hnlichen Ver-
lauf wie der Eintrittsbogen zeigen, dieselben im Grundrif im vor-
liegenden Falle radial anzunehmen.

Man kann jetzt diese Axialschnitte in dem Aufriff ermitteln,
indem man dieselben im Grundriff mit den Schichtlinien zum Schnitt
bringt und die einzelnen Schnittpunkte im Aufri tibertrigt. Die
so im Aufri erhaltenen Punkte verbindet man durch stetige Linien-
ziige.

Es wird nun vorkommen, daB die Axialschnitte im Aufrif in
ihrem Verlauf keinen stetigen Charakter zeigen, was darauf zuriick-
zuftihren ist, daf die Schichtlinien im Grundrif nicht richtig ange-
nommen wurden. Man wird jetzt den Verlauf der Schichtlinien so
uméndern, daf im Aufrif die Kurven der Axialschnitte stetig ver-
laufen, aber immer wieder unter der Beobachtung, daf auch die
Schichtlinien im Grundrif einen kontinuierlichen Verlauf annehmen.

Nach Einzeichnen der Axialschnitte ist durch die verschiedenen
Kurvenscharen das Gerippe der Schaufelfliiche festgelegt.

Zur Herstellung dieser Schaufelfliche bedient man sich nun
der Horizontalschnitte oder wie dieselben auch schon bezeichnet
wurden, der Schreinerschnitte. Diese Schnitte werden in gewissen
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Abstinden durch das Laufrad im AufriB senkrecht zur Achse gelegt
und dann die Schnittkurven mit der Schaufelfliche im Grundrif er-
mittelt. Es empfiehlt sich, die Schnitte durch die Punkte a, b, ¢, d, ¢
am Austritt zu legen, weil dann sofort im Grundrif ein Punkt des
Horizontalschnittes bestimmt ist. Die weiteren Schnitte legt man
je nach GréBe der Schaufel in Abstinden von 10—15 mm. Zur
Ermittelung der Horizontalschnitte im Grundrif tibertrigt man die
Schnittpunkte derselben mit den Schichtlinien und den Radial-
schnitten vom Aufrif in den Grundrif. Sind die Radialschnitte
und die Schichtlinien giinstig gew#hlt, so werden auch die Horl-
zontalschnitte im Grundrif stetigen Verlauf zeigen.

Auf Tafel VI sind die Horizontalschnitte mit fortlaufender
Numerierung 1, 2, 3 usw. im Aufri und Grundrif eingezeichnet.
Die Kurven im Grundrif zeigen einen sehr guten regelm#figen
Verlauf. Zu bemerken ist noch, daB die Schnittpunkte der Hori-
zontalschnitte mit der Schichtlinie e —e nicht aus dem Aufri er-
mittelt werden kénnen. Zur Bestimmung derselben legt man durch
die auf der Abwickelung des Zylinders verzeichneten Schaufelenden
in gleichen Abstinden wie im Aufri8 Horizontalschnitte, worauf
man die Schnittpunkte mit den Schaufelenden in den Grundrifi
tiibertrigt.

Zur Bestimmung der Schaufelfliche bedient man sich der im
Grundrif gefundenen Horizontalschnitte und stellt dann die Schaufel-
flache auf einen sog. Schaufelklotz dar. Zur Herstellung dieses Schaufel-
klotzes nimmt man in Stidrke der Abstinde der Horizontalschnitte
Brettchen, auf welchen die fiir den Grundriff ermittelten Kurven der
Horizontalschnitte ausgeschnitten werden. Diese Brettchen werden
in richtiger Reihenfolge aufeinander genagelt und die vorstehenden
Kanten mit der Raspel gebrochen, worauf man dann auf dem Schaufel-
klotz die Schaufelfliche erhdlt. Um die Lage der Brettchen gegen-
einander genau bestimmen zu koénnen, gibt man denselben die auf
Tafel VI angegebene Form. Die Brettchen haben hier alle einen
gemeinsamen rechten Winkel. Legt man dieselben mit diesem
Winkel iibereinander, so werden die Horizontalschnitte genau die-
selbe Lage gegeneinander haben, wie auf der Zeichnung angegeben.
Beim Ubereinanderlegen ist noch besonders auf die Umgangsrichtung
des Laufrades zu achten, damit man nicht, was leicht vorkommen
kann, eine Schaufelfliche fiir ein Laufrad mit falschem Drehungs-
sinn erhélt.

Zur Darstellung des Schaufelklotzes wird man die am meisten
konkav gekriimmte Seite der Schaufelfliche nehmen, weil sich eine
konkave Kriimmung leichter bearbeiten ligSt.

Fiir das Schaufelblech ist noch zum EinguBf in den Lauf-
Neumann, Zentrifugalpumpen. 10
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radkranz eine Zugabe zu machen, die je nach GroBe des Laufrades
10—15 mm Dbetrigt. Diese Zugabe an der Schaufel wird am
zweckmiBigsten gleich vor der Bestimmung der Schaufelschnitte
gemacht, indem das Schaufelprofil im Aufrif um den Betrag des Ein-
gusses vergrofert wird und diese neue Begrenzung, die man auch
als Schichtlinie ansehen kann, in den Grundrif iibertragen wird. Die
so entstehende Begrenzung der Schaufel ist auf Tafel VI gestrichelt
eingezeichnet. Nach anderer Ausfiihrung entwirft man den Schaufel-
klotz ohne Zugabe fiir den EinguB und wird dann das fiir den Ein-
guBl notige Stiick spdter an den Schaufelklotz selbst angesetzt.

Auf dem Schaufelklotz wird nun nicht die Schaufelspitze
markiert, da sich dieselbe schlecht herausarbeiten 148t, sondern man
nimmt zur Herstellung der Schaufelfliche gleiche Wandstirken des
Bleches an.

Von groBer Wichtigkeit fiir die Formerei ist die im Aufrif
fiir die Spitze der Schaufel ermittelte Kurve, die auch besonders
stark ausgezogen wurde. Mit dieser Kurve wird aus Sand und
Lehm ein Rotationskdrper hergestellt, auf dem dann die ein-
zelnen Schaufeln in richtiger Teilung aufgestellt werden. Die Hohl-
riume, also die Schaufelkanile werden mit Sand ausgefiittert und
auBen mit einer Lehmschicht versehen und so der innere Kern des
Laufrades fiir die Formerei hergestellt.

Nachdem der Schaufelklotz in der Tischlerei fertiggestellt ist,
wird ein Abguf aus GuBeisen hergestellt. Mit einer Papierschablone
bestimmt man dann die in der Ebene ausgebreitete Schaufelfliche.
Nach dieser Schablone werden die Schaufelbleche ausgeschnitten.
Bevor man der Schaufel auf dem Klotz die richtige Form gibt,
wird das Schaufelblech an den bestimmten Seiten zugeschiirft und
an der Stelle des Eingusses mit schwalbenschwanzartigen Einschnitten
versehen, damit sich die Schaufel beim Eingiefen fester mit dem
Laufradkranz verbinden kann. Nachdem das Schaufelblech rotwarm
gemacht worden ist, gibt man demselben auf dem Schaufelklotz die ge-
wiinschte Form. Bei groBeren Schaufeln wird noch durch einen Gips-
abguf ein sog. Oberklotz hergestellt, der dann auch in GuBeisen
abgegossen wird. Zwischen den beiden Klotzen wird jetzt auf einer
Spindelpresse oder hydraulischen Presse die Schaufel gepreft.

Fir das angegebene Beispiel blieb noch iibrig die Bestimmung
der GroBen fiir den Leitapparat.

Der Durchmesser d;, des Erzeugungskreises fiir die Evolvente
ermittelt sich zu d;,=0,1481 m.

Bei der Annahme einer Schaufelzahl z,= 14 und einer Schaufel-
stirke s,==0,005 m, ergab sich fiir die Schaufelweite a,—0,0467 m.

Da man voraussichtlich Niederdruck-Zentrifugalpumpen wohl
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kaum mit einem Laufradwinkl f,*=90° ausfiihrt, so hat wohl hier
die Konstanten - Bestimmung und die weitere Untersuchung der
Pumpe wenig Interesse und wurde deshalb fortgelassen.

Beispiel V (s. Tafel VII). Es soll jetzt noch die Berechnung
und Schaufelung einer schnellaufenden Pumpe mit £, > 90° durch-
gefiihrt werden, fiir deren Regulierung drehbare Leitschaufeln vor-
gesehen werden sollen. Die Pumpe soll fiir gleiche Verhiltnisse
entworfen werden wie Beispiel III und IV, also

Q=18 cbm/min H,=80m und #H,—10m.

Die Grofen am Eintritt sollen dieselben sein wie in Beispiel IV
D,=0,36 m F'=0,093938 gm w,!=3,39 m,
ferner soll auch derselbe Eintrittshogen angenommen werden, fiir

den sich der Durchmesser in der Schwerachse ergab zu
D,=0,264 m.
Der Laufradwinkel im #uBeren Durchmesser sei jetzt 8 * == 155%.
Der Durchmesser fiir den Erzeugungskreis der Austrittsevolvente
ergab den Wert d,=—0,211 m.
Bei der Annahme einer Schaufelzahl z==10 und einer Schaufel-
stirke s=0,005 m bestimmt sich die Austrittsweite a,= 0,0614 m.

Graphisech und rechnerisch ermittelte sich der der Berechnung
zugrunde zu legende #suBere Laufraddurchmesser zu

D,=0,445 m
und der Laufradwinkel in diesem Durchmesser
B,—151° 35'.

Die Laufradhshe soll wieder wie in Beispiel IV mit b, = 0,068 m
angenommen werden, ferner sei 6, = 90°.

Man wird die im Laufraddurchmesser D,==0,445 m sich ein-
stellende radiale Austrittsgeschwindigkeit, bezogen auf die durch
die Schaufelstirken verengte Austrittsfliche, nach GL. 158 bestimmen.
Es ist

v, = 3,62 m.

Die durch die Schaufelstirken verengte Austrittsfliche im Durch-
messer D, ergab sich zu F,= 0,088 gm.

Nach Gl. 58 kann jetzt, da v, und f, bekannt, die Umfangs-
geschwindigkeit bestimmt werden. Es ist

UT

v 2
_——" z H, =13,78 m.
Ya 2tgﬁa+\/<2tgﬂa> g H,
Die Umlaufszahl pro Minute ergab n=590.

10*



148 Die Schaufelschnitte mit Rechnungsbeispielen.

Aus der Beziehung u,=xVyg H, bestimmt sich
»=1,39.
Aus den x-Kurven (s. Tafel I) kann der fir »==1,39 und

=151°35" zugehorige Winkel J abgelesen werden, der sich
a g g a g
ergab zu

0, =217
Zur Aufzeichnung des Austrittsdiagrammes bestimme man noch
ng H,
die GroBe Y”—Z_ﬁ: 7,11 m. Graphisch und rechnerisch ergab sich

w,="1,99 m und v,=—7,58 m.

In der Tabelle auf Tafel VII wurden wiederum die fiir die ein-
zelnen Punkte a, b, ¢, d, ¢ am Eintritt gefundenen Werte zusammen-
gestellt und nach dem Aufzeichnen der einzelnen Diagramme die
Schaufelweiten graphisch bestimmt.

Nach Einzeichnung der Schichtlinien wurden die Evolventen
auf den Kegelminteln verzeichnet und nach Ubertragen der ein-
zelnen Punkte auf den angenommenen Schichtlinien, die Evolventen
im Grundrif ermittelt. Der Eintrittsbogen konnte im Grundrif
nicht radial, sondern mufBte als Tangente an einenKreis mit einem
Durchmesser von d=0,045 m angenommen werden. Wenn man
auch hier wieder fiir den Eintrittsbogen eine Radiale genommen
hitte, so wiirde kein Anschlufl des Schaufelendes fiir den Punkt e mit
der Austrittsevolvente moglich gewesen sein. Man muf beriicksich-
tigen, daB im Aufri der senkrechte Abstand des Punktes e am Eintritt
von den durch den Punkt e am Austritt gelegten Horizontalschnitt
den noch moglichen AnschluB festlegt. Die beiden Punkte diirfen im
Grundrif nur eine bestimmte Entfernung von einander haben, damit
ein Anschlufl vom Schaufelanfang und Ende noch erreicht wird. Die
Untersuchung tiiber den noch moglichen Anschluff kann man auf
verschiedene Weise austiihren. Am zweckmifBigsten ist es, einen
Schnitt durch den Grundrif moglichst parallel der Schichtlinie e —e
zu legen und dann in einem besonderen Aufriff sich die wirkliche
Ansicht vom Schaufelanfang und Ende auf den Rotationskorper,
der durch die Schichtlinie e — ¢ im Aufriff gebildet wird, darzustellen.

Nachdem die Evolventen fiir den Laufradaustritt und -eintritt
in den Grundri aufgezeichnet sind, wird man die Schichtlinien
im Grundrif annehmen.

Damit die Radialschnitte im Aufri einen #hnlichen Verlauf
wie der Eintrittsbogen zeigen, werden dieselben jetzt im GrundriB
nicht als Radiale, sondern als Tangenten an den Kreis, an welchem
die b-Linie tangiert, angenommen. Die Axialschnitte werden dann
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wieder im Aufrif iibertragen, und falls sie hier keinen stetigen
Verlauf zeigen, die Schichtlinien im Grundrif entsprechend getindert.
Unter den frither angegebenen Gesichtspunkten legt man die Hori-
zontalschnitte durch den Aufrif und ermittelt die Schnittkurven mit
der Schaufelfliche im Grundrif. Zur Ausbildung des Schaufelklotzes
wird man wieder die am meisten konkav ausfallende Schaufelfliche
benutzen. Zu beachten ist, da man auch durch die richtige Schaufel-
tlache die Schnitte legt. Um den Grundrif der Schaufel auf Tafel VII
nicht zu undeutlich zu bekommen, wurde nur die Form eines Brett-
chens fiir den Schaufelklotz angegeben.

Leitapparat. Fir den Leitapparat sollten die Schaufeln
drehbar angeordnet werden. Wie frither berechnet man fiir die
normale Férdermenge den Durchmesser des Erzeugungskreises der
Evolvente, der sich ergab zu d,= 0,202 m.

Bei Annahme von 12 Leitschaufeln und der Schaufelstirke
$,==0,005 m bestimmt sich die Eintrittsweite a,=— 0,048 m.

Wie friilher wurden die Eintrittsevolventen aufgezeichnet. Die
weitere Ausbildung der Leitschaufel zeigt Tafel VII. Es ist be-
sonders darauf zu achten, daf die Schaufelweite a, mdoglichst all-
méhlich zunimmt, was auch fiir jedwede Stellung der Schaufeln
eintreten soll. Um die Schlufistellung der Schaufeln zu ermitteln,
schneide man sich drei Schaufeln aus Papier aus, die man dann
entsprechend verdreht, bis alle drei Schaufeln an einen gemein-
samen Kreis tangieren.

Bei der Bestimmung des Durchmessers des Leitschaufelbolzens
muB die SchluBstellung der Leitschaufeln berticksichtigt werden. Wenn
die Leitschaufeln geschlossen sind, so wird die ganze Druckhohe
und Saughthe auf der Schaufelfliche lasten. Ist ¢ die Teilung des
die Schaufel in SchlufBistellung tangierenden Kreises in em und b,
die Hohe der Schaufel ebenfalls in cm, so wird die Belastung durch
den Wasserdruck auf eine Schaufel ungefihr die Groéfe haben

P, =0, t-H,

Mit P wird der Schaufelbolzen belastet und ist bei der GrdSen-
bestimmung desselben dies zu beriicksichtigen.

Die Charakteristik K wird dieselbe Groe haben wie in Beispiel I1I
und Beispiel IV, wo K=1>5,7 war.

Auch fir K, ,. und K, sollen dieselben Werte angenommen
werden. Zur Bestimmung der Konstanten 4 muf noch die durch
die Schaufelstirken verengte Eintrittsfliche F, angegeben werden.
Da iiber den Eintrittshogen b, sich das Verengungsverhéltnis éndert,
so wird man zum Ausgleich fir den mittleren Durchmesser D, die
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Geschwindigkeit w, und mittels dieser Grofe die Eintrittsfliche an-
ndhernd bestimmen.

Es ergab sich w,=—4,02 und hieraus F,= 0,0792 qm.

Ferner ermittelten sich die Werte der Konstanten

A=—15 und B=2840

Die Umlaufszahl, bezogen auf #H, =10,0, betrug 590.

Fiir die Klassifikation der berechneten Pumpe wird man jetzt
schreiben

Niederdruckpumpe Nr. 5,0 K=5" n==>590
K, —696 K . —418
F,—0,0792 A=—=—15  B= 2840.

Zur Untersuchung iiber das Verhalten der Druckhshen bei
Abdrosselung wurden noch fiir Gl. 225 die Konstanten C, und C,
bestimmt. Nach Einsetzen derselben schreibt sich diese Gleichung

nH,=C, v, -0, = 12,58 —v,-0,712.

Fir v, = 3,62 ergibt sich der der Rechnung zugrunde gelegte
Wert nH,=10.

Vergleicht man die Werte der Konstanten mit denen fiir Bei-
spiel III, wo der #uBere Durchmesser D *=0,75 betrug, so wird
jetzt trotz der Verkleinerung des #uferen Laufraddurchmessers bei
Abdrosselung ein #hnliches Verhalten der Forderhéhe stattfinden.
Im letzten Beispiel nimmt sogar die Konstante C, einen gréBeren
Wert an und koénnte demnach der &uBere Durchmesser noch etwas
kleiner gehalten werden. Man kann sagen, daB die fir Beispiel I1I
und V berechneten Pumpen anndhernd gleichwertig sind. Hervor-
zuheben ist aber, daB die zuletzt berechnete Pumpe wegen des
kleineren #ufleren Durchmessers leichter im Gewicht und deswegen
billiger herzustellen ist. Die Gewichte der kompletten Pumpe von
Beispiel III und V verhalten sich ungefihr wie 5/3. Ferner ist
sehr beachtenswert, daf jetzt die Umlaufszahl 590 pro Minute be-
tragt, wahrend die andere Pumpe nur eine solche von 380 pro
Minute erreichte.

Bei der in Beispiel V angenommenen regulierbaren Leitschaufel
wird es moglich sein, bei Verringerung der Wassermenge in sehr
weiten Grenzen einen hohen Nutzeffekt zu erhalten.
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33. Druckverteilung in der Zentrifugalpumpe fiir den Fall,
dafl die Eintrittslinie nicht parallel der Achse ist.

Wenn zur Verkleinerung des mittleren inneren Laufraddurch-
messers die Eintrittsfliche in die Laufradkrimmung gelegt wird, so
andern sich an den einzelnen Punkten der Eintrittslinie die Um-
fangsgeschwindigkeiten und somit auch die anderen Grofen im
Eintrittsdiagramm. Die in Beispiel V fiir Gl. 225 gefundenen Kon-
stanten C; und C, werden nur fiir den mittleren, im Schwerpunkt
der Eintrittslinie eintretenden Wasserfaden richtig sein, wéhrend
sich fiir jeden anderen, von irgend einem Punkt der Eintrittslinie
ausgehenden Wasserfaden andere Konstanten C; und C, ergeben.
Denkt man sich das Laufrad und Leitrad in verschiedene gleiche
Teillaufrader resp. Teilleitrider geteilt, schafft man sich also ver-
schiedene Teilpumpen, so wird bei Abdrosselung jede dieser Teil-
pumpen in bezug auf Forderhohe sich verschieden verhalten, was
im folgenden gezeigt werden soll.

Eine Pumpe werde auf die beschriebene Weise in eine Anzahl
gleicher Teilpumpen zerlegt. Fiir jede derselben muf im allgemeinen
in bezug auf die einzelnen Geschwindigkeitsgrofien Gl. 10 erfiillt
werden, die lautete

wl—u?4v—v 4w’ —w=299H, . . (10.)

Fiir die Pumpe seien alle Querschnitte festgelegt. Bezeichnet man
mit f,, f,, f; die Querschnitte einer Teilpumpe, in denen sich die
Geschwindigkeiten v,, v,, w, einstellen (die Schaufelstirke sei un-
endlich klein, so daB w,=w,), so laBt sich die Zustandsgleichung
schreiben, wenn mit ¢ die Wassermenge pro Teilpumpe bezeichnet wird

q=v, f,=v, f,=w,-f,. . . . . 233
mithin ist
v =—2¢"" uynd v =%+ . . . . 234
e fe a fa

ferner ist nach GIl. 13

wl=u?+v2—2uv,cosp, . . . . (13.)

e

Setzt man diese Werte von v,, v, und w, in Gl. 10 ein, so erhélt

D, . . .
man, wenn noch ue:uaﬁ“ eingefiihrt wird, fiir die absolute Aus-
a

trittsgeschwindigkeit den Wert
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wPe f 1
w, = D aL_C_ijﬁe +
()
fa
/" |D, f, 2 [ D,\?
e ngH, — u,” 1——2<—“>}
o| D, f, cosp D, 935.

u e
+ a . <£I_>2 + i (ﬁ)?
fa fu
In dieser Gleichung ist #H, noch unbekannt. Diese GroBe ist

D, .
nach Gl. 225 abhingig von dem Verhiltnis 1—)“—, das fiir jede Teil-
pumpe verschiedenen Wert anpimmt. ’

Es sei F, die Austrittsfliche einer Teilpumpe, so daf man
schreiben kann
vr'Fax - wa fl

w,-f;
=l . . . . . . . 236
oder v, 7,

Berticksichtigt man dies in Gl. 225, so ist jetzt

) D\*l  w -f,[ u w D F,
[ (2 ey BT
9 D) T F, tgﬁa—l—tgﬂe D,'F,

a

Hierin sei F, die Eintrittsfliche einer Teilpumpe.
Setzt man diesen Wert fiir g H, in Gl. 235 ein, so ergibt sich
jetzt fir w, die Gleichung

2
1 U,

flull P —
aFa 'tglga ° Fax'tgﬁa u ®

B N U1 RO

Samtliche Grofien auf der rechten Seite dieser Gleichung sind
fir jede Teilpumpe gleich groB, mithin wird auch die Geschwindig-
keit w, und somit die Férdermenge fiir jede Teilpumpe dieselbe sein.
Dagegen werden sich nach Gl. 237 die Férderhshen &ndern. Da
die Geschwindigkeit fiir jede Teilpumpe dieselbe ist, also iiber der
ganzen Austrittshohe gleich groB, so werden nur beim Durchtritt
des Wassers durch das Laufrad ungleiche Druckhohen erzeugt. Es
ist nun aber nach den Grundsitzen der Hydraulik nicht gut mog-
lich, daB sich am Austritt des Laufrades ungleiche Driicke einstellen,
wenn die Geschwindigkeit v, konstant ist. Demnach muB ein
Druckausgleich im Laufrad stattfinden, welcher sich aber einer
weiteren Betrachtung entzieht.
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Es moge hier noch bemerkt werden, daf umgekehrt wie bei
den Zentrifugalpumpen die Verhéltnisse bei den Wasserturbinen
liegen. Bei letzteren ist eine bestimmte Druckhohe gegeben. Zur
Bestimmung fiir die absolute Eintrittsgeschwindigkeit (entsprechend
der absoluten Austrittsgeschwindigkeit bei der Pumpe) kann jetzt
Gl. 235 verwendet werden, aus welcher ohne weiteres zu ersehen
ist, daB sich die Geschwindigkeit w, und damit die Wassermenge
fiir die einzelnen Teilturbinen #ndern wird.

Bei der Wasserturbine verarbeiten also die einzelnen Teillauf-
rader bei konstanter Druckhohe ungleiche Wassermengen, wihrend
sie bei der Zentrifugalpumpe gleiche Wassermengen auf verschiedene
Forderhshen heben.

Fir die normale Fordermenge und Forderhohe, fiir welche
0,=90? angenommen wurde, wird diese Erscheinung nicht eintreten,
da fir diesen Spezialfall die Grofen am Eintritt die Druckhohe
nicht beeinflussen, denn es hat fiir die Annahme 6, =90° Gl. 225
die Form
vr.ua

tg B,

ngH,=u,”+ 239.



V. Ausfiihrungen von Zentrifugalpumpen.

34. Allgemeines.

Frither wurde die Zentrifugalpumpe in der Ausfiihrung als
Niederdruck-Zentrifugalpumpe da verwendet, wo es galt, groBe
Wassermengen auf kleine Hohen zu heben, so z. B. fiir Entwisserung
von Deichen, als Dockpumpe usw. Die Kolbenpumpe hitte hier zu
grofie Dimensionen erhalten und wére zu teuer geworden.

Im letzten Jahrzehnt macht sich iberall im Maschinenbau das
Verlangen bemerkbar, die Maschine mit hin und her gehender Be-
wegung durch die rotierende zu ersetzen. Auch im Pumpenbau,
besonders im Bau von Bergwerkspumpen, hat die rotierende Pumpe
in der Ausfiibrung als Zentrifugalpumpe in neuerer Zeit eine nie
geahnte Entwickelung durchgemacht.

Als hauptséchlich durch die fiir die Silbergruben in Horkajo
in Spanien und dann auch fiir das Wasserwerk in Genf von der
Firma Gebr. Sulzer, Winterthur, gelieferten Hochdruck-Zentrifugal-
pumpen der Beweis erbracht wurde, daf man mit Zentrifugalpumpen
die groften Forderhohen und Fordermengen mit gutem Nutzeffekt
bewiltigen kann, war die Eintiihrung dieser Pumpen sowohl fiir
den Bergbau als auch fiir grofere Wasserwerke gesichert. Mit
Recht kann man sagen, daB heute die Zentrifugalpumpe fiir jeglichen
Betrieb im Wettkampf mit der Kolbenpumpe steht und daf man stets
bei Neuanlagen irgend einer Wasserhaltung neben den Kolbenpumpen
die Ausfiilhrung mit Zentrifugalpumpen in Betracht ziehen wird.

In der Praxis kann man die sehr interessante Beobachtung
machen, wie jetzt alle grofieren Pumpenfabriken den Bau von
Zentrifugalpumpen aufnehmen und dies aus dem Grunde, weil man
sich bewuBt ist, daB die Zentrifugalpumpe immer mehr und mehr
in allen Betrieben die Kolbenpumpe verdringen wird. Wie fiir
den Dampfmaschinenbau kann man auch fiir den Pumpenbau sagen,
daB die rotierende Maschine die Maschine der Zukunft ist.

Als Hauptvorteile der Zentrifugalpumpe gegeniiber der Kolben-
pumpe sind zu nennen die geringen Anschaffungskosten, der kleinere
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Raumbedarf, die grofe AnpaBfihigkeit fiir alle nur moglichen Ver-
héltnisse, die geringe Wartung, ferner die stete Moglichkeit einer
direkten Kuppelung mit dem Motor.

In allen nur denkbaren Betrieben ist die Zentrifugalpumpe zu
finden, besonders ist ihre ausgezeichnete Verwendbarkeit als Berg-
werkspumpe in neuerer Zeit anerkannt worden. Auler dem sehr
geringen Raumbedarf und grofiter Betriebssicherheit spricht im Berg-
bau fiir die Zentrifugalpumpe die leichte Fundamentierung. Die
Zentrifugalpumpe arbeitet bei direkter Kuppelung mit dem Motor
vollstindig stoBfrei, wodurch schwere Fundamente, wie dieselben
das stoBweise Arbeiten der Kolbenpumpe bedingen, hier nicht not-
wendig sind. Dies ist ein nicht zu unterschitzender Vorteil, denn
oft bietet eine starke Fundamentierung in Bergwerken grofe Schwie-
rigkeiten. Bei den geringen Anschaffungskosten, dem kleineren
Raumbedarf, der leichten Montage und der geringen Wartung wird
die Zentrifugalpumpe auch da Aufstellung finden k&nnen, wo man
sonst in Bergwerken das Wasser bis zur untersten Sohle fallen lie8
und sich damit begniigte, durch einen hydraulischen Motor in Gestalt
eines Peltonrades einen Teil der Arbeit wieder zurtickzugewinnen.

Wegen der kontinuierlichen Wasserférderung arbeitet die
Zentrifugalpumpe ohne jeden StoS, wodurch die Moglichkeit von
Rohrbriichen vermindert wird. Durch sachgemifie Annahme der
Laufradschaufeln kann man erreichen, daf auch beim Schliefen
eines in der Druckleitung befindlichen Schiebers keine Druckerhshung
stattfindet. Es kann also ohne jegliche Gefahr ein am Ende einer
langen Leitung befindlicher Schieber geschlossen werden, ohne daf
es notig ist, die Pumpen selbst abzustellen.

Die genannten Vorziige hat die Praxis voll anerkannt, ein Beweis
hierfiir ist die rasche Einfilhrung der Zentrifugalpumpe im Bergbau.

Fiir die Kolbenpumpe bleibt als nicht unwesentlicher Vorteil
bei direkter Kuppelung mit einem Motor der um 5-—10°/, niedere
Kraftbedarf. Wird jedoch wegen der geringen Tourenzahl der
Kolbenpumpe zwischen dieser und dem Antriebsmotor ein Vorgelege
in Gestalt einer Zahnradiibersetzung oder eines Riementriebes ge-
schaltet, so bleibt auch die fast ausschlieflich direkt mit dem Motor
gekuppelte Zentrifugalpumpe hinsichtlich des Gesamtwirkungsgrades
hinter der Kolbenpumpe nicht zuriick.

Sind schon die Anschaffungskosten einer Zentrifugalpumpe
gegeniiber einer Kolbenpumpe geringer, so fallen dieselben auch
fiir die Antriebsmotore bei der Zentrifugalpumpe bedeutend kleiner
aus. Fiir die Zentrifugalpumpe benotigt man bei direkter Kuppelung
einen moglichst schnellaufenden, bei der Kolbenpumpe einen mog-
lichst langsamlaufenden Motor.
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Zur weiteren Einfithrung der Zentrifugalpumpe in die Praxis
muBl beim Bau derselben stets auf hochsten Wirkungsgrad und
grofte Betriebssicherheit geachtet werden. Es kann nicht genug
hervorgehoben werden, daf die Zentrifugalpumpe, besonders die
Hochdruck - Zentrifugalpumpe, die gewissenhafteste Ausfiihrung so-
wohl auf dem Konstruktionsbureau wie in der Werkstatt verlangt,
nur so wird es moglich sein, befriedigende Nutzeffekte zu erhalten.
Vor allem sollte man es vermeiden, auf Kosten des Nutzeffektes
vorhandene Modelle zu benutzen. Wie bei dem nahe verwandten
‘Wasserturbinenbau muf auch hier jeder Fall genau studiert und
stets in Erwdgung gezogen werden, wie man fiir denselben einen
hochsten Nutzeffekt erreichen kann. Die bedeutenden Erfolge, die
in den letzten Jahren der Hochdruck-Zentrifugalpumpenbau zu ver-
zeichnen hat, sind hauptséichlich darauf zurtickzufithren, daf sich
die ausfithrenden Firmen als Hauptaufgabe stellten, bei solidester
Ausfithrung eine Zentrifugalpumpe mit hochstem Nutzeffekt zu liefern
und keine noch so grofien Kosten zu scheuen, um dies zu erreichen.

35. Zentrifugalpumpen verschiedener Systeme.

Im heutigen Hochdruck-Zentrifugalpumpenbau sind nun ver-
schiedene Systeme zu verzeichnen, von denen die vier bekanntesten
in Fig. 79—82 schematisch dargestellt sind. So zeigt

Fig. 79 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Sulzer-Winterthur,
Fig. 80 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Rateau,

Fig. 81 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Jéger-Leipzig,
Fig. 82 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Kugel-Gelpke.

Bei allen diesen Bauarten tritt als Unterscheidungsmerkmal die
verschiedene Anordnung zur Aufhebung des Achsialschubes hervor.
Die moglichst grofe Entlastung der Welle von seitlichen Schiiben
bietet die Hauptschwierigkeit bei der Konstruktion der Zentrifugal-
pumpe. Eine Zentrifugalpumpe ist nur dann betriebssicher zu
nennen, wenn der Achsialschub zum groften Teil beseitigt ist.

Es soll zunichst die Bauart von Gebr. Sulzer-Winterthur be-
sprochen werden. Mit Recht kann man sagen, daB diese Firma
die Vork#mpferin fiir den modernen Hochdruck-Zentrifugalpumpen-
Bau gewesen ist. Sofort wurde hier richtig erkannt, daf nur mit
Hilfe des Leitapparates fiir grofere Forderhohen befriedigende
Wirkungsgrade zu erreichen sind.

Die Sulzerpumpe ist in Fig. 79 schematisch dargestellt. Durch
die gegenseitige Anordnung der Laufréider soll hier ein Ausgleich

1) Mueller, Zeitschrift des Vereines deutscher Ingenieure, 1905.



Zentrifugalpumpen verschiedener Systeme. 157

des Axialschubes bewirkt werden, Entsprechend den Riumen 1, 2,
3, 4 sind die Fldchen der Laufradboden mit F,, F,, F;, F, be-
zeichnet, Bei gentigendem #ufe-
ren Kranzspalt wird sich in den
Réumen 1 und 2 der gleiche
Druck p,, in den Réumen 3 und

Fig. 80.
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Fig. 81. Fig. 82.

4 der Druck p, einstellen. Da F, > F,, so wird ein axialer Schub 4,
nach der Saugseite hin auftreten von der Grofe
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A, = (F, — Fy)-(p, —py),

wenn mit p, der Druck vor dem Laufradeintritt bezeichnet wird.
Beim zweiten Laufrad wird in Richtung der Druckseite ein
axialer Schub A4, sich einstellen von der Grsfe

4, :(F3 ———F4)-(p4 — Py)-

Diese Axialschiibe wirken in entgegengesetzter Richtung, sie
werden sich fir jedes Ridderpaar auftheben, wenn 4, = 4, ist. Die
entsprechenden Flichen der Laufradbéden konnen genau gleich
grof hergestellt werden, so daB, wenn jetzt (p, —p,) = (p, — p,) ist,

Fig. 83a.

Fig. 83.

der Axialschub sich aufhebt. Die Ditfe-
renz dieser Drucke ist nun nichts weiter
als der jeweilige Spaltiiberdruck, der sich
nach Gl. 23 ohne Beriicksichtigung des
Rotationsparaboloides durch die Be-

9

¥a‘ .
29

Durch genaue gleiche Dimensionierung
der Leitapparate wird man die Ge-

9

ziehung darstellte H , = nH, —

a

schwindigkeitshohe 7742;; gleich grof er-

halten, so daf also der Spaltiiberdruck nur noch abhingig sein
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wird von der Grofe der jeweiligen Bruttodruckhshe n H,. Bei der Be-
rechnung werden diese Druckhohen fiir jedes Laufrad zwar gleich gro
angenommen, durch Fehler in der Austibhrung jedoch werden sich
dieselben nicht mit genauer Griofie einstellen konnen. Der hier-
durch etwa auftretende Axijalschub wird durch ein kriftig gebautes
Ringspurlager aufgefangen.

Die gegenseitige Anordnung der Laufrider bedingt nun eine
eigentiimliche Fiihrung des Wassers vom Laufradaustritt des einen
bis zum Laufradeintritt des nichsten Laufrades. In Fig. 83, welche
eine sechsstufige Sulzerpumpe im Schnitt zeigt, ist dies genauer
zu ersehen. Der Umfiihrungskanal in Fortsetzung des Leitradkanales
wird durch in den Leitapparat der nichsten Stufe angebrachte
Locher geleitet. Von dem zweiten Laufrad wird dann in einem
S-formigen Kanal das Wasser dem folgenden Laufrad zugefiihrt.

Trotz der augenscheinlichen Kompliziertheit ist die Wasserfiihrung
immerhin sehr vorteilhaft, da sich keine so starken Krimmungen
zeigen wie bei anderen Konstruktionen.

Ein anderer Vorteil in der gegenseitigen Anordnung der Lauf-
rader liegt darin, daB ein Spaltverlust nur an der einen Kranzseite
auftritt. Kin Nachteil fiir den Fabrikanten ist es, daf zum vollstin-
digen Druckausgleich nur eine gerade Anzahl von Stufenriidern ver-
wendet werden kann.

Bei der in Fig. 83 dargestellten Pumpe sind drei Paar Lauf-
rider gegenseitig angeordnet. Vom Saugrohr aus wird durch einen
Krimmer das Wasser nach Durchstromen der sechs Lauf- und Leit-
rader einem ringformigen Gehduse zugefithrt, das mit einer koni-
schen Erweiterung Anschluff zur Druckleitung hat. Die sechs Lauf-
rider mit Leitapparaten (D.R.P.) sind in einem aus einem Stiick
gegossenen Gehiduse eingebaut.

Die Pumpenwelle ist zweimal ge-
lagert und zwar auf der durchgehenden
Seite in einem mit dem Saugrohr-
kriimmer verbundenen Ringschmijerlager,
auf der Druckseite in einem am Deckel
angebrachten Lager, das als Ringspur-
lager ausgebildet ist. Diese der Firma
Gebr. Sulzer durch zwei Patente ge-
schiitzte Lagerung (s. Fig. 84) ist so ein-
gerichtet, daf das durch die Fiihrungs-
blichse a tretende Wasser in einen um Fig. 84.
das Lager befindlichen Hohlkorper fliest,
aus welchem es mittelst des Rohres b abgeleitet wird. Durch diese
sehr geschickte Anordnung treten zwei Vorteile auf. Es wird erstens
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die Stopfbiichse bedeutend entlastet, indem dieselbe jetzt nur noch
einen sehr kleinen Uberdruck abzuschlieBen hat, der notig ist, um
das Wasser durch das AbfluBrohr b zu fiihren. Ferner erhilt das
Drucklager eine ausgezeichnete Kiihlung.

Fig. 85.

Weitere Detailkonstruktionen der Sulzerpumpe sind aus Fig.
85 u. 86 zu ersehen. Fig. 85 zeigt vier auf der Welle aufgekeilte
Laufrider, Fig. 86 die inneren Teile der Pumpe mit den Leit-
schaufelkanélen.

Fig. 86.

Das Pumpengehéuse ist gewdhnlich aus GuBleisen, bei hohen
Drucken aus StahlguB hergestellt. Die Lauf- und Leitrader sind
aus Bronze von besonderer Legierung, die Welle aus Nickelstahl. In
besonderen Féllen erhalten gewisse Teile auch sdurebestindiges Futter.
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Fig. 87—90 zeigen noch einige Ausfihrungen der Sulzer-
pumpen. Bei der in Fig. 87 dargestellten Pumpe befindet sich an
Stelle des Saugrohrkriimmers ein ringférmiger Saugraum, wie er

Fig. 817.

hiufig verwendet wird, wenn die Saugleitung sich seitlich anschlieBt.
Aus Fig. 88 ist eine Normaltype der Sulzerpumpe fiir elektrischen
Antrieb, aus Fig. 89 eine solche mit Riemenantrieb zu ersehen.

Fig.88.

In der Ausbildung als Senkpumpe wird die Sulzer-Hochdruck-
Zentrifugalpumpe senkrecht gelagert, direkt mit einem Motor ge-
kuppelt und zusammen mit diesem in einem Rahmen eingebaut (D.R.P.).

Die Bauart einer solchen Pumpe ist aus Fig. 90 zu erkennen. Der
Neumann, Zentrifugalpumpen. 11
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Rahmen ist aus Profileisen zusammengefiigt und besitzt zum Schutze
der Pumpe und des Motors gegen herabfallende Gegenstinde oder
Sprengstiicke einen oberen und unteren Holzboden. Die Rolle fiir
das Schachtseil zum Niederlassen und Hochziehen der
Pumpe ist am oberen Querstiick des Rahmens ange-
bracht, an dessen seitlichen U-EKisen noch besondere
Gleitschuhe zur Fihrung der Pumpe in den Spur-
platten befestigt sind. Der Motor, meist in gekapselter
Bauart, ist mit der Pumpe durch elastische Kuppelung
verbunden. Eine an den Bahnen angebrachte Leiter
dient zur Erleichterung der Bedienung von Pumpe
und Motor.

Fig. 89.

Fig. 80 zeigt die schematische Anordnung der
Hochdruck-Zentrifugalpumpe von Rateau. Die Wasser-
fihrung erfolgt hier in wellenférmiger Richtung. Nach
dem Austritt aus dem Laufrad wird das Wasser weiter
in radialer Richtung in einen Leitapparat gefiihrt, und
erst beim Austritt aus demselben liegt die Kriimmung
von anndhernd 180°. Der jetzt folgende Umfiihrungs-
kanal (siehe Fig. 91) erhalt Schaufeln, die in Richtung
des durch die Krimmung flieBenden Wasserstrahles
beginnen, und die zum Eintritt des n#ichsten Laufrades
in Richtung der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit
endigen. D.R.P. Zur Aufhebung der seitlichen Drucke
werden hier die dem Wasserdruck ausgesetzten beiden
Laufradflichen so bemessen, daB die niedere Wasser- Fig. 90.
pressung auf eine gréflere, die hohere auf eine kleinere
Laufradfliche wirkt. Zu dem Zweck erhalten die #uBeren Lauf-
radkrénze ungleiche Durchmesser. Im #uBeren Teile bewegt sich
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auf der einen Seite die Laufradschaufel frei gegen die Gehiusewand.
Bei dem kleineren Kranzdurchmesser wird sich ein geringerer Spalt-

2 2
a %,

druck einstellen als bei den gréBieren, da hier die Grofle

kleiner ist. AuBerdem wird in dem kleineren Laufradkranz die
durch die konische Erweiterung der Laufradkanile erfolgte Druck-
umsetzung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit geringer sein.

Fig. 91.

ein hinter dem letzten Laufrade auf der Druckseite aufgekeilter
Kolben bewirken, welcher mit moglichst geringem Spiel in einem
zylinderartigen Angufl des am Gehiuse angeschraubten Deckels
rotiert (siehe Fig. 91). Auf die Vorderseite des Kolbens wirkt der
volle Wasserdruck, wihrend die Hinterseite desselben mit irgend-
einer Druckstufe oder mit dem Saugraum im vorderen Pumpendeckel
in Verbindung gebracht wird. Durch die Differenz der beiden
Kolbendrucke soll der Axialschub aufgehoben werden. Zu be-
denken ist hierbei, ob mnicht die Kolbenfliiche bei mit Sand zer-
setztem Wasser durch das fortwihrende Durchstromen der Fliissig-
keit leicht abgenutzt wird. Dies brachte auch die Firma Sautter,
Harlé & Co., Paris, die Pumpen, System Rateau, baut, in Erfahrung
und ordnet daher zur Verhinderung einer schnellen Abnutzung der
Kolbenfliche eine eigens konstruierte Schmiervorrichtung an.

Wie aus der Fig. 92, welche eine von den Skodawerken in
Pilsen gebaute zwolfstufige Rateaupumpe zeigt, zu ersehen ist, ist das
guflere Gehfuse in der Lingsachse geteilt. Die inneren Teile des
Geh#iuses, die die Leit- und Umfiihrungsschaufeln enthalten, sind

11%
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nicht geteilt. Bei der Montage der Pumpen werden abwechselnd
die Laufrider und Leitrider auf die Welle geschoben und hierauf
das ganze in die untere Gehi#usewand eingesetzt und die Leitréder
mit dem Gehiuse verschraubt. Nachdem der obere Teil des Ge-

Fig. 92.

hiuses aufgesetzt ist, wird der Saugrohrkriimmer und das Druck-
gehiiuse, welches hier in Spiralform ausgebildet ist, angesetzt und
mit dem Gehéduse verbunden.

Zur Aufnahme eines sich etwa einstellenden Axialschubes

Fig. 93.

dient ein Kammlager mit Ringschmierung. Dasselbe ist bei der
Ausfihrung der Skodawerke entweder zwischen Pumpe und Motor
in einem separaten Lagerbock untergebracht, oder es wird eines
der Motorlager als Kammlager ausgebildet.

Die Druckleistung der einzelnen Stufen der Rateaupumpe ist
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gering, so wird gewdhnlich von einem Rade ein Druck von 20 m
erzeugt. Natiirlich fallen dementsprechend die Laufridder im Durch-
messer kleiner aus. Die Folge der kleineren Férderung der Laufréder
ist, daB diese Pumpen bei grofieren Férderhshen durch die grofe An-
zahl der Rider sich sehr lang bauen, wodurch eine Teilung der
Pumpen notig wird. Es wird dann der Antriebsmotor in die Mitte
der beiden Pumpenteile gesetzt, wobei zu gleicher Zeit der Axial-
schub durch die gegenseitige Anordnung der Laufréder fast voll-
stindig aufgehoben wird. Eine derartige Pumpe zeigt Fig. 93.

Fig. 94.

Diese von der Firma Sautter, Harlé & Co., Paris gebaute Pumpe ist
besonders beachtenswert, weil mit derselben ein geringes Wasser-
quantum von 0,41 cbm pro Min. auf 400 m geférdert wird. Die
Pumpe macht dabei 2900 Umdrehungen pro Min. Interessant ist
auch die Ausfithrung einer Rateaupumpe von gleicher Firma, die
4,17 ¢cbm pro Min. auf 4 verschiedene Druckhéhen von 30, 60, 90,
120 m foérdern kann (siehe Fig. 94). Die Teilung der Pumpe in
verschiedene Forderhshen ist besonders beim Entsumpfen von
Schéchten sehr angebracht.

Eine von den Skodawerken, Pilsen ausgefiihrte Rateaupumpe
mit direktem Antrieb einer Dampfturbine zeigt Fig. 95. Die Pumpe
fordert bei einer minutlichen Tourenzahl von 3250 mit 4 Laufradern
3,0 cbm pro Min. auf eine Férderhshe von 208 m. Wegen der
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hohen Tourenzahl war man gezwungen, fir jede Stufe eine Forder-
hohe von ca. 50 m anzunehmen. Beachtenswert ist der duBerst ge-
ringe Raumbedarf dieser Pumpe mit Dampfturbine, der in der
Linge 3,5 m, in der Breite 1,75 m und in der Hohe 1,6 m betriagt.

Fig. 95.

Forderhohe. Es sind hier 5 Laufrider angeordnet, die minutliche
Tourenzahl betrigt 2900.

Zu Versuchszwecken haben die Skodawerke nach Angaben
von Rateau eine Pumpe mit einem Laufrade von nur 0,08 m Durch-
messer ausgefiihrt, welche mit einer Dampfturbine direkt gekuppelt
bei der hohen Tourenzahl von 18000 pro Min. 0,72 cbm pro Min.
auf 236 m fordert. Dabei soll laut Angaben der mechanische Nutz-
effekt der Pumpe allein 60°/, betragen haben. Bei etwas reduzierter
Wasserlieferung vermochte diese winzig kleine Pumpe sogar Forder-
hohen bis zu 300 m zu iiberwinden.

Eine gleiche Wasserfilhrung wie die Rateaupumpe zeigt die
Hochdruck-Zentrifugalpumpe von J. H. Jaeger & Co., Leipzig. Be-
sonders die Jaegerpumpe hat wegen der Einfachheit ihrer Kon-
struktion als Muster verschiedener &hnlicher Ausfiihrungen gedient.
Die Pumpe von Worthington, Newyork, ist sehr verwandt mit der
Jaegerschen, was zu einer Interessengemeinschaft gefiihrt hat, indem
die Firma Worthington die Ausfiihrungsrechte von der Firma J.
H. Jaeger-Leipzig fir alle Linder, mit Ausnabhme des Deutschen
Reiches und Osterreich-Ungarns, erwarb. Um zu zeigen, welches
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ungeheure Absatzgebiet Amerika fiir diese Pumpen hat, moge an-
gefiihrt werden, daf die Firma Henry R. Worthington, welche erst
im Jahre 1901 den Bau von Hochdruck-Zentrifugalpumpen auf-
genommen hat, im Jahre 1905 ca. 80 solcher Pumpen monatlich
lieferte.*) Dies ist zugleich ein Beweis fiir die schnelle Einfiihrung
dieser modernen Pumpen.

Bei der Jaegerschen Kon-
struktion wird nun jedes Lauf-
rad fiir sich auf folgende Weise
entlastet.

An den beiden Aufienseiten
eines jeden Laufrades sind Dich-
tungsringe R angebracht (siehe
Fig. 81), welche gegen ent-
sprechende in das Gehiuse ein-
gesetzte Ringflichen abdichten.
Bei geniigender Weite des
auBeren Kranzspaltes werden
sich in den Réumen 1 und 2
gleiche Drucke einstellen. Die
Raume 3 und 4 innerhalb der
Dichtungsringe sind durch in
geniigender Anzahl in dem Lauf-
radboden vorhandene Durch-
bohrungen in Verbindung ge-
bracht, so dafl, wenn man ein-
mal den geringen Uberdruck
zur Fihrung des Spaltwassers
durch die Locher O vernach-
lassigt, auch die Drucke in den
Rdnmen 3 und 4 sich gleich
grofl einstellen. FEine seitliche Fig. 96.
Verschiebung der Welle wer-
den jetzt nur noch die alle nach derselben Richtung hin wirken-
den Stromungsdrucke, welche beim Eintritt des Wassers in die
Laufradkrimmung auftreten, bewirken. Ks konnte also bei dieser
Anordnung, ein geniigender Schaufelspalt vorausgesetzt, der Axial-
schub fast vollstindig beseitigt werden. Dabei sei noch bemerkt,
daff die Laufradbéden und Winde des Gehiuses, welche die
Réume 1 und 2 umschlieBen, moglichst gleiche Ausbildung erhalten,
damit die in diesen R#umen sich bildenden Rotationsparaboloide
moglichst gleichen Druck erzeugen.

) Mueller, Ztschrft. des Vereines deutscher Ingenieure 1905.
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Ist der #duBere Kranzspalt gegen den inneren sehr grof, so
wird sich die Spaltwassermenge ohne Berticksichtigung des Rotations-
paraboloides mnach Gl. 26 berechnen. In diese Gleichung mu8
tir D, der Durchmesser der Schleifrinder eingesetzt werden. Wie
im Kapitel 5 angegeben, wird der Spaltverlust durch Anord-
nung eines inneren und &uferen Schleifrandes verringert, wobei
sich dann die Spaltwassermenge nach Gl. 32 berechnet. Sind
nun an beiden Seiten des Laufrades die Spaltflichen nicht gleich
grofl, so werden sich auch, wie dies aus Gl 30 zu ersechen ist,
in den Réumen 1 und 2 nicht gleich groBle Drucke einstellen
kénnen. Um einen Druckausgleich zwischen den beiden Réu-
men 1 und 2 in diesem Falle herzustellen, miifte man dieselben
durch ein Rohr verbinden, wobei man aber bei vorliegender Kon-
struktion auf Schwierigkeiten stoft. Auch
eine ungleichmifige Abnutzung der
Schleifringe kann trotz geniigenden
sguferen Schaufelspaltes eine ungleiche
Druckverteilung in den Réaumen 1 und 2
hervorrufen, wodurch dann ein mehr
oder minder grofer Axialschub sich ein-
stellen wird. Zu dieser Erkenntnis ist
auch die Firma Jaeger gekommen und
hat sich kiirzlich eine Vorrichtung paten-
\\ tieren lassen, welche die durch un-
l.}‘“\\‘\\' gleiche Abniitzung der Schleifringe auf-

tretenden Axialschiibe selbsttitig be-
&= ‘\\\\\\\\\\\\\‘“&)‘ seitigen soll. Diese Vorrichtung bist in
— - —— —— — Fig. 97 dargestellt.
Fig. 97. Die Welle mit den Laufridern hat
geringe seitliche Verschiebbarkeit, der
duBere Radkranz ist zylindrisch, wihrend die denselben ein-
schlieBende Fliche des Gehdiuses kegelférmig gestaltet ist. Erhilt
nun die Achse bzw. die Rader aus irgend einem Grunde ein-
seitigen Schub, z. B. von rechts nach links, so daB sich das
Rad, wie in der Figur angedeutet, nach links verschieben will, so
wird durch die kegelférmige Gestaltung der Gehiusewand der
Spalt auf der linken Seite sich vergrofern und durch das eintretende
Druckwasser wird ein hoherer Druck erzeugt, der das Laufrad
wieder nach rechts schiebt.

Auch Jaeger ordnet zur Aufnahme eines noch auftretenden
Axsialschubes ein an der Saugseite sitzendes Kammlager an.

Sehr vorteilhaft ist es, bei der Hochdruck-Zentrifugalpumpe
jedes Laufrad einzeln fiir sich zu entlasten, bei welcher Anordnung,

A
///II//////I/II.
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G
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Fig. 98.

auch wenn die einzelnen Laufrider verschieden hochdriicken, stets
der Axialschub aufgehoben wird. Die weiteren Konstruktionen der
Jaegerpumpe sind aus den
Fig. 98/99 zu ersehen.
Die Flissigkeit tritt
durch das Saugrohr in
das erste Laufrad, dann
durch den in gleicher
Achse liegenden Leitappa-
rat, welcher ebenso wie
das Laufrad aus Bronze
besteht. Der Leitapparat
ist in das Gehduse einge-
setzt und nach der Saug-
seite hin offen, was ein
Nacharbeiten der Leitrad-
schaufeln auf eine ganz
genaue Schaufelweite er-
moglicht. Die Leitschau-
feln fithren an ihrem Ende
das Wasser radial aus. In Fig. 99.
einem S-férmigen Kanal
wird das Wasser nach dem Austritt aus dem Leitrade dem néchsten
Laufrade zugefiihrt. Zur regelrechten Wasserfiihrung befinden sich
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in dem Umtiihrungskanal wiederum Schaufeln. So tritt das Wasser
von Stufe zu Stufe, bis es zuletzt in ein rundes Geh#use gefiihrt
wird, das einen konischen Anschluf zur Druckleitung hat.

Das die Leitapparate umschlieBende Gehiuse besteht hier aus
einer Anzahl gleicher Teile, deren Zahl der Stufenzahl entspricht.
Die einzelnen Teile werden mit Bolzen zu einem ganzen verbunden.
Diese Unterteilung der Gehiuse bietet verschiedene wichtige Vorteile.
Ist das Geh#use aus einem Stiick, so kénnen die in dasselbe hinein-
geschobenen inneren Teile leicht festrosten, was ein schnelles Aus-

Fig. 100.

einandernehmen der Pumpe erschwert. Durch die Teilung der
Gehduse ist dies vermieden und gestaltet sich auch die Demontage
einfacher.

Haufig kommt es bei Abteufpumpen vor, da zur VergroBerung
der Foérderhéhe neue Stufen an eine alte Pumpe angebaut werden.
Eine Vermehrung der Stufen gestaltet sich bei diesem Pumpen-
system durch die Teilung der Gehduse sehr einfach. Die alten
Pumpenteile kénnen mit Ausnahme der Welle, die entsprechend
linger werden muf, verwendet werden. Ist das Gehduse aus einem
Stiick, so kann dieser Teil der alten Pumpe bei einer Vermehrung
der Stufen nicht benutzt werden.

Die Welle ist an der Saug- und Druckseite in Ringschmier-
lagern gefiihrt. Das an der Saugseite befindliche Lager ist meist
als Kammlager ausgebildet.
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Fig. 100 zeigt eine dreistufige Hochdruck-Zentrifugalpumpe fiir
8 cbm pro Min. auf 125 m Forderhéhe. Die Pumpe ist mit einem
Drehstrommotor mittelst Lederbandkuppelung verbunden.?)

Fig. 101.
Bei der zwdlistufigen Pumpe (Fig. 101) findet sich in der

Mitte zwischen dem je sechs Stufen enthaltenden Geh#iuse der An-
triebsmotor. Die gegenseitige Anordnung der Pumpenkdrper soll im

Fig. 102.
vorliegenden Fall nicht die Aufhebung des axialen Schubes be-
zwecken, denn es sind, wie aus der Figur ersichtlich, die Pumpen

durch nachgiebige Kuppelungen mit dem Motor verbunden. Bei

) Mueller, Ztschrft. des Vereines deutscher Ingenieure 1905.
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der Ausfiihrung einer Pumpe mit zwolf Stufen wiirde die Welle

schon eine betrachtliche Lange haben und ist, wenn nicht die Riader

ganz genau ausbalanziert sind, bei der sehr hohen Tourenzahl ein

seitliches Ausbiegen der Welle leicht mdglich. Hauptséchlich dieser
Umstand bedingt die Teilung
der Pumpe.

Interessant ist auch die in
Fig. 102 dargestellte Anordnung
einer sechsstufigen und einer
zweistufigen Pumpe, die beide
mit Ausriickkuppelung an eine
gemeinsame Welle geschaltet
sind, die 1500 Umdrehungen
pro Min. macht. Die Anord-
nung einer Jaegerschen Senk-
pumpe zeigt Fig. 103.

Auch den Bau von Nieder-
druck - Zentrifugalpumpen hat
die Firma Jaeger in neuerer
Zeit aufgenommen. Fig. 104
zeigt die allgemeine Anordnung
einer Niederdruckpumpe ohne
Leitapparat. Der FEintritt in
das Laufrad erfolgt hier von
zwel Seiten, wodurch ein voll-
stindiger Druckausgleich er-
zielt wird, aber wieder in der
Voraussetzung, dafi der duflere
Spalt gentigende GréBe hat.
Fig. 105 zeigt eine direkt mit
einem Motor gekuppelte Nieder-
druck-Zentrifugalpumpe in die-
ser Ausfiihrung.

Fig. 103. Diese Pumpen haben nun

beim Eintritt in das Laufrad

eine etwas ungiinstige Wasserfithrung, weswegen sie nur in Kleineren

Ausfithrungen gebaut werden. Bei groBeren Niederdruckpumpen

wihlt man eine Anordnung, wie sie Fig. 106 angibt. Der Einlauf

in das Laufrad geschieht hier auch von zwei Seiten, jedoch wird

das Wasser in normalen Kriimmern gefiihrt. Diese Anordnung

bendtigt natiirlich zwei Saugrohre. Die in Fig. 106 dargestellte

Pumpe fordert bei einer minutlichen Umlaufszahl von 365, 45—50 cbm
pro Min. auf eine Héhe von 13 m.
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Fig. 104.

Fig. 105.
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Die Bauvart der Hochdruck-Zentrifugalpumpe nach dem Patent
von Kugel-Gelpke weicht hinsichtlich der Wassertiihrung von
den vorher erwihnten Systemen ab, indem hier Lauf- und Leitrad
S-formig ausgebildet sind (siehe Fig. 82.) Das Wasser tritt in
axialer Richtung in die Laufradschaufeln ein und verlifit dieselben
wieder nach zweimaliger Kriimmung um 90° in axialer Richtung.

¥ig. 106.

In gleicher Weise durchstromt das Wasser den Leitapparat. Durch
diese Anordnung will man erreichen, dal das Wasser beim Durch-
stromen des Leit- und Laufrades stets durch Schaufeln richtige
Fihrung erhilt.

Fiir die normale Leistung der Pumpe, fiir welche sich das der
Rechnung zugrunde gelegte Ein- und Austrittsdiagramm richtig ein-
stellt, ist eine solche kontinuierliche Wasserfiihrung sehr angebracht,
jedoch wird dieselbe beim Abdrosseln, also bei Verringerung der
Fordermenge, wo die Geschwindigkeiten andere als durch die
Schaufelwinkel gegebene Richtungen annehmen, den Nutzeffekt
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durch StoBe an den Ubergangsstellen ungiinstig beeinflussen. Es
soll hier auf Kapitel 28 hingewiesen werden, wo auf die Notwendigkeit
eines moglichst groBen Schaufelspaltes aufmerksam gemacht wurde.
Bei der Doppelkrimmung des Laufrades wird sich auch das kreisende
Wasser unangenehm bemerkbar machen, zumal das Wasser an
Stellen um 90° abgelenkt wird, wo die groften Geschwindigkeiten
auftreten.

Einen Vorteil anderen Systemen gegeniiber hat die Bauart von
Kugel-Gelpke durch die Einfachheit der Ausfiihrung, indem der Leit-
apparat mit Umfiihrungsschaufeln aus einem Stiick hergestellt wird.
Ferner erhdlt das den Leitapparat umgebende Geh#iuse hier im
Durchmesser sehr kleine Abmessungen.

Fig. 107.

Fig. 107 zeigt den Léngsschnitt einer siebenstufigen Hochdruck-
pumpe nach genanntem System.') Die einzelnen, mit S-formigen
Kanélen versehenen Leitapparate sind aneinander stofend in einem
zylindrischen Gehéuse montiert und kénnen nach der Seite des freien
Wellenendes herausgenommen werden. Bei der letzten Druckstufe
tritt das Wasser in radialer Richtung in den Leitapparat, von dem es
in gleicher Richtung einem spiralférmigen Gehiause zugetiihrt wird.

Zur Aufhebung des axialen Schubes wird bei der Ausfiihrung
von Escher, WyB & Co., Ziirich, in die Ringrédume zwischen den
Lauf- und Leitrddern Druckwasser geleitet, wobei an einem an der
Umfihrungsleitung befindlichen Hahn der Druck reguliert werden
kann. Bei der Ausfiithrung der Berliner Maschinenbau-Aktien-Gesell-
schaft vormals L. Schwarzkopff ist ein besonderer Entlastungskolben
(D.R.P.) angeordnet.

1) Ztschrit. fiir das gesamte Turbinenwesen 1905.



176 Ausfithrungen von Zentrifugalpumpen.

Wie bei der Rateaupumpe wird man auch bei dieser Kon-
struktion nur durch eine besondere Entlastungsvorrichtng den axialen
Schub aufheben koénnen. Der etwa sich noch einstellende Axialschub

Fig. 108.

Fig. 109.

wird durch ein sehr kriftig gebautes, an dem freien Wellenende
befindliches Stiitzlager aufgenommen. Dieses Lager ist verstellbar
eingerichtet, gestattet somit eine genaue Einstellung der Mittellage von
Lauf- und Leitrad.
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Fig. 108—110 zeigen Pumpen, System Kugel-Gelpke, in der
Ausfithrung von Schwarzkopff, Berlin, die sémtlich mit von derselben
Firma gebauten Motoren gekuppelt sind.

Eine fiinfstufige Hochdruckpumpe ist in Fig. 108 zu sehen.
Besonders hervor tritt hier der starke Bau der AuBlenlager.

Bei der in Fig. 109 dargestellten Pumpe
wird durch den zweiseitigen Einlauf der axiale
Schub teilweise aufgehoben. Die duBeren hier
sichtbaren Umfiihrungsrohre dienen zur Wasser-
zufithrung fiir das im inneren Teil der Stopf-
biichse befindliche Wasserschloff, das ein Ein-
dringen von Luft verhindern soll.

Fig. 110 zeigt noch eine kleine Hochdruck-
pumpe mit vertikaler Welle. Der Motor ist
hier in gehoriger Entfernung von der Pumpe
angeordnet, weil die Pumpe oft auch unter
Wasser arbeiten muf.”)

In Vielseitigkeit der Konstruktion und der

Verwendungsart der Zentrifugalpumpe zeich-
net sich besonders die Firma Brodnitz &
Seidel, Berlin aus. Dieselbe hat besondere
Typen fiir Férderung von reinem, sandhaltigem
und schlammigem Wasser. Nach Mitteilung
betreiben Brodnitz & Seidel seit dem Jahre
1860 den Bau von Zentrifugalpumpen als
Spezialitit. Eigentiimlicherweise hat diese
Firma den Leitapparat selbst bei ihrer Hoch-
druck-Zentrifugalpumpe nicht eingefiihrt.

Die Type einer Hochdruck-Zentrifugal-
pumpe, die im Prinzip der Sulzerpumpe #hn-
lich ist, zeigt Fig. 111.%) Hierbei sei bemerkt,
daB natiirlich die Hochdruck-Zentrifugalpumpe
von Brodnitz & Seidel #dlterer Bauart ist als die
Sulzerpumpe.

Das Wasser tritt durch das Laufrad B
direkt in ein spiralformiges Gehduse, das den
Leitapparat ersetzen soll. Die Uberfiihrung des Fig. 110.
Wassers zum nichsten Laufrade, also von C
nach D, geschieht in einem auBerhalb des Geh#uses befindlichen
Umfiihrungsrohr. In Fig. 112, welche eine solche Pumpe in Ansicht
zeigt, ist dies genauer zu sehen. Das zweite Laufrad fiithrt das

1) Zeitschrift fiur das gesamte Turbinenwesen, 1905.
%) Hartmann u. Knoke, ,Die Pumpen®, Julius Springer, Berlin.
Neumann, Zentrifugalpumpen. 12
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Wasser ebenfalls einem spiralformigen Gehiuse zu, das bei dem Aus
lauf eine konische Erweiterung fiir den Anschluff zur Druckleitung hat

Fig. 111.

Fig. 112,

An der Druckseite ist die Welle in einer nach aufen abge-
schlossenen Fihrungsbiichse gelagert, die mit Kkonsistentem Fett
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geschmiert wird, wihrend sie auf der Saugseite meist in einem
auf der gemeinsamen Grundplatte montierten Ringschmierlager ge-
fithrt wird.

Wie bei der Sulzerpumve wird hier ein vollstindiger Ausgleich
des axialen Schubes durch die gegenseitige Anordnung der Lauf-
rider nur dann eintreten, wenn jede der beiden Stufen gleich hoch
fordert und der #uBere Kranzspalt gegen den inneren geniigende
GroBe hat. Zur Aufnahme des Axialschubes wird also auch hier
ein Stiitzlager angeordnet werden miissen.

Fir groBere ForderhShen setzt Brodnitz & Seidel zu beiden
Seiten der Motorwelle je eine solche zweistufige Pumpe. Mit dieser
Anordnung konnen jedoch nur vier Stufen Verwendung finden, so
dafl sich wohl diese Pumpe fiir grofere Forderhthen nicht eignen

g, 113.

wird. Ob wirklich die Pumpe ohne Leitapparat mit anderen
Pumpen, die einen gut durchkonstruierten Leitapparat besitzen, hin-
sichtlich der Hoéhe des Wirkungsgrades konkurrieren kann, soll
dahingestellt bleiben.

Fig. 113 zeigt eine Zentrifugalpumpe der gleichen Firma fiir
Wasser mit starkem Sandgehalt und fiir schlammige Massen. Die-
selbe ist der soeben beschriebenen Pumpe sehr #&hnlich, nur daB
hier -je eine Stufe getrennt zu beiden Seiten der Abtriebsscheiben
angeordnet ist. Die Schaufelrider und Schleifringe sind, um wider-
standsfihiger gegen Abnutzung zu sein, aus Stahlguf gefertigt.
Ferner ist zur Reinigung der Grundbiichsen und der Seitenkammern
der Laufrider eine Reinwasserspiilung vorgesehen. Die in Fig. 113
dargestellte Pumpe ist fiir die Oberrhein-Korrektion im Kanton
St. Gallen, Schweiz, zur Fortschlemmung der gebaggerten Kies-
und Tonmassen geliefert und arbeitet trotz der schwierigen Ver-
héltnisse sehr befriedigend.

12*
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Auch im Bau von Niederdruck-Zentrifugalpumpen hat die Firma
Brodnitz & Seidel sehr Gutes geleistet. Sie ist wohl die erste,

Fig. 114.

die in Deutschland diese Pumpen in Verwendung als Dock- und

Entwésserungspumpen gebaut hat.

Fig. 115.

So stehen eine ganze Reihe
dieser Pumpen bei den Kaiser-
lichen Werften in Kiel, Wilhelms-
haven und Danzig im Betrieb.

Die allgemeine Anordnung der-
artiger Niederdruck-Zentrifugal-
pumpen zur Bewiltigung grofe-
rer Fordermengen auf kleine
Druckhohen zeigt Fig.114,115.%)

Dem doppelseitigen Laufrad
wird in zwei symmetrisch an-
geordneten Kriimmern das Was-
ser zugefiihrt. Der innere und
suflere Spalt ist hier durch be-
sonders eingesetzte Dichtungs-
ringe a und b verringert. Inter-
essant ist, daf Brodnitz & Seidel
eine bessere Ausbildung des
Rotationsparaboloides zur Ver-

ringerung des Spaltiiberdruckes sich dadurch schaffen wollten, daB
sie dem von den beiden Schleifringen eingeschlossenen Raume eine

) Hartmann u. Knoke, ,Die Pumpen®.
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geniigende Grofe und genau gleiche Ausbildung gaben. — Als
Spezialitdt betreibt die Firma Brodnitz & Seidel noch den Bau von
sog. Liliput-Zentrifugalpumpen. Fig. 116 zeigt eine solche zweistufige
Pumpe mit direkt gekup-
peltem Motor. Die Pum-
pen eignen sich sehr gut
fiir den Springbrunnen-
betrieb. Die Pumpe mit
Motor wird hierbei in
einem kleinen Schacht so
tief aufgestellt, da8 ihr das
Wasser aus dem Becken
zuflieBen kann. Auf diese
Weise findet ein immer-
wiahrender Kreislauf statt, Fig. 116.
und der Verbrauch an
Wasser beschrinkt sich nur auf das Quantum, welches durch Ver-
dunsten und Verspritzen verloren geht.
Fig. 117—120 zeigen Austiithrungen von Zentrifugalpumpen der
Firma A. Borsig, Tegel-Berlin. In Fig. 117 ist die normale Type
einer mehrstufigen Hochdruckpumpe mit direkt gekuppeltem Motor

Fig. 117.

dargestellt. Das die Leitapparate umgebende Gehiuse hat hier
eine glatte zylindrische Form. Nach Losen des vorderen Deckels
ist es moglich, Leitapparate und Laufréder einzeln oder, nach Ent-
fernen der Kuppelung, das ganze Innere der Pumpe zusammen
herauszunehmen. Die Befestigung der Laufrider auf der Welle
erfolgt mittelst Nut- und Federeingriffes, was die Abnahme der
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Laufrider von der Welle erleichtern soll. Zur Beseitigung des
axialen Schubes befinden sich an mehreren Ridern der Einlaufseite

Fig. 118.

Entlastungsscheiben, welche vor den
offenen Leitridern als Begrenzung
umlaufen. Der eine duBere Kranz des
Laufrades wird durch diese Anord-
nung an eine Stelle gelegt, an wel-
cher die absolute Austrittsgeschwin-
digkeit zum Teil schon in Druck um-
gesetzt ist, so daf der Spaltiiberdruck
vergrofert wird. Bei dieser Anord-
nung wird es aber nicht méglich sein,
den axialen Schub vollstandig zu be-
seitigen, da man nicht imstande ist,
den Spaltiiberdruck genau zu bestim-
men. Borsig ordnet deswegen zur
Sicherung der Welle gegen Lings-
verschiebung ein sehr kraftic gebau-
tes Kugelstiitzlager an.?)

Bei sehr grofien Foérderhtshen wird
durch gegenseitige Anordnung der
Teilpumpen der Axialschub aufge-
hoben, was natiirlich die Verwendung
von starren Kuppelungen notig macht.
Fig. 118 zeigt eine derartige Anord-
nung. Zur Erleichterung der Mon-
tage sind die Teilpumpen mit dem
Antriebsmotor auf eine gemeinsame
Grundplatte gesetzt. Diese Platte ist
zu beiden Seiten {iber die Pumpen-
gehduse hinaus verlingert und mit
Gleitschienen versehen, in denen die
Gehiuse mittelst in den Grundplat-
ten gelagerten Schraubenspindeln zur
schnellen Freilegung der inneren Teile
der Pumpe verschoben werden kénnen.
In der Fig. 118 sind die auf der einen
Seite freigelegten inneren Teile der
Pumpe zu ersehen. Auf dem Druck-
stutzen ist ein Riickschlagventil vor-

gesehen. Am Saugrohrkriimmer befindet sich ein Sicherheitsventil,

1y ,Gliick auf 1905.
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welches beim Undichtwerden des in der Druckleitung befindlichen
Riickschlagventiles verhindern soll, daB der volle Druck in die Saug-
leitung eintritt.

Fig. 119.

Fig. 119 und 120 zeigen Anordnungen von Niederdruck-Zentri-
fugalpumpen von derselben Firma. Besonders ist bei der Kon-
struktion der Pumpen auf eine gute Wasserfithrung Riicksicht ge-

Fig. 120.

nommen. Die Querschnitte fiir den Zu- und Ablauf sind reichlich
bemessen und jede scharfe Krimmung moglichst vermieden. Fast
ausschliefilich wird das Wasser in normalen Kriimmern den Lauf-
radern zugefiihrt.
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Die Firma Fr. Gebauer, Berlin, benutzt bei ihren Niederdruck-
Zentrifugalpumpen als Fundamentplatte das Zulaufrohr der Saug-
leitung, wodurch sich die Anordnung dieser Pumpen sehr einfach
und billig gestaltet. Fig. 121 zeigt eine derartige Pumpe fiir eine
Leistung von 10 cbm auf eine Forderhéhe von 10 m. Zentrifugal-
pumpen mit dieser Anordnung werden bis zu einer Leistung von
150 cbm/min gebaut.

Fig. 121.

Fig. 122. Fig. 123.

Fig. 122 zeigt die Normaltype einer Hochdruck-Zentrifugal-
pumpe von derselben Firma. Ahnlich der Jiger-Pumpe sind hier
die einzelnen die Leitrider umschliefenden Gehduse geteilt. Der
Gesamtkorper ist dann mit einem Blechmantel umgeben.

Aus Fig. 123 ist noch die Anordnung einer Senkpumpe zu
ersehen.

Eine Niederdruck-Zentrifugalpumpe in neuer Ausfithrung war
von der Armaturen- und Maschinenfabrik A. G. vorm. J. A. Hilpert,
Niirnberg, mit der Bezeichnung ,Evolventenpumpe“ D.R.P. und
D.R.P.a. auf der Bayrischen Landesausstellung 1906 zu Nirnberg
ausgestellt.
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Fig. 124 und 125 zeigen diese Pumpe im Schnitt.

185

Es wurde die

Bezeichnung Evolventenpumpe gewihlt, weil das Wasser beim Durch-

stromen dieser Pumpe
in vier verschiedenen
Evolventenbahnen ge-
fiuhrt wird. Abweichend
von anderen Systemen
von Niederdruckpumpen
ist hier ein einseitiger
Einlauf gew#hlt. — Die
axiale Entlastung ge-
schieht auf &hnliche Art
wie bei der Jager-Pumpe.
Die Schleifringe sind je-
doch hier nicht zylin-
drisch, sondern laufen
mit radialen Flichen an-
einander.

Die Erfahrung zeigt,
daBl bei stark mit Sand
zersetztem Wasser sich
bisweilen die Schleif-
ringe ungleichm#Big ab-
niitzen, wobei dann ein
axialer Schub sich ein-
stellen kann.Beider Evol-
ventenpumpe ist zur Ein-
stellung der Spalte eine
Prazisionseinstellvorrich-
tung D.R.P.a. vorge-
sehen, die wihrend des
Betriebes von Hand eine
axiale Verstellung der
Welle mit dem Laufrad
ermoglicht. Bei vollstidn-
dig geschlossener Pumpe
kann man genau gleiche
GrioBe des Spaltes ein-
stellen. Die SpaltgriBe
ist an einer Skala ab-
zulesen.

Fig. 125.

Fig. 124.

In Verbindung mit der Prézisions-Einstellvorrichtung steht ein
Apparat, der zu jeder Zeit etwaige Differenzen der Drucke in den
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Réumen 4 und B anzeigt. Siehe Fig. 124. Wihrend des Ganges
der Pumpe konnen mit dieser Einstellvorrichtung die beiden Spalte
so eingestellt werden, daB in den Rdumen 4 und B gleiche Drucke
auftreten, was an dem schon erw#hnten Apparat abzulesen ist. —

Eine Frneuerung zeigt die Ausbildung des Laufradkranzes. Be-
kanntlich ist der Spaltverlust von nicht unwesentlichem Einfluf auf
den Gesamtnutzeffekt der Zentrifugalpumpe. In Kapitel 9 war an-
gegeben worden, auf welche Weise man den Spaltverlust verkleinern
kann. Die bisher hierfiir getroffenen Anderungen haben nun den
Nachteil, daB der mit grofler Geschwindigkeit aus dem Spalt tretende
Wasserstrahl die im Saugrohr flieBende Masse senkrecht trifft. Hier-
durch treten auBer dem Spaltverlust noch Verluste im Saugrohr,
hervorgerufen durch St68e und Wirbelung, auf. Die Uberfalzung
des inneren Laufradkranzes und der anschliefenden Gehdusewand
ist im vorliegenden Fall derartig ausgefiihrt, daf die durch den
Spalt tretende Strahlschicht in Richtung der Saugrohrgeschwindig-
keit abgeleitet wird (D. R. P.). Hierdurch werden einerseits die StoB-
und Wirbelbildungen beseitigt, andererseits wird die der Spalt-
wassergeschwindigkeit innewohnende Energie zum Teil noch aus-
geniitzt, indem die in Richtung der Saugrohrgeschwindigkeit aus-
tretende Strahlschicht als Ejektor wirkt.

Auch eine neue Laufradkonstruktion hat die Armaturen- und
Maschinenfabrik von J. A. Hilpert A. G., Niirnberg, zum D. R. P.
angemeldet. Bei dieser Konstruktion werden die Laufradkanile mit
rechteckigen Querschnitten derart ausgebildet, daff die relative Ein-
tritts- zur relativen Austrittsgeschwindigkeit genau nach dem Gesetz der
Geraden abnimmt. Untersucht man die Kanile von Laufridern ge-
wohnlicher Konstruktion, hei welchen gleiche Schaufelhthen auf
konzentrischen Kreisen liegen, so findet man, daB die einzelnen
Querschnitte der Kaniile, die senkrecht zum durchflieBenden Wasser-
strahl genommen sind, trapezartige Form erhalten und dafi ferner
die Druckumsetzung durch Abnahme der Relativgeschwindigkeit
eine sehr unregelméifBige ist, wodurch StéBe in den Laufradkanilen
unvermeidlich sind. Durch die neue Ausbildung der Schaufel-
kaniile mit rechteckigen Querschnitten werden einerseits die Reibungs-
verluste beim Durchtritt des Wassers durch die Kanile vermindert,
andererseits erfolgt die Druckumsetzung der Relativgeschwindigkeit
ohne jeden StoB. Beide Faktoren tragen nicht unwesentlich zur
Erhohung des Nutzeffektes dieser Pumpen bei. Durch Fortfall jeg-
licher Stofe sollen diese Pumpen vollstindig gerduschlos laufen.

Besonders beachtenswert ist noch bei dieser Evolventenpumpe
die leichte Zug#nglichkeit. Nach Abnahme des Ringdeckels R ist
der Leitapparat und das Innere der Pumpe zwecks eventueller
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Reinigung zuginglich. Die Demontage irgend eines Lagers, wie
dies bei anderen Konstruktionen von Niederdruck-Zentrifugalpumpen
notig ist, kommt hier in Fortfall.

Benannte Firma liefert auch fiir besondere Fille neben einem
Leitapparat fiir normale Leistung einen oder zwei weitere fiir kleinere
Férdermengen. Diese Kombination gestattet eine teilweise Regulierung
der Zentrifugalpumpe. Sollen léingere Zeit mit der Pumpe Kkleinere
Wassermengen geférdert werden, so wird entsprechend der kleineren
Wassermenge ein neuer Leitapparat eingesetzt. D.R.P.a. Auf diese
Weise erreicht man, daf die Pumpe selbst bei halber Wassermenge
mit hochstem Nutzeffekt arbeitet. Wahrend bei der sonst iiblichen
Regulierung mittels Drosselschiebers der Nutzetffekt bei halber Be-
aufschlagung der Pumpe gegen denjenigen fiir normale Leistung
um 15 bis 20°/, abnimmt, soll der Nutzeffekt nach Einbau eines
neuen Leitapparates fiir halbe Beaufschlagung nur um ca. 49,
heruntergehen. Iir manche Betriebe ist dies sehr von Vorteil.

Fig. 126.

Die Armaturen- und Maschinenfabrik A. G. vorm. J. A. Hilpert,
Niirnberg, baut die Evolventenpumpen auch mit voller Regulierung.
Die Forderung der Pumpe wird hier durch Offnen und Schliefen
der drehbar im Leitapparat angeordneten Leitschaufeln reguliert.

Fig. 126 zeigt noch eine grofere einstufige Hochdruckpumpe
der benannten Firma, die neben einer Pumpe fiir gleiche Leistung
von der Maschinen- und Armaturenfabrik vorm. Klein, Schanz-
lin & Becker, Frankenthal, auf der Bayrischen Landesausstellung
zu Niirnberg 1906 zur Speisung der grofien Leuchtfontine im Be-
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trieb war. Diese Pumpe, die mit einem 200 PS. Siemens-Schuckert-
Motor direkt gekuppelt war, férderte bei einer minutlichen Umlauf-
zahl von 1200 13 cbm pro Minute auf eine manometrische Hohe
von 50 m. Bemerkenswert ist, daf trotz der grofien Leistung die
Pumpe gerduschlos arbeitete.

In Fig. 127 ist eine zweistufige Hochdruckpumpe von gleicher
Firma dargestellt, die ebenfalls auf der Bayrischen Landesaus-
stellung fiir die Wasserhaltung im Betrieb war. Die Pumpe saugte
aus acht auf dem Ausstellungsterrain befindlichen Filterbrunnen
und forderte das Wasser in ein auf einem der Aussichtstiirme be-

Fig. 127.

findliches Bassin von 100 cbm Fassungsraum. Die Leistung dieser
Pumpe betrug bei einer minutlichen Umlaufzahl von 1100 ca. 2,5 cbm
pro Minute auf 45 m. Je eine Pumpe fiir gleiche Zwecke fiir etwas
kleinere Leistung war auch von Gebr. Sulzer, Winterthur, und von
Klein, Schanzlin & Becker, Frankenthal, ausgestellt.

Besonders den Zentrifugalpumpen wurde auf der Bayrischen
Landesausstellung 1906 grofes Interesse entgegengebracht. Wéhrend
auf der Diisseldorfer Ausstellung 1902 zum Betrieb der Fontine
grofe Dampfpumpen mit annéhernd gleicher Leistung aufgestellt
waren, haben auf der Niirnberger Ausstellung ausschlieflich Zentri-
tugalpumpen die ganze Wasserhaltung versorgt.

36. Zentrifugalpumpen-Anlagen von Gebr. Sulzer, Winterthur.

Um die Verwendbarkeit und die Art der Aufstellung der Zentri-
fugalpumpen in verschiedenen Betrieben zu zeigen, sollen jetzt noch
einige von Gebr. Sulzer, Winterthur, ausgetiihrte Anlagen besprochen
werden.
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Es war schon auf die ausgezeichnete Verwendbarkeit der Zentri-
fugalpumpe als Bergwerkspumpe aufmerksam gemacht worden. Eine
erste derartige grofere Anlage wurde von Gebr. Sulzer, Winterthur,

Fig. 128. Fig. 129.

tir die Compania Minera y Metalurgia del Horcajo ausgefiihrt. Die-
selbe ist von Dr. F. Heerwagen in der Zeitschrift des V. d. 1. 1901
ausfithrlich besprochen worden. Es sei hier nur kurz erwihnt, daB
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bei dieser Anlage erst drei Pumpen mit gleicher Foérderhdhe von
ungefibr 130 m in verschiedenen Sohlen iibereinander arbeiteten,
und daf} spiter eine vierte Pumpe fiir gleiche Fdrderh6he in einer
tieferen Sohle aufgestellt wurde. Aus Fig. 128 ist die Anordnung dieser
Wasserhaltung zu ersehen. Die unterste Pumpe 'saugt das Wasser
aus dem Sumpf und driickt es der néchsten Pumpe zu. Die weiteren
Pumpen erhalten das Wasser unter Druck, arbeiten also ohne Saug-
héhe, so daB das Eindringen von Luft ausgeschlossen ist. Alle
Pumpen sind von derselben Grofe, bewiiltigen also bei gleicher
Tourenzahl gleiche Wassermengen.

Wihrend hier die Pumpen in verschiedenen Sohlen arbeiten,
empfiehlt es sich in den meisten Féllen, die Pumpen in der untersten
Sohle aufzustellen. Diese Anordnung zeigt die in Fig. 129 darge-
stellte, von der Firma Gebr. Sulzer, Winterthur, ausgefiihrte Wasser-
haltung der Zeche Viktor in Rauxel i. W.

Es sind hier zwei vierstufige Zentrifugalpumpen hintereinander
geschaltet. Bei einem Kraftverbrauch von 570 PS und 1040 minut-
lichen Umdrehungen sollten laut Vertrag diese Pumpen 7 cbm pro
Minute auf eine totale Widerstandhshe von 524 m foérdern. Bei den
Ubergabeversuchen wurde fiir eine Wasserférderung von 7,8 cbm
pro Min. fiir die drei Pumpen 1455 PS und fiir eine Wasserforderung
von 6,96 cbm pro Minute 1306 PS verbraucht.?)

Ferner lieB der Dampfkessel-Uberwachungsverein in Essen im
Jahre 1903 durch einen besonderen Versuchsausschufi diese Anlage
priifen, welche Versuche folgende Resultate ergaben (Zeitschr. des

Vereines deutscher Ingenieure 1904).

Parade-  Betriebs-
versuch versuch

v. H. v. H.
Wirkungsgrad des Kraftwerkes einschl. des
Kabelverlustes . . . . . . . . . . . 83,52 8254
Wirkungsgrad der Pumpenanlage, Motor und
Pumpe . . . . . . . . . . . . . 71,25 171,25
Wirkungsgrade der Pumpe allein . . . . . 76,00 76,00
Wirkungsgrad der Gesamtanlage . . . . . 59,51 58,79

Die Anordnung der Pumpen mit den Motoren zeigt Fig. 130.
Die Pumpe A saugt das Wasser aus dem Sumpf an und fithrt es
unter einem Druck von 26 Atm. der zweiten Pumpe B zu, aus
welcher es unter dem gewaltigen Druck von 52 Atm. in die Steig-
leitung tritt (,Gliickauf* 1904). In der Saugleitung ist ein Sicher-
heits- und FuBventil angebracht. Beim Anschluf der Druckleitung

1) Herzog, Elektrische Bahnen u. Betriebe, 1905.
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befindet sich ein Absperrschieber, ferner ist auch hier ein Riick-
schlagventil eingebaut. Dasselbe soll verhindern, daf beim Still-
stand der Pumpen die ganze Wassersiule auf die erste Pumpe
und auf das FuBventil der Saugleitung driickt. Wiirde eine solche
Riickschlagklappe in der Druckleitung fehlen, so miiiten natiirlich
simtliche Pumpenteile fiir den Druck von 52 Atm. berechnet werden.

Fig. 130.

Die Pumpen sind mittelst Lederbandkuppelung direkt mit den
Motoren verbunden. Letztere sind in der Richtung der Achse ver-
schiebbar angeordnet, um die Pumpen auch von der Motorseite
aus leicht zuginglich zu machen.

Die In- und AuBerbetriebsetzung der Pumpen erfolgt von der
Zentrale aus, so daf bei den Pumpen selbst nur ein Notausschalter
und zwei Amperemeter notig sind. Die Inbetriebsetzung dieser
Wasserhaltung geht folgendermaBen vor sich:
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Nachdem die Pumpen bei geschlossenem Hauptabsperrschieber
aus der Steigleitung durch eine Umtfiihrungsleitung gefiillt sind und
die in den Pumpenkorpern befindliche Luft abgelassen ist, wird
der Generator in Betrieb gesetzt, wobei man dessen Erregung all-
mihlich verstirkt. Sobald die Pumpen einen Druck erzeugen, der
um ca. 12 Atm. gréfler ist als die Wasserpressung in der Steigrohr-
leitung, wird der Schieber allm#hlich getffnet und es setzt sich der
Uberdruck von 12 Atm., bei welchem die Forderung gleich Null
war, in Mehrférderung um, und die Druckleitung fingt an auszu-
gieBen. Beim Offnen des Schiebers steigt allméhlich der Kraftbedarf
des Generators, der beim geschlossenen Schieber nur 0,3—0,35 der

Fig. 131.

normalen Leistung betrug. Der ganze Vorgang des Anlassens bis
zum AusgieBen des Wassers aus der Druckleitung soll nach Angaben
der Betriebsleitung nur eine Minute in Anspruch nehmen. Wartet
man zu lange nach dem Anlassen der Pumpen mit dem Offnen des
Schiebers, so erhitzt sich das in der Pumpe befindliche Wasser
und man ist gezwungen, die Pumpe einige Minuten stillzusetzen
und dann neu anzufiillen. Die AuBlerbetriebsetzung der Pumpen
geschieht in umgekehrter Weise. Es wird also erst der Druck-
schieber geschlossen und dann allm#hlich durch Ausschaltung der
Erregung der Generator entlastet. Durch ein Telephon verstindigt
sich das Personal {iber besagte Vorginge.

Eine sehr interessante Anlage ist das ebenfalls von Gebr.
Sulzer, Winterthur, ausgefithrte Pumpwerk fir die Grube Kasimir
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der Warschauer Gesellschaft tiir Kohlenbergbau und Hiittenbetrieb
in Niemce.') Fig. 131 zeigt diese Anlage. Es fanden hier drei
Zentrifugalpumpen Aufstellung. Jede Pumpe liefert bei 975 Um-
drehungen 4,0 cbm pro min. auf 164 m Hséhe. Die Anordnung dieser
Pumpen ist so getroffen, daff dieselben teils auf Druck, teils auf
Menge arbeiten kénnen.

Arbeiten die Pumpen auf Druck, so werden sie hintereinander
geschaltet. Die erste Pumpe driickt der zweiten und diese der

Fig. 132,

dritten das Wasser zu. Bel diesem Schema fordern dann die drei
Pumpen 4 cbm pro Minute auf eine Hohe von 3 >< 164 = 492 m direkt
tiber Tag.

Arbeiten nach Umschaltung der Schieber die Pumpen auf
Menge, so saugt jede Pumpe fiir sich aus dem Sumpf Wasser. Die
drei Pumpen férdern sodann 3 ><4 =12 cbm auf 164 m Hdthe, wo
sich die n#chste Sohle befindet. Zur Durchftihrung dieser beiden
Betriebskombinationen sind zwei Steigleitungen vorgesehen.

Eine bedeutende Verwendung finden auch die Zentrifugalpumpen
im Bergbau als Senkpumpen. In den engen Schachtquerschnitten

1) Herzog, Elektr. Bahnen u. Betriebe, 1905.
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kommt hier der- sehr geringe Raumbedarf und vor allen Dingen
auch der elektrische Antrieb sehr zur Geltung.

Die erste grofere Senkpumpenanlage wurde von Gebr. Sulzer,
Winterthur, fiir einen Schacht in Schlesien geliefert.') Diese Anlage
ist um so interessanter, weil hier Dampfpumpen iiberhaupt nicht
imstande waren, den ersoffenen Schacht auszupumpen. Die Aufgabe,
die die Pumpen zu erfiilllen hatten, war kurz folgende:

Fig. 133,

In der Donnersmarckhiitte sollte ein 400 m-Schacht abgeteuft
werden. Schon in einer Tiefe von 100 m wurden so michtige
Quellen angeschlossen, daf der Schacht ersoff. Nach dem Steigen
des Wassers wurde ein minutlicher Wasserzufluff von ungefihr 15 cbm
festgestellt. Die Versuche, den Schacht mit Dampfpumpen auszu-
pumpen, mubfBten als erfolglos aufgegeben werden, weil, abgesehen
von den vielen Reparaturen, die erforderlich waren, die drei in

1) Herzog, Elektr. Bahnen u. Betriebe, 1905.
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den Schacht eingebauten Pumpen, welche zusammen 10 cbm pro Min.
forderten, den Schachtquerschnitt so ausfiillten, da kaum Raum
fir einen Forderkiibel iibrig blieb. Die Pumpen schafften das
Wasser nicht und man mufite den Schacht wiederum ersaufen lassen.
Um den wertvollen Schacht nicht aufzugeben, entschlo man sich
endlich, einen Versuch mit Sulzer-Senkpumpen zu machen.

Es wurden drei Senkpumpen in den Schacht eingebaut, von
denen jede bei einer minutlichen Tourenzahl von 970 8 cbm pro
Minute auf 160 m Hohe forderte, mithin alle drei Pumpen zusammen

Fig. 134.

24 cbm pro Minute. Den Einbau dieser Pumpen mit dem Schachtquer-
schnitt zeigt Fig. 132. Wiahrend frither bei den Dampfpumpen mit
einer Leistung von nur 10 cbm pro Minute kaum Platz fir einen
Forderkiibel war, war jetzt bei den Zentrifugalpumpen mit einer
Leistung von 24 ¢cbm pro Minute reichlich Raum fiir zwei Forderkorbe
vorhanden. Der geringe Raumbedarf der Senkpumpen machte hier
eine Abhilfe moglich.

Die Stromversorgung fiir die vertikalen Drehstrommotoren er-
folgte von einer 6 km weit entfernten Kraftzentrale, in der zwei
mit Hochofengasen betriebene Gasmaschinen von zusammen 2000 PS
aufgestellt sind.

13*



196 Ausfithrungen von Zentrifugalpumpen.

Mit diesen Abteufpumpen war es moglich, in kurzer Zeit den
ersoffenen Schacht auszupumpen, da bei der anfangs geringen Forder-
hohe jede Pumpe 12—15 cbm pro Minute férderte. Nach erfolgtem Ab-
teufen wurden die Pumpen fest in den Schacht gelagert und dann als

Fig. 185.

ortsfeste Wasserhaltung benutzt. TEin Beweis dafiir, daf man auch
in jeder Weise mit dem Arbeiten der Pumpe zufrieden war.

Bei der Aufgabe, die hier die Zentrifugalpumpen zu erfiillen
hatten, zeigte sich so recht ihre groBe Uberlegenheit gegeniiber der
Kolbenpumpe bedingt durch den ungemein kleinen Raumbedarf.
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Auch sonst hat die Zentrifugalpumpe fiir Wasserversorgungen
jeglicher Art in der letzten Zeit Verwendung gefunden. Die erste
groflere Pumpe wurde von der Firma Gebr. Sulzer-Winterthur fiir
das Wasserwerk der Stadt Genf gebaut. In Fig. 133 ist die An-
ordnung dieser Pumpenanlage mit direkt gekuppelten Motoren zu
ersehen. Die zweistufig ausgefiihrte Pumpe hat einen duBleren Lauf-
raddurchmesser von 1,1 m. Bei einer Umlaufszahl von 540 pro Minute
tordert dieselbe eine Wassermenge von 22,5 cbm pro Minute auf
eine H6he von 140 m, bei welcher Leistung die Antriebskraft
ca. 1000 PS betrug.

Sehr umfangreiche Zentrifugalpumpen-Anlagen haben Gebr.
Sulzer fir die Wasserversorgung der Stadt Mailand geliefert.
Hier fanden zuerst drei Pumpwerke Aufstellung, die von einem
gemeinsamen Kraftwerk mit Drehstrom versorgt wurden. Die
Pumpen sind direkt mit den Motoren gekuppelt. Ferner ist noch
ein viertes Pumpwerk in Betrieb gesetzt worden, bei dem aber
die Pumpen mittelst Riementriebes von Gasmotoren aus angetrieben
wurden.

Fiar die Wasserversorgung wurden in Mailand selbst an ver-
schiedenen Stellen Rohrbrunnen, ca. 45 an Zahl, erbaut. Von diesen
Brunnen wird das Wasser Saugwindkesseln zugefiihrt, in denen es
vollstindig entliiftet wird. Aus diesen Windkesseln wird das
Wasser von den Pumpen angesaugt, was bis zu einer Saughdhe
von 8,2 m anstandslos vor sich geht. Das grofte Pumpwerk liegt
in Loreto. Die Anlage desselben zeigt Fig.134. Mit einer gemein-
samen Leitung saugen die Pumpen aus den Windkesseln S W,
welchen in einer Anzahl Rohren S das Wasser zugefiihrt wird.
Alle vier Pumpen fordern in eine gemeinsame Druckleitung D.
Die Leistung der vier Pumpen betrigt bei einer minutlichen Um-
laufszahl von 820 14,4 cbm auf 57 m Hohe. Fig.135 zeigt noch eine
photographische Aufnahme des Inneren des Pumpwerkes in Loreto.
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