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Vorwort.

Da eine umfassende Darstellung iiber Turboverdichter ein drin-
gendes Bediirfnis der Praxis ist, schien der Versuch lohnend, dieses
den meisten Ingenieuren etwas fremde Gebiet zusammenhingend dar-
zustellen. Als Ziel wurde deshalb angestrebt, dem in der Praxis
arbeitenden Ingenieur praktische Angaben und Richtlinien fiir den
Bau von Turboverdichtern zu vermitteln. Um fiir den Studierenden
gleichzeitig ein leicht verstédndliches Lehrbuch zu schaffen, wurde auf
klare Ableitung der Hauptbeziehungen grofiler Wert gelegt.

Von grolem Wert fiir die Behandlung des vorliegenden Themas
war die Mitarbeit eines ersten englischen Fachmannes, W. J. Kearton,
dessen kiirzliches Werk iiber denselben Stoff ,Turbo-Blowers and
-Compressors“ auch in Deutschland gréte Beachtung gefunden hat.
Nur so war es moglich, die sehr wertvollen englischen Erzeugnisse
gebithrend zu beriicksichtigen. Alle Angaben iiber englische Aus-
filhrungen stammen von ihm. AufBlerdem wurden die Abschnitte iiber
Thermodynamik, die Berechnung der Laufradscheibe und Regulierung
in der Hauptsache von ihm verfaBt. Die Ubertragung ins Deutsche
lag in Hénden des deutschen Verfassers.

Am Anfange des Buches war eine kurze Abhandlung iiber Thermo-
dynamik nicht zu entbehren, da fiir das richtige Verstdndnis der
Wirkungsweise von Turbokompressoren der Gebrauch der Entropie-
tafel notwendig ist. In vielen Fallen, z. B. bei Gasen, fiir die keine
Entropietafeln erhiltlich sind, muB der Ingenieur in der Lage sein,
selbst eine solche anzufertigen.

Es folgt ein Abschnitt iiber Stromungslehre. Da dieselbe fiir den
Erbauer von Turboverdichtern die wichtigste Hilfswissenschaft ist,
war eine breitere Darstellung geboten. Vor allem war es ndétig, die
groflen Errungenschaften der modernen Strémungslehre, die durch die
Worte , Ahnlichkeitsgesetz“ und ,Grenzschicht am besten charakte-
risiert werden konnen, in ihrer Anwendbarkeit auf praktische Probleme
darzustellen. Da fiir die Konstruktion von Kreiselridern das Haupt-
stromungsproblem die Umsetzung von Geschwindigkeit in Druck ist,
sind die Grenzschichtstudien hier von groBem Wert. Bei der Behand-
lung und Auswahl des Stoffes wurde angestrebt, beim Leser ein ge-
wisses Gefiihl fiir Stromungsvorginge anzuerziehen.

Bei der Berechnung der Schaufeln wurde der Einflul der endlichen
Schaufelzahl entsprechend den neueren Arbeiten gebiihrend beriick-



v Vorwort.

sichtigt. Von der Einfiihrung des Begriffes Zirkulation wurde Abstand
genommen, da bei den sehr groflen Schaufelzahlen von Turbokom-
pressoren kein Vorteil hiervon zu erwarten ist. Die Belange der
Praxis werden hier vollkommen durch einfache Naherungen befriedigt,
wie sie z. B. von Pfleiderer angegeben wurden, oder auch durch eine
vom Verfasser angefiihrte Naherung.

Im Abschnitt: Warmeiibergang wurde der Zusammenhang mit der
Stromungslehre entsprechend den neueren Arbeiten behandelt, soweit
es fir die Anwendungen in Frage kommt.

Die Festigkeitsberechnungen nehmen naturgem#fl einen weiteren
Raum ein, da bei den hohen Umfangsgeschwindigkeiten viele Teile
bis an die Grenze beansprucht werden. Das gleiche gilt von den
Wellen. Die Theorie der kritischen Drehzahl ist fiir Turbokompres-
soren lebenswichtig, weist leider jedoch noch grofie Liicken auf. Dies
ist um so beklagenswerter, als der Turbokompressor zurzeit die einzige
-GroBmaschine ist, die noch iiberkritisch lduft. Deshalb ist leider nur
ein kleiner Kreis an diesen Fragen praktisch interessiert.

Einstufige Gebliase fiir hohere Driicke werden besonders behandelt,
weil sich gerade hier in letzter Zeit viele neue Anwendungsgebiete
ergeben haben. Neu ist die Behandlung der Spiralgehduse unter Be-
riicksichtigung der Reibung. Umfangreiche Versuche und Berechnungen
des Verfassers zeigten, daBl der Erfolg einer einstufigen Konstruktion
fiilr hohere Driicke sehr von der richtigen Formgebung der Spirale
abhingt. Es werden neue Grundlagen fiir die Dimensionierung der
Spirale entwickelt. Im Anschluf hieran sind einige besondere An-
wendungen einstufiger Gebldse besprochen. Gebliase fiir niedrige Driicke,
sog. Ventilatoren, werden nicht behandelt, da hierfiir bereits ein sehr
umfangreiches Schrifttum vorliegt.

Bei der Besprechung mehrstufiger Kompressoren erwies sich die
Einteilung nach einzelnen Firmen als vorteilhaft. Die typischen Merk-
male werden an Hand eines umfangreichen Bildmaterials geschildert.
Alle besonderen Einzelkonstruktionselemente in getrennten Abschnitten
zu behandeln, erwies sich als unnétig, da diese Elemente teilweise
identisch sind mit den entsprechenden Teilen des Dampfturbinen-
und Kreiselpumpenbaues und deshalb als bekannt vorausgesetzt wer-
den kénnen. Kurz sind noch Kleinstkompressoren behandelt, die sich
trotz ihres schlechten Wirkungsgrades in letzter Zeit gewisse Anwen-
dungsgebiete erobert haben.

Zum richtigen Verstindnis der Regelvorrichtungen von Kompres-
soren ist die Kenntnis der Arbeitsweise des Laufrades bei verschie-
denen Betriebsbedingungen unerlédfllich. Hierzu gehort auch das so-
genannte ,,Pumpen“, eine Erscheinung, die nur im Turbokompressoren-
bau bekannt ist. Es sei gleich hier betont, daB diese Erscheinung
in der Praxis im allgemeinen nicht die Bedeutung hat, die man in
vielen Darstellungen findet, da dieses instabile Verhalten durch ver-
hiltnismaBig einfache MaBnahmen zu verhindern ist. Neben vielen
Regulierschemen der einzelnen Firmen wird auch eingehend auf die
Drehschaufelregulierung eingegangen.
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In einem besonderen Abschnitt wird die konstruktive Ausbildung
der AuBlen- und Innenkiihlung eingehend besprochen. An Ausfiithrungs-
beispielen gleicher Grofle wird versucht, den Einflu der Kiihlung auf
den Wirkungsgrad zu ermitteln. Bei Maschinen bis ca. 25000 m?/st
ist kein sehr fithlbarer Unterschied zu merken, wéhrend fiir groflere
Maschinen die AuBenkiihlung immer vorteilhafter wird.

Um einen kleinen Uberblick zu geben, mit welchen Garantiezahlen
zurzeit gerechnet werden kann, werden neuere Versuche von ver-
schiedenen Firmen angefiihrt. AnschlieBend werden einige Gesichts-
punkte zusammengestellt, die bei der Untersuchung des Aggregates
Dampfturbine-Turbokompressor zu beachten sind. Vor allem wird auf
die Hauptfehlerquellen bei derartigen Versuchen hingewiesen.

Die meisten Firmen des Turbokompressorenbaues haben mir um-
fangreiches Material zur Verfiigung gestellt. Das teilweise sehr in
Details gehende Bildmaterial hat es iiberhaupt erst ermoglicht, das
vorliegende Thema in diesem Umfange zu behandeln. Da iiber Turbo-
kompressoren bisher nur sehr weniges in der Literatur enthalten ist,
war die Unterstiitzung der einzelnen Firmen von sehr groBlem Wert.
Ich erfiille deshalb hiermit eine selbstverstindliche Pflicht, diesen
Firmen meinen Dank auszusprechen.

Die Verlagsbuchhandlung hat fiir die Ausstattung des Buches in
mustergiiltiger Weise Sorge getragen und ist meinen besonderen
Wiinschen entgegengekommen, weshalb auch ihr mein besonderer Dank
ausgesprochen sei.

Ko6ln, im Marz 1929.
Bruno Eck.
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I. Einleitung.

1. Wirkungsweise.

Turbogeblise und Turbokompressoren beruhen physikalisch auf
derselben Wirkungsweise. Beide verdichten Gase durch Schleuder-
wirkung. Als Turbogeblidse bezeichnet man gewdhnlich ein- oder mehr-
stufige Geblése fiir niedrige Driicke bis ca. 3 ata, die keine besondere
Kiihlung aufweisen. Turbokompressoren sind meistens kiinstlich ge-
kiihlt und werden bis zu Driicken von ca. 10 atii verwendet. Jedes
beliebige Gas kann auf diese Weise verdichtet werden. Gewdhnlich
handelt es sich jedoch um Verdichtung von Luft, weshalb der Ein-
fachheit halber im folgenden nur von Verdichtung von Luft gesprochen
werden soll.

Einen Quer- und Lingsschnitt eines Schleudergeblises zeigt Abb. 1.
Die Welle 4, auf welcher 2 Laufrider B, und B, befestigt sind, wird

Abb. 1. Quer- und L#ngsschnitt eines Turbogebliises.

durch eine schnellaufende Antriebsmaschine bzw. durch Zwischen-
schaltung eines Ubersetzungsgetriebes angetrieben. Das Laufrad be-
steht aus 2 Scheiben, die durch eine Anzahl gekriimmter Schaufeln ¢
verbunden sind. Nach Austritt aus dem Laufrad durchstrémt die
Luft den sogenannten Diffusor und wird in einem Umkehrkanal £
zur 2. Stufe gefiihrt. Der Diffusor £ soll den groBten Teil der in
Kearton-Eck, Turbogeblise. 1



2 Einleitung.

der Luft enthaltenen kinetischen Energie in Druck umsetzen. Die
Schaufeln des Diffusors, die sogenannten Leitschaufeln, sind hier fast
ausschlieflich gerade im Gegensatz zu Kreiselpumpen. Im Umkehr-
kanal befinden sich meist gebogene Schaufeln, um die Luft ohne Stof3
eintreten zu lassen.

Wenn die Maschine angestellt wird, mufl die im L&ufer befind-
liche Luft mit rotieren und wird nach der Laufradperipherie hin-
gedringt. Hierdurch entsteht am Eintritt ein Unterdruck, der weitere
Luft durch den Eintrittsstutzen in den Laufer bringt. Beim Austritt
aus dem Liufer hat die Luft erhdhten Druck und erhsohte Geschwin-

digkeit, Abb. 2. Der aus er-
weiterten Kanilen bestehende
Diffusor setzt den grofiten Teil
dieser Geschwindigkeit in Druck
um.
Diese Energieiibertragung an
die Luft ist mit mannigfachen
Verlusten verbunden, z. B. Rei-
bungs-, StoBvérlusten, Undichtig-
keiten usw. Da die Verluste sich
fast ausschlieflich in Wérme um-
setzen, wird die innere Warme
der Luft vergroSert. Bei Turbo-
kompressoren wird diese Warme grofitenteils durch kiinstliche Kiihlung
abgefiihrt. .

Wie spiter ausgefiihrt werden wird, ist bei kleinen Verdichtungs-
verhéltnissen durch besondere Kiihlung nicht viel zu gewinnen, wihrend
fiir hohere Driicke eine kiinstliche Kiihlung erhebliche Leistungs-
ersparnisse bringt.

Turbokompressoren haben sich erst seit ca. 20 Jahren entwickelt
und Kolbenmaschinen auf dem Gebiete der griferen Leistungen fast
vollkommen verdringt. Einige charakteristische Merkmale beider
Maschinenarten seien im folgenden kurz gestreift.

2. Kolbenkompressoren oder Turbokompressoren ?

Turbokompressoren sind schnellaufende Turbomaschinen und be-
sitzen deshalb alle mechanischen und betriebstechnischen Vorteile wie
z. B. Dampfturbinen. Eine unmittelbare Kupplung beider ist deshalb
sehr vorteilhaft und macht sich in den relativ hohen Wirkungsgraden
dieser Aggregate bemerkbar.

Andererseits ist fiir kleinere Leistungen der Antrieb mit Elektro-
motoren sehr beliebt. Wie in einem spiteren Kapitel gezeigt wird,
sind die Wirkungsgrade von Kolben- und Turbokompressoren —
beste Konstruktion vorausgesetzt — bei Leistungen von zirka 10000 m®
nicht sehr verschieden. Zylindermaschinen fiir z. B. 8fache Verdich-
tung miissen 2stufig gebaut werden, erhalten Zylinder- und Zwischen-
kiihlung. Der hierbei erreichte isotherme Wirkungsgrad ist ca. 65%.



Kolbenkompressoren oder Turbokompressoren. 3

Ein Turbokompressor von derselben Leistung hat bei guter Kiih-
lung ungefihr denselben Wirkungsgrad, doch sinkt er schnell bei un-
vollkommener Kiihlung. Nun ist der Kompressor-Wirkungsgrad nicht
allein ausschlaggebend fiir die Giite der Anlage, sondern der Gesamt-
wirkungsgrad inkl. Antriebsmaschine. Kolbenmaschinen werden ge-
wohnlich von Tandem-Dampfmaschinen angetrieben, selten von Elektro-
motoren, Turbokompressoren jedoch meistens durch Dampfturbinen. Da
Dampfturbinen von einer gewissen Leistung ab vorteilhafter wie Kolben-
maschinen sind, ist das Aggregat Turbokompressoren-Dampfturbinen
von einer bestimmten Leistung ab ca. 10000 m®/st unbedingt iiberlegen.

Von gewisser Bedeutung ist auch der Platzbedarf eines derartigen
Maschinensatzes, da die Gebdude- und Fundamentkosten hiervon ab-
hingen. Es ist nicht moglich, den genauen Raum fiir beide Kom-
pressorenarten vergleichsweise festzulegen, da Kompressoren oft Teile
einer groBlen Kraftzentrale sind und gewisse Hilfsmaschinen gemein-
schaftlich benutzt werden koénnen. Die folgenden Tabellen zeigen
immerhin, daB der fiir 1 m® Luft benétigte Platzbedarf bei Turbo-
kompressoren betrachtlich geringer ist wie bei Kolbenkompressoren.

Tabelle 1. Raumbedarf und Leistung von Kolbenkompressoren bei
einer Endspannung von 7 atii
V angesaugte Luftmenge in m?/min,
F, Platzbedarf des Kompressors allein in m?
F, gesamter Platzbedarf einschlieBlich Hilfsmaschinen m?2

- Art der Maschine 14 F, F, V|F, V| F,

Liegend, 2stufig, elektrisch

angetrieben .......... 96 32,5 | 2,95
Stehende Bauart, 2 stufig, i

elektrisch angetrieben . . 185 44 4,22
Liegend, 2stufig, Antrieb ‘

durch Dampfmaschine . . 280 174 1,61
Liegend, 2stufig, Antrieb i

durch Dampfmaschine. . 100 84 110 1,19 0,91
Liegend, Tandem-Anord- ' ‘

nung, elektrisch ange- | | ‘
trieben ............... 8,5 26 | | 0327 |

Tabelle 2. Raumbedarf und Leistung von Turbokompressoren fiir
eine Endspannung von 7 atii.
V und F, wie vorher,
F, Platzbedarf fiir Kompressor und sémtliche Hilfsmaschinen.

Bauart 14 F,/m? F, V|F, V|F,
2 Gehduse-Entnahme-Turbine 280 442 6,33
2 »  Hochdruck- » 280 31,6 8,88
2 » ” » 135 19,7 6,85
2 » ” ” 165 21 121 7,85 1,36
2 »  Abdampi- ” 200 23,2 67,1 8,62 2,98
1 » Hochdruck- » 200 12 68,6 16,65 2,91
2 » » ” 200 32,2 6,5 |

1*



4 Einleitung.

Um eine anschauliche Vorstellung von der bei Turbokompressoren
erzielten Raumersparnis zu erhalten, sind in Abb. 3 die Umrisse eines
Turbokompressors und eines Kolbenkompressors von der gleichen
Leistung eingezeichnet. Der Antrieb ist Dampfturbine bzw. Dampf-
maschine.

Die Wirkungsweise eines Turbogeblises ist kontinuierlich, man
erhilt einen gleichférmigen Luftstrom ohne Anwendung von grofen
Windkesseln.

Ein weiterer Vorteil der Turbokompressoren ist das Fehlen
einer inneren Schmierung. Nur die Lager erfordern eine solche, die

meist durch Zahnradolpumpen erfolgt. Bei Kolbenmaschinen miissen
bekanntlich die Zylinder geschmiert werden. Die bei der Kompression
entstehende Wirme verdampft einen Teil dieses Oles, und dieses
schlagt sich dann im Zwischenkiihler nieder. Auf den Kiihlrohren
setzt sich so eine Olschicht an, die den Warmeiibergang bekanntlich
erheblich verschlechtert und haufige Reinigung erfordert. Bei Turbo-
kompressoren ist die Luft vollkommen rein, was natiirlich fiir ge-
wisse chemische Industrien, Brauereien usw. von ausschlaggebender
Bedeutung ist.

Wie spiater gezeigt werden wird, ist das Verdichtungsverhaltnis
eines Laufrades verhdltnismifig klein, Als grober Mittelwert kann
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1,2—1,25 dienen, d. h. bei Atmosphire als Anfangszustand betrégt
die Druckerhéhung ca. 0,25 kg/em® Tiir die Hochdruckstufen nimmt
das Verdichtungsverhéltnis ab, bzw. man wahlt aus spiter zu er-
klirenden Griinden kleinere Verdichtungsverhiltnisse. Hieraus er-
gibt sich, daB fiir eine Verdichtung auf 8 ata ca. 12—16 Stufen
notwendig sind. Es ergeben sich beziiglich des Enddruckes gewisse
wirtschaftliche Grenzen. 10 atii diirfte wohl augenblicklich der hochste
Druck sein, der fiir Turbokompressoren in Frage kommt.

Die schwierige Herstellung von Laufridern mit kleinen Austritts-
breiten gibt fiir einen vorge-
schriebenen Druck eine untere % -
Grenze fiir die wirtschaftlich
mogliche Luftmenge. Je héher sy pd
der Enddruck, um so Kkleiner 7
wird das spezifische Volumen des m;(

Gases, um so kleiner muf3 also /
auch die engste Schaufelweite /
— die in den letzten Stufen auf- /
tritt — sein. Deshalb wird mit
hoherem Enddruck die kleinste 0 5 7w
mogliche Fordermenge, bei der T,
ein Turbokompressor noch wirt-
schaftlich ist, sinken. Abb.4 zeigt
annéhernd die geringste Fordermenge in Abhingigkeit vom Enddruck.

Bei Verwendung sehr hoher Drehzahlen 10000—20000/min kann
der Laufraddurchmesser und damit der Austrittsdurchmesser wesent-
lich verkleinert werden. In den letzen Jahren sind von verschiedenen
Seiten Neukonstruktionen entstanden, um auch das Gebiet kleiner
Foérdermengen fiir Turbokompressoren zu erobern. Leider geht dies
aber nur auf Kosten des Wirkungsgrades, so daB diese Ausfiihrungen
nur dort in Frage kommen, wo unter allen Umstinden &lfreie Luft
vorhanden sein mufB, z. B. in der Nahrungsmittelchemie.

Abb. 4. Kleinste Fordermenge in Abhiingigkeit
vom Enddruck bei heutigen Konstruktionen.

II. Verdichtung von Luft.
1. Eigenschaften der Luft.

Luft ist eine mechanische Mischung von Gasen und besteht in
der Hauptsache aus 21% Sauerstoff und 79% Stickstoff, bezogen auf
das Volumen. Beimengungen von Kohlenstoff, Wasserdampf und
anderen Gasen sind so gering, daf man im allgemeinen von einer
homogenen Mischung von Sauerstoff und Stickstoff sprechen kann.

Es wurde schon sehr frith entdeckt, daB Druck, Volumen und
Temperatur der Luft in einer eindeutigen Beziehung zueinander stehen.
Zwei dieser Groflen bestimmen den Zustand des Gases. Die mathe-
mathische Formulierung dieser Tatsache bezeichnet man als Zustands-
gleichung. .

Bleibt die Temperatur eines Gases konstant, so ist der Druck
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umgekehrt proportional dem Volumen (Gesetz von Boyle). Es sei p
der Druck in kg/cm?; v das Volumen in m?® kg, dann ist bei kon-
stanten Temperaturen
Py v, = Py ¥, = const.

Fiir Verinderungen eines (Gasvolumens bei konstantem Druck oder
Temperatur gilt das Gesetz von Gay-Lussac. Zwei verschiedene
Gase von demselben Druck und derselben Temperatur versindern ihr
Volumen bei derselben Temperaturinderung um denselben Prozentsatz.

1 m® Gas von 0°C verindert sein Volumen um % bei einer
Temperaturinderung von 1°C.

Wenn das Gesetz fiir alle Temperaturen genau stimmen wiirde,
miiBte das Volumen jedes Gases bei —273° Null werden. Nun gibt
es in Wirklichkeit kein vollkommenes Gas im Sinne dieses Gesetzes.
Alle Gase verfliissigen sich, bevor sie 273° erreichen. In streng phy-
sikalischem Sinne sind ndmlich Gase nichts anderes als iiberhitzte
Dampfe. Je mehr ein Gas von der Sattigungstemperatur entfernt ist,
desto genauer folgt es obigen Gesetzen. Fiir die vorliegenden Zwecke
indes geniigt die Annahme vollkommen, dafl Luft sich wie ein ideales
Gas verhalt.

Rechnet man den TemperaturmaBstab von —273 an, so folgt,
daBl bei konstantem Druck das Volumen sich direkt proportional
dieser Temperatur #ndert. Man bezeichnet die so gerechnete Tempe-
ratur als absolute Temperatur und den Nullpunkt — 273 als den
absoluten Nullpunkt (Schreibweise 7' = 273 -+ 1).

2. Zustandsgleichung.

Nach Boyles Gesetz #ndert sich der Druck umgekehrt propor-
tional dem Volumen bei konstantem Druck,

d. h. p prop. 117 (T = const.).

Nach Gay-Lussac dndert sich das Volumen proportional zur Tem-
peratur bei konstantem Druck,

d. h. v prop. T (p = const.).
Beide Forderungen werden erfiillt durch die Gleichung pv = RT.
Dies ist die sogenannte Zustandsgleichung eines idealen Gases. Sie
gestattet, eine GroBe auszurechnen, wenn zwei bekannt sind, d. h. der
Zustand eines Gases ist durch p, v; pT oder vT bestimmt. Eine
andere beliebte Formel gewinnt man durch Einfiihrung von Gesamt-

gewicht und Gesamtvolumen v =—Z—

p-V=GRT.
R ist eine Konstante, die fiir jedes Gas verschieden ist. Fir Gas-

mischungen 148t sie sich nach bekannten Regeln der Thermodynamik
berechnen *.

1 Siehe z. B. Schiile: Thermodynamik.
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Fir die im Kompressorenbau iiblichen Gase sind die Gaskon-
stanten in folgender Tabelle zusammengestellt.

Luft ................ 29,27 Kohlensdure.......... 19,27
Sauerstoff ............ 26,5 Schweflige Séure...... 13,24
Stickstoff ............ 80,26 Ammoniak .......... 49,79
Wasserstoff .......... 420,6 Methan .............. 52,90
Kohlenoxyd.......... 30,29

Beispiel 1. Ein Kompressor liefere 10000 m3st von 15° C und 1 ata.
Welches Luftgewicht verdichtet der Kompressor?
V=10000 m3/st; ~ T=273+25=298; p=10000 kg;
p-V _ 10000-10000
RT ™ 29,3.298

= 11470 kg/st.

3. Spezifische Wirme von Gasen.

Als spezifische Wérme bezeichnet man die Warmemenge, die not-
wendig ist, um die Massen bzw. Gewichtseinheit eines Stoffes um
1° C zu erhohen.

Gase konnen unter zwei prinzipiell verschiedenen Bedingungen
erwirmt werden. Die Warme kann iibertragen werden bei konstantem
Volumen, wodurch sich nur die innere Energie des Gases vergroBert.
Der andere Grenzfall ist der, dal man wihrend der Erwdrmung das
Volumen sich so wandeln 148t, dal der Druck konstant bleibt. Man
erkennt, daB hierzu mehr Wirme
zugefithrt werden muB, da auBler
der Erwirmung (sogenannte fiihl-
bare Wirme) noch eine &uBere
Arbeit verrichtet werden muf.

In Abb. 5 sind zwei Zylinder
von demselben Inhalt; beide sollen
dieselbe Menge Gas von demselben
Druck und derselben Temperatur
enthalten. Der erste sei vollkommen
geschlossen, wihrend der andere
durch einen reibungslosen voll- I
kommen dichten Zylinder abge-
schlossen sei, der durch P belastet
ist. Hierdurch wird ein konstanter )

Druck im Gas erreicht bei jeder Zu- A et Drock. volumen
standséinderung. Nun werde beiden

Zylindern eine solche Warmemenge zugefiihrt, daB die Temperatur in
beiden von T, auf T, steige. Der Druck im ersten steigt, da das Volumen

konstant bleibt, auf p, = p1~%. Das Gas hat keine Arbeit verrichtet.
1

Im zweiten Behilter dagegen bleibt der Druck konstant, und das

Volumen steigt auf vz=v1-§3. Hierbei ist Hubarbeit verrichtet worden

von dem Betrage p-(v, — v,).
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Nach dem Energiesatz sind Warme und mechanische Arbeit zwei
Energieformen, die ineinander iiberfiilhrt werden kénnen mit der
Einschrankung, daBl Wéarme niemals von einem k#lteren
Niveau auf ein warmeres Niveau iiberflieBen kann. Wird
einem Korper Warme zugefiihrt, so kann sich dieselbe in beiden Ener-
gieformen dem Korper mitteilen: Warme und Arbeit oder Wirme
oder Arbeit allein. Nur mufl nach dem 1. Hauptsatze der Thermo-
dynamik die Summe der zugefiihrten Energie gleich der Summe der
aufgenommenen Energie sein.

Zugefiihrte Warme — mechanische Arbeit + Gewinn an innerer

“Energie (fiithlbare Wirme).

Wird die Warme bei gleichbleibendem Volumen zugefiihrt, so wird
keine #ullere Arbeit verrichtet, und die ganze Wirme setzt sich in
innere Energie um. Die innere Energie eines Gases ist aber nur von
seiner Temperatur abhéngig, so daf man schreiben kann

Q =c,(T,—1T) (konst. Volumen).
Definiert man bei Erwérmung unter konstantem Druck ein ¢, durch

Q,=c, (1, -1,
so ergeben sich folgende Beziehungen

Q. =c, (T,—T)=A4-p(v,—v) +c,(T,—T)
=A4-R(T, —T,) +c,(T,— T,
= (R'A+ cv) (T2 - T1)’
hieraus ¢, = R-4 +-c,, 1
d.h. die Gaskonstante kann aus der Differenz zwischen spezifischer
Wirme bei konstantem Druck und konstantem Volumen berechnet
werden; und ¢, sind etwas abhingig von der Temperatur, doch ist
nur bei seﬁr hohen Temperaturen eine groBlere Abweichung vorhanden.
Bei den fiir Kompressoren vorliegenden Verhéltnissen geniigt es, ¢
und ¢, als Konstante anzunehmen.
Die nachstehende Tabelle gibt die nach den neuesten Versuchen

ermittelten Werte fiir Luft an. Als mittlere Werte kénnen ¢, = = 0,242,
¢,= 0,173 und k=14 angesehen werden.

v

Mittlere spezifische Wiarme der Luft zwischen 20 und 100 bei
verschiedenen Driicken nach Holborn und Jakob.

p at 1 25 50 100 150 200 300

cpat| 0,242 0,249 0,255 | 0,269 0,282 0,292 0,303

Die gesamte Energie eines Gases, auch als Wirmeinhalt J be-
zeichnet, besteht aus der Summe der Druckenergie und der fiithlbaren
Warme. Man erhilt

J=A-p-v+cv-T;

1 Hier bedeutet 4 =-—— das mechanische Warmeéquivalent.
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eliminiert man
p-v=RT,
so entsteht
J=T(4-R+c¢)=T-c,.
Nun ist die absolute Energie eines Gases weniger von Interesse
als der Unterschied gegeniiber irgend einem Festpunkt.

Jy—Jy=c,(T, — T,).

Das Bemerkenswerte dieser Formel ist, daB die Energie nur eine
Funktion der Temperatur ist. Bei oberflichlicher Betrachtung kénnte
man auf den Gedanken kommen, daff dies in Widerspruch mit der
Erfahrung steht. So ist man z. B. geneigt anzunehmen, daB Luft
von 10 atii und 15° C mehr Energie besitzt wie Luft von Atmosphiiren-
spannung und 15°C. Dies ist natiirlich nicht der Fall, da dieselbe
Arbeit, die zum Verdichten notwendig war, bei der Kompression in
Wirme abgefiihrt werden muflte. Natiirlich kann die Luft von 10 atii
Arbeit leisten, doch kiihlt sie sich hierbei um denselben Wert ab, der
der geleisteten Arbeit entspricht.

Wir werden spéter sehen, daBl im idealen Falle die Temperatur
wahrend der Kompression konstant zu halten ist, und da beim An-
steigen der Temperaturen eine groflere duBlere Arbeit notwendig ist.

4. Adiabatische Kompression.

Wird wihrend der Kompression eines Gases keine Wirme zu-
oder abgefiihrt, so spricht man von adiabatischer Kompression. Ge-
schient der Vorgang in einem Zylinder, so miissen Zylinder wie
Kolben vollkommen wirmeundurchlissig sein. Fiir vollstindige adia-
batische Verdichtung ist noch ein weiterer Punkt wesentlich. Es
diirfen keine Reibungs- und StoBverluste auftreten, die sich sofort
in Warme umsetzen wiirden!. Diese Bedingungen sind praktisch nicht
zu erfilllen, und deshalb kann ein
ungekiihltes Geblase, bei welchem nur
sehr wenig Warme nach auBlen ab-
gefiihrt wird, nicht adiabatisch ver-
dichten. Die oben erwiahnten Verluste
bewirken eine Erwarmung des Gases,
so da die Endtemperatur héher sein
muB, wie beim rein adiabatischen Vor-
gange.

Abb. 6 zeigt eine Druckvolumen-
kurve. Punkt 4 mit p,, v, sei der
Anfangspunkt der Kompression. Es
sei ein rein adiabatischer Vorgang 4 B
angenommen, bei dem das Gas keinerlei Wirmeaustausch mit der Um
gebung hat. Wir betrachten ein Element CD. Die Arbeit, die notwendig

! In der Literatur findet man fiir diese Zustandsinderung oft die Bezeich-
nung isentropisch®.
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ist, um das Volumen um d v zu verkleinern, ist durch das Produkt aus
dem Druck und der Voluminderung gegeben. Diese ist in Abb. 6
durch die schraffierte Fliche dargestellt. Nach dem 1. Hauptsatze
kénnen wir schreiben:

—

Arbeit, die dem Gas iibertragen
wurde)

Gewinn an innerer Energie).

Arbeit, die dem Gas iibertragen
wurde)

Gewinn an innerer Energie).

Aufgenommene Wiarmemenge = —

—

o+
Abgegebene Wirmemenge = 1

Die Temperatur steige von T auf 74 dT an; dann ist der Gewinn
an innerer Energie ¢, dT. Es gilt also
0=p-dv-A+c,-dT
hieraus
“1_ _p4
dv c,
Wir differenzieren in der Gleichung v-p = RT beide Seiten nach v

dp  , dT dp _ cp—c, dT
p‘+'”E;‘—'R J;’ p‘+‘”g;—— A4 J;:

das oben Gewonnene — pc'A= %‘ setzen wir hier ein und erhalten

dp P c
ptvgy=—(—e)—=—p +p,

dp dp _ dv
UE;‘—— — XD, 7;-—-‘— ;‘%

Integration: logp = — x1lgv -+ logC, wo C eine Konstante ist.
Hieraus erhalten wir fiir die adiabatische Kompression die Beziehung

p-v*=0C.

5. Beziehungen zwischen Druck, Volumen und
Temperatur bei der adiabatischen Kompression.

Es seien p,,v,, T, und p,, vy, Ty die Zustandsgroen zu Beginn
und zu Ende der Verdichtung, dann ist

» £ 3
PV =Da%,

Py _ <2_)
Py v/’

beriicksichtigt man noch pv=RT und bildet ;@ =%, so ergibt

1 Uy 1

hieraus

sich durch Einsetzen
AN T, _(w
( ) =g dh g =(2

v/ v, vy

\*—1
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1
, % " .
aus = = <&> erhilt man weiter
Vg y2

x—1

Ty _()*

T, (p)

6. Arbeit eines Kompressors bei adiabatischer
Kompression.

Wird Luft vom Volumen v auf das Volumen v—dv komprimiert,
so ist hierzu die Arbeit notig

, dU =p-dv,
nun ist pv"=0C,
d h p=Cv™";
hiermit d% = Cv "“dov,

A=C fl'v_"dv,
V2

p—*+19
" =0t Lg,
st i,

eliminiert man noch C = p, v = p,v;, so erhilt man

oA _P1%U D%

1—2

Einen anderen wichtigen Ausdruck fiir % gewinnt man durch Ein-
filhrung der Temperatur aus der Gleichung pv=RT

o= O
— %

w255

mkg kg,

%=1
=
setzt man hier ein L, _ (2&) , 8o ergibt sich
T, Y21

2—1

RT Pa\ *
1= () -1
Wir haben hier die Arbeit ermittelt, die wihrend der Verdichtung
von A nach B (Abb. 6) aufgewandt werden mufl. Von groBerem
Interesse ist der Betrag, der fiir einen vollstindigen Zyklus,
namlich Ansaugung, Verdichtung und Férderung in einen
Behilter notwendig ist.

Wiahrend des Ansaugens der Luft leistet die Atmosphire Arbeit,
indem sie die Luft in den Zylinder driickt. Diese ist dargestellt
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durch die Fliche OHA F und gleich p-v. Wahrend der Kompression
wird die Arbeit aufgewandt
PV —P1 Y%
x—1
Nun ist die Luft noch aus dem Zylinder herauszudriicken, wozu eine
durch die Fliche OEBG dargestellte Arbeit notwendig ist (p,v,).

Gesamtarbeit: OGBE -+ EBAF — OHAF
Uy — Py ¥ P
Uges = Py ¥, ‘}'% —PY :x_:—l(pzvﬂ'—plvl)'

Diese Arbeit ist also x»mal so grol wie die Verdichtungsarbeit allein.
Durch Benutzung der oben gewonnenen Beziehungen gewinnt man
noch andere gebriuchliche Formen dieses Ausdruckes.

z—1

_ %R gy %xRT[ip\ 7"
1= -n =5 [G) -

durch 4-R=c,—c, wd Z=ux

entsteht noch
#(ep—=0)To=T) _  (L=T)
(x—1)4 » 4
d. h. aus der Temperaturzunahme kann die aufgewandte Arbeit be-
rechnet werden.

Beispiel 2, 10000 m® Luft/st werden von 1 ata bei 15° C auf 10 ata
adiabatisch verdichtet. Es soll die

a) Endtemperatur,
b) Endvolumen,
¢) Arbeit ermittelt werden fiir 10000 3m/st.
T, p, v, seien die Anfangs- und 7, p, v, die Endzustdnde.

%[:

T, (py e (10ViE
Iz _ (Pe) = _ (2U) 14 _
a) T (pl) (1) 1,931,

T,=273+15=288;  T,—288.1,931 = 556

— 288
28 =1, T,
£, = 2839 C;

b) Py =29,3-T,,

o 293-Ty _ 29.3:556
2= T 100000

= 0,163 m?/kg;

o) Q=c, (T, —T,) = 0,242-268 — 64,9 WE/kg,
nun sind
P 10000
3 — 1 _
10000 m?/st = 10000 - = 10000 3200, ~ 118500 ke,
d h.
N =549 11850 100) pg.

632
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7. Isotherme Kompression.

Wenn wihrend der Verdichtung keine Wirme abgefiihrt wird,
wichst die innere Energie um den Betrag der geleisteten Arbeit.
Nun hingt die innere Energie nur von der Temperatur ab. Infolge-
dessen muBl die Temperatur wihrend der Verdichtung ansteigen und
sinken wihrend der Ausdehnung.

Wir wollen nun annehmen, daBl wahrend der Verdichtung eine
solche Kiihlung stattfindet, daB die Temperatur konstant bleibt.
Diese Zustandsinderung nennt man isotherm. Aus p-v =R T folgt

p-v = const.

Um die fiir isotherme Verdichtung notwendige Arbeit zu berechnen,
gehen wir wieder vor wie oben. Wird das Volumen v auf v —dwv
verdichtet, so ist die notige Arbeit

a9y = pdv,
nun ist
p=2, dn du=Ya,
o =C-.In2
Vg
oder auch

A =p-vln:’ﬁmkg/kg;
2

Die Voraussetzung konstanter Temperatur bedingt weiter die Be-
dingung %:%, so daBl wir noch eine andere Schreibweise erhalten
2 1

"
2
A= Y21 ’Ul\%i .

Analog der Betrachtungsweise bei der
adiabatischen Verdichtung ergibt sich
die Gesamtarbeit fiir einen Zyklus zu
Abb. 7 :

OGBE +-EBAF—OHAF=HGBA,
A = Py vy — pl'vlln%;’ — P, 7,
da nun

Py =P, Y
ist, so ist
Wisoth. = p-v-1In % mkg,/kg'
1

8. Kiihlung bei isothermer Verdichtung.
Tiir isotherme Verdichtung lautet die Hauptgleichung, da die
innere Energie sich nicht veréindert,
Abgefiihrte Wirmemenge = geleistete Arbeit.

Es muB also genau so viel Wiarme abgefiihrt werden, wie dem Warme-
wert der geleisteten Arbeit entspricht. Dies erfordert eine sehr in-
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tensive und wirksame Kiihlung, die in Wirklichkeit jedoch schwer aus-
fithrbar ist.

Beispiel 3. Es soll der Kraftbedarf berechnet werden, der zur isothermen
Verdichtung von 10000 m?/st Luft von 1 ata und 15°C auf 10 ata notwendig
ist. Desgleichen soll der Kiihlwasserbedarf ermittelt werden, wenn das Wasser
sich um 10° C erwidrmen soll.

Gewicht der Luft

G= lO()OORT1 =11850,0 kg/st,
Q=RT-In % =29,3-288.In 10 = 29,3-288-2,3026 = 19420 WE/st,
1
19420-11850
N=——270000 =852 PS,

entsprechende Wirmemenge
@ =N-632 =538000 WE/st,
bei einer Temperaturerh6hung von 10° ist folglich eine Wassermenge von

5381800 It = 53,8 m?/st

erforderlich.

9. Vergleich zwischen adiabatischer und isothermer
Verdichtung.

Es ist augenscheinlich, dal bei Verdichtung von Luft der Kraft-
bedarf héher sein wird, wenn wéhrend der Verdichtung die Tempe-
ratur noch steigt, als wenn die Temperatur konstant bliebe. Man
kann dies auch aus dem Diagramm erkennen. Die bei der Verdich-
tung aufgewendete Arbeit erhdlt man durch die Summation 3 p-dv
(Reibung und StoBverluste seien hierbei ausgeschlossen). Wenn wéh-
rend der Verdichtung gekiihlt wird, wie es bei der Isothermen der
Fall ist, so ist das Volumen kleiner wie ohne Kiihlung bei gleichem
Druck. TFolglich wird -auch 3 p-dv kleiner sein. Aus den obigen
Beispielen geht z. B. hervor, daf die isotherme Verdichtung nur 69,8 %
der Leistung verlangt wie die adiabatische. In Abb. 8 zeigt ABC

den Leistungsgewinn an. Man erkennt

auch, daB fiir héhere Druckverhiltnisse

der Gewinn immer mehr wichst. Aus

den oben entwickelten Formeln kann

das Verhéltnis von isothermer zu adiaba-

tischer Arbeit leicht berechnet werden.
_ Lisotherm ¢, (T,—1,)
1, adiabatisch RTIn P

Py

&

hierin ist
p, Anfangsdruck,
T, Anfangstemperatur,
p, Enddruck,
T, Endtemperatur.

Abb. 9 zeigt ¢ in Abhéngigkeit vom Druckverhiltnis % Fiir kleine

Enddriicke ist kein nennenswerter Unterschied vorhantllen. Deshalb
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wird in der Praxis bei Ausfilhrungen bis ca. 1 atii keine Kiihlung
vorgesehen.

Fiir hohere Driicke
ist es, wie Abb. 9 zeigt,
recht lohnend, den iso- //
thermen Vorgang durch 1# =
eine Kiihlung anzustre- vd
ben. Eine gute Kiihlung vd
ist dort immer von
Nutzen.

10. Adiabatischer
Wirkungsgrad.

Bei einem ungekiihl-
ten Kompressor ist die
aufzuwendendeLeistung
héher wie die adiabati-
sche. Reibung und StoB- A
verluste bedingen eine Apb. 9. Vergleich der adiabatischen und isothermen Verdichtung.
gewisse Mehrleistung. Es
liegt nahe, das Verhiltnis von adiabatischer Leistung zur Gesamt-
leistung, die gleich adiabatischer Leistung +- Verluste ist, als adiabati-
schen Wirkungsgrad zu bezeichnen. Bedingt die rein adiabatische
Verdichtung eine Temperaturerhohung T,—T,, so ist die ent-
sprechende Arbeit ¢, (T, — T,); durch die Verluste ergibt sich jedoch
statt 7T, ein hoheres T3, so daB ¢ (Tg T,) die tatsichlich aufzu-
wendende Atbeit ist. Wir erhalten so

T,—T, ¢t
ad = LT, T =4
d. h. der adiabatische Wirkungsgrad kann durch die Temperaturen
bestimmt werden.

Wenn z. B. ein Kompressor eine Temperaturerhhung von 52° C
zeigt, wihrend rein adiabatisch 40° C entstehen wiirden, so ist der
Wirkungsgrad

15

~
[
N

AN

Zsotherme Arbest

Adiabatische Arert

L/

4

=N

7 . 4 7

Mo = o9 = 76,9%.

11. Isothermer Wirkungsgrad.

Findet wihrend der Verdichtung eine kiinstliche Kiihlung statt,
s0 hat es keinen Sinn, von einem adiabatischen Wirkungsgrad zu
sprechen. Als brauchbare Vergleichsbasis dient hier am besten die
Arbeit bei der rein isothermen Verdichtung, bei der keine Verluste
auftreten. Der isotherme Wirkungsgrad ist dann naturgemifl

Arbeit bei rein isothermer Verdichtung
Misoth. = ~{atshchlich aufzuwendende Arbeit

Im letzten Beispiel ergab sich z. B. eine rein isotherme Arbeit von 852 PS.
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Bei einem isothermen Wirkungsgrad von 60% ergibe sich ein Arbeits-
bedarf von 1420 PS™.

12. Entropie.

In der Thermodynamik spielen umkehrbare und nicht umkehrbare
Zustandsinderungen eine groBle Rolle. Man spricht von umkehrbaren
Zustandsinderungen, wenn das Gas auf den urspriinglichen Zustand
zuriickgefiihrt werden kann, ohne daB irgendeine Energiezufuhr statt-
findet. Infolge der Wichtigkeit, die diese prinzipielle Scheidung der
Arbeitsprozesse bedingt, liegt es nahe, eine Rechnungsgréfe einzu-
fiihren, die die folgenden Eigenschaften hat. Handelt es sich um
einen umkehrbaren Prozell, so soll sie konstant bleiben, im
anderen Falle soll sie sich &ndern. Letzteres ist immer der Fall,
wenn Wirme zu- oder abgefiihrt wird. Denn Wiarme kann bekanntlich
nicht von einem kilteren Ko6rper auf einen heilen iiberfiihrt werden.
Die gesuchte Groffe mufl also proportional der zugefiihrten Wirme-
menge sein.

Die Grifle, die diese Eigenschaften hat, nennen wir Entropie und

formulieren sie durch dS = ‘ETQ, wo d@ ein kleiner Zuwachs der von
auBlen zugefilhrten Wirme bedeutet wihrend der konstant gehaltenen
Temperatur 7. "Es soll an dieser Stelle nur die rein praktische Seite
des Entropiebegriffes erklirt werden. Fiir eingehendere Ausfithrungen
sei auf bekannte thermodynamische Lehrbiicher verwiesen.

Wird z. B. ein abgeschlossenes Luftvolumen von » m?, T°; 1 ata
um ein Grad erwdrmt, so findet eine Erwirmung unter konstantem
Volumen statt, wozu eine Warmemenge @ = ¢, (7T, — T,) = ¢, not-

wendig ist. Die bei diesem Vorgang stattfindende Entropievergrifie-
rung berechnet sich zu A8 = ATQ = —;1,

Man erkennt den Weg, der den Unter-

schied in der Entropie fiir zwei beliebige

Zustande ermitteln 14B8t. Man fiigt immer

kleine Warmemengen hinzu und summiert
die Werte 348 — $5¢— 9, —8,. Nun
kann die Warmezufuhr oft als eine Funk-

tion von T angegeben werden. Hierdurch
erhilt man

8, — 8, =[N ar.

Abb. 10. Entropiediagramm.

Trigt man die Entropieunterschiede als Abszissen und die Temperatur
als Ordinaten auf, so entsteht ein Bild nach Abb. 10. Da dQ=T-dS8
ist, so bedeutet das schraffierte Flichenelement die Wirmemenge, die

! Den isothermen Wirkungsgrad kann man nicht aus den Temperaturen
bestimmen. Man kann sich z. B. vorstellen, daB die Kiihlung so intensiv wirkt,
daf die Temperatur erniedrigt wird. Dann ergiibe sich ein Wirkungsgrad von
iiber 100%. Man kann hier nur die tatséichlich aufgewendete Leistung heranziehen.
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zugefiihrt wurde wéhrend der Entropieinderung d8. Desgleichen
stellt die Flache unter BC die Wéarmemenge dar, wenn die Tempe-
ratur von T, auf 7, ansteigt.

Nun ist augenscheinlich, da man von B den Punkt C auf ver-
schiedenen Wegen erreichen kann, d. h. um das Gas von T, auf 7,
zu erwarmen, sind je nach den Umstdnden verschiedene Wirme-
mengen notwendig. Wird z. B. das Volumen wéhrend der Erwirmung
konstant gehalten, so ist der Verlauf BC. Wird der Druck konstant
gehalten, so muBl bekanntlich mehr Wiarme zugefiihrt werden. Dies
driickt sich im Entropiediagramm dadurch aus, daB die Linie kon-
stanter Driicke steiler verlduft wie die Linie konstanten Volumens.

13. Allgemeine Beziehungen fiir Entropieinderungen.

Wir wollen voraussetzen, dall Luft ein vollstindiges Gas ist und
die GroBen c, und ¢, konstant sind, was fiir fast alle praktischen
Belange reicht. Wie bereits oben festgestellt, sind bei den Tempe-
raturen, die fiir Kompressoren in Frage kommen, die Anderungen
von ¢, und ¢, belanglos. Fiir irgendeine Zustandsinderung hatten
wir bereits den 2. Hauptsatz formuliert zu

dQ = Apdv+c,-dT
(A = 4—;7 ist das mechanische W'armeé,quiva.lent) .

Ist T die absolute Temperatur wahrend der kleinen Warmezufuhr

dQ, so bedeutet dies eine Entropievermehrung um d8 = 'Q,—Q,
_ Apdv aT
dh dS8= 7 T %7
Aus der Gleichung p-v=RT gewinnen wir durch Differentiation nach 7'
pdv+vdp pdv + vdp=R-dT;

weiter RT
Apdv=A-RdT — A-vdp (Elimination '¢J=T>,
Apdv = (¢, —¢,)-dT — AR‘%’.T;

dieses setzen wir in die 1. Gleichung ein und erhalten:
dT

8 —c, %" — AR ‘; P
Die Integration ergibt:
T. P
8, —8, = cplnT: — ARlni.
14. Konstruktion der 7 8-Tafel fiir Luft.
Die letzte Gleichung ist die Basis zur Konstruktion der 7'S-Tafel.

Zuerst sei der Druck konstant gehalten dann ist p_g =1, d. h.

lnE—- 0, und es bleibt 8, — 8, = Cy ln—. Dieses Resultat kann

Kearton-Eck, Turbogeblise. 2
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auch leicht durch eine anschauliche Betrachtung gewonnen werden.
Bei Zustandsinderungen unter konstantem Druck ist die fiir eine
Temperaturerhhung notwendige Warmemenge ¢,d7 und nach der
Definition die Entropiezunahme
ar

a8 =2

T S=cplnT+C’.

T, .
Die Integration ergibt: S, —8; =¢, an,,E. Berechnet man fiir ver-
1

schiedene Temperaturen 7, die Entropiezunahme d§ und trigt die
verschiedenen Punkte in einem Koordinatensystem auf, so erhidlt man
die Linie fiir Anderungen bei konstantem Druck.

Nun sei die Temperatur konstant und der Druck verénderlich.
Dann entsteht S, — 8, = — ARln%». Ist p, groBer wie p,, so ist

1

die Entropieinderung negativ, fir p, < p, ist 48 positiv. Das be-
merkenswerte ist, daB bei konstanter Temperatur die Anderung der
Entropie beim Ubergang vom Druck p, zu p, unabhingig von der
Temperatur ist, d. h. aber, daB die ganzen Linien durch einfache
Horizontalverschiebung entstehen. In Abb. 11 ist z. B. angedeutet,
wie durch Herstellung einer ver-
schiebbaren p = const.-Kurve
das ganze Entropiediagramm
hergestellt werden kann.

Da der Druck im Saug-
deckel eines Turbokompressors
meist geringer ist wie Atmo-
sphérendruck, betrachtet man
besser das Druckverhéltnis zwi-
schen Enddruck und Druck vor
Eintritt in das 1. Rad. Auf
diese Weise kommt man im En-
tropiediagramm mit nur weni-
gen Linien aus. Infolgedessen
ist diese Herstellungsform sehr
geeignet zur Selbstherstellung fiir Spezialzwecke. An Hand von Ab-
bildung 11 und Tabelle 3 soll diese Methode niher beschrieben werden.

p, sei die als normale Atmosphire angenommene Linie, und es
soll fiir 0,967 ata, welches der Zustand eines Gebliases vor dem Ein-
lauf sei, die Drucklinie gezogen werden. Auf der Druckverhiltnis-
kurve erhilt man fiir 0,967 einen Entropieunterschied 48. Die
entsprechenden Werte von S, 7' und p zur Konstruktion solcher
Tafeln konnen aus Tabelle 3 entnommen werden. Nun verschiebt
man die Druckkurve um das MaB A48 und hat die gewiinschte
Druckkurve. Ist die Eintrittstemperatur noch gegeben, so ist der Zu-
stand am Eintritt in den Kompressor durch den Punkt p festgesetzt.

Es wurde oben gezeigt, daBl der Wirmeinhalt nur von der Tem-
peratur abhéngt. Deshalb darf die Temperaturskala des 7'S - Diagramms

45

—-)7'

abs.lemperalrur

~ _—’g//;
N\

£ntrople
Abb. 11. Konstruktion einer Entropietafel.
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Tabelle 3. Berechnung einer Entropietafel fiir Luft.
S, =8, =c,In %‘LKurve konstanten Druckes.

1
T,=273, d. h. 0°C, dann ist S, — 8, fir T, =T, gleich Null.

T. T, P P,
¢ T L wk | s B P
? T, T, 2 y2 P 5
10 | 283 | 1,038 | 00162 | 000904]| 10 | 00 0,0
20 | 293 | 1075 | 008141 | 00175 | 11 | 00414 | 0,00656
30 | 308 | 111 | 004532 | 00253 | L2 | 00792 | 0,01251
4 | 813 | 115 | 00607 | 00338 | 13 | 0114 | 001803
50 | 323 | 118 | 00719 | 0,0401 | 14 | 0146 | 0,0231
60 | 333 | 122 | 00864 | 00481 | 15 | 01761 | 0,0278
70 | 343 | 126 | 01004 | 0,056 17 | 02804 | 00365
80 | 333 | 1295 | 01128 | 0,0626 | 20 | 0301 | 00476
9 | 363 | 133 | 01239 | 0,0691
100 | 373 | 1367 | 01358 | 0,0757 } 25 | 0,3979 | 0,0629
150 | 423 | 155 | 01903 | 01061 | 3,0 | 0477 | 0,075
200 | 473 | 1735 | 02393 | 01332 | 40 | 0,602 | 00952
250 | 523 | 192 | 02833 | 01577 | 5.0 | 0699 | 001106
30 | 5713 | 21 03222 | 018 60 | 0778 | 00123
70 | 0845 | 001336
80 | 0903 | 00143

8, — 8, =—ARlog z_j; S, sei gleich Null bei p, =p,.

auch als Warmeeinheit bezeichnet werden (nach entsprechender prop.
Verand

eranderung) Jy—J, =, (T, —T).
Da die Durchschnittstemperatur im allgemeinen mit 15° angegeben
werden darf, fiihrt man fiir den Wiarmeinhalt zweckmiBig 15° als

Nullpunkt an, obschon in diesem Zustande ein grofer Warmeinhalt
besteht, dessen absolute GréBe uns allerdings unbekannt ist.

15. Adiabatische Kompression in der 7-S-Tafel.

Py, P, seien die Anfangs- bzw.
Enddriicke eines Kompressors und
T, die Eintrittstemperatur bei adia-
batischer Kompression. Im En-
tropiediagramm ist der Anfangs-
zustand als Schnittpunkt der Linien
T und p gegeben. Der Entropie-

wert berechnet sich zu Cp ln%—.

0
Die Kurve fiir den konstanten
Druck p ist in Abb. 12 in der-
selben Weise, wie oben beschrie-
ben, konstruiert worden, d. h. die

Kurve p wurde um (¢, —c,)In Yol

verschoben. Da bei der rein adiabatischen Verdichtung keine Wéarme-
zu- oder -abfuhr stattfindet und auch keine Reibungs- und StoB-
A
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verluste vorausgesetzt sind, findet keine Anderung der Entropie statt.
Die adiabatische Verdichtung wird also im Entropiediagramm durch
eine Senkrechte dargestellt, im vorliegenden Falle also durch AB. Die
Temperatur am Ende der Verdichtung ist also 7T, und der Warmein-
halt J,.

Es wurde bereits gezeigt, dafl die Arbeit, die notwendig ist, um
1 kg Luft adiabatisch zu verdichten, wenn die Temperatur von T,
auf T, steigt, gegeben ist durch

Cp(T‘z“T]) =Jy, —J;s

d. h. die Warmezunahme ist proportional der Strecke AB.

Nun ist die Flaiche LCBM die Warme, die zugefiihrt werden
muB, um beim konstanten Druck von T, auf T, zu erwdrmen. Diese

ist aber auch gleich ¢, (T, — 7). Deshalb stellt diese Fliche auch
den fiir die Verdichtung von p, auf p, notwendigen Kraftbedarf dar.

16. Isotherme Verdichtung.

p, und p, seien die Driicke am Anfang und Ende der Verdichtung.
Da die Temperatur konstant bleibt, ist die Zustandsinderung durch
AB dargestellt, Abb. 13. In diesem Falle ist also keine Anderung

des Wirmeinhaltes vorhanden.
Wihrend der Verdichtung mufl
Wiérme abgefiihrt werden, und
zwar so viel, wie an Arbeit zu-
gefithrt wird.

Betrachten wir z. B. einen
Zwischendruck p. Die abgefiihrte
Wiarme ist gleich der &duBeren

Arbeit (¢, —c,) T, In -;1 Diese

Wairme ist dargestellt d’ilrch die
Flache MCAN, da MC =T,

und M N = (c, — ¢, nZ Um
f41

Abb. 13, Isotherme Verdichtung in der 7-S-Tafel. also 1kg Luft von p, auf p, iso-

thermisch zu verdichten, ist eine
Arbeit nétig, die sich im 7'8-Diagramm durch das Rechteck LB AN
darstellt. Dieses Resultat kann man natiirlich auch direkt aus dem
Entropiebegriff ableiten.

17. Vorgang in einem ungekiihlten Kompressor.

Adiabatische und isotherme Verdichtung sind sogenannte ideale
Zustandsidnderungen, die in Wirklichkeit nicht erreicht werden konnen.
So ist z. B. die Verdichtung in einem ungekiihlten Geblise niaherungs-
weise adiabatisch in dem Sinne, daB nur eine geringe Warmemenge
nach auBen abgefiihrt wird. Durch Reibungs- und StoBverluste wird
jedoch die Luft erwdrmt, und zwar in einem gréBeren Mafle, wie es
bei idealer adiabatischer Verdichtung der Fall sein wiirde.
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Die Folge davon ist, daB das Luftvolumen bei irgendeinem Druck
gréBer ist als bei adiabatischer Verdichtung. Das Integral f v-dp

ist also gréfer. Im pv-Diagramm ist diese Mehrarbeit durch die
Fliche A B C dargestellt, Abb. 14.

Abb, 14. Vergleich zwischen adiabatischer und wirklicher Verdichtliﬁg.

Im Entropiediagramm kennzeichnet sich dieser Vorgang durch
eine Entropievermehrung. Von 4 ausgehend, wird der Druck p,
nicht in B (Adiabate), sondern in O erreicht. Betrachten wir den
Anfangs- und Endzustand der Luft in einem einstufigen Geblise, so
gilt folgende Energiebilanz

2
;—‘gA—|—p1'vl-A—{— c, T,
-+ vom Gebldse geleistete Arbeit pro kg Luft,
2
=%-A +p,v,4+4¢, T, H,

(Die Indizes 1 bzw. 2 beziehen sich auf Anfangs- und Endzustand
im Geblise.)

H, ist die im Kiihlwasser abgefiihrte Warmemenge. Beim ungekiihlten
Geblase ist H,=O0 (abgesehen von der Wirmestrahlung des Ge-
hiuses und der Warmeabgabe des Gehduses an die Auflenluft). Die
Geschwindigkeiten », und v, sind in den meisten Fillen so klein,
da die entsprechenden kinetischen Energien keine Rolle spielen.
Bezieht sich der Index a auf rein adiabatischen Zustand, so ist
W,=¢,(T, — T,) adiabatische Leistung,
W =¢, (T, — T,) wirkliche Arbeit.
Der adiabatische Wirkungsgrad ist somit
. ﬂja - Tl
Naa = T,—T, °
1 Nur bei einstufigen Geblédsen mit kleinen Druckhdhen kénnen v, und v,

prozentual so groBe Werte annehmen, daB sie nicht vernachlissigt werden
konnen.
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Wenn man annimmt, daB 7,, beim Steigen des Druckes von p, auf
p, konstant bleibt, kann man die Kurve AC dadurch konstruieren,
daB man bei einem beliebigen Zwischendruck p sich die End-
temperatur berechnet und den Schnitt derselben mit der p-Linie
feststellt.

T, -—T

Naa

T=T,+

T ist der Schnittpunkt der Adiabaten mit der p-Linie; 7,, konstant
angenommener Wirkungsgrad. Aus der Entropieinderung erhiilt man
den Punkt durch folgende Rechnung:

8,—8 =LN—MN
=c, ln———AR]np

Abb. 15. EinfluB von Laufrad- und Diffusorverlusten auf die Zustandsinderungen
im p—v- und 7—S-Diagramm.

nun ist

*® x—1
P (T T’ _ (z)T
Py _<71> ’ da T Y21

Ta':T1+77ad(T_T1)

und

*

P __ l:"?ad 1 nad]—i

pl
§—8 :olnT_c_c)lni”“ 1 — g,
1 D T1 nad_]
T #(Cp—Cy Na
=gy —“ 7 "I [ oLy md}

=c, {h% —In ["ad + @1 - nad)}}.

Diese Gleichung ergibt die Entropiezunahme fiir irgendeine Tem-
peratur T zwischen 7, und T,.
Aus friiheren Erwigungen folgt, daBl der Mehraufwand an Lei-
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stung gegeniiber der reinen isentropischen Verdichtung gegeben ist
durch:

¢, (Ty — T,) kal/kg.
Im 7T8-Diagramm ist dieses die Fliche L BC P (Abb. 14). Hierin ist
die Fliche A BC die Arbeit, die dem vergréferten Volumen ent-
spricht, wihrend der Rest L 4 C P Reibungs- und StoBverluste darstellt.

Es leuchtet ein, daB der Gesamtverlust unabhingig von dem Ver-
lauf der Kurve 4 £ C ist und nur durch den Gesamtwirkungsgrad 7,
bestimmt wird.

Nehmen wir z. B. als krassen Fall an, daB das Laufrad den
Wirkungsgrad 1 und der Diffusor einen entsprechend kleineren Wir-
kungsgrad hat, Abb. 15 oder umgekehrt Abb.16. Der Endeffekt in
bezug auf die geleistete Arbeit bleibt derselbe, wie man bei Be-
trachtung der Abb. 15 und Abb. 16 unmittelbar feststellt.

Abb. 16. EinfluB von Laufrad- und Diffusorverlusten auf die Zustandséinderungen
im p—o»- und 7—S-Diagramm.

18. Verdichtung in einem gekiihlten Kompressor.

Bevor wir auf die Natur des Wirmeaustausches, der in einer
Kompressorstufe bzw. in einer Reihe von Stufen auftritt, niher ein-
gehen, sollen noch verschiedene Idealfille behandelt werden.

Im allgemeinen Falle kann der Zusammenhang zwischen Druck
und Volumen wiahrend der Verdichtung durch die Gleichung

p-v" = const.
dargestellt werden. Weicht der Exponent n von x ab, was fast
immer der Fall ist, so spricht man von einer polytropischen Zustands-
dnderung. »
1. n=x adiabatische Verdichtung.

In diesem Falle wird die durch Reibung usw. erzeugte Wirme-
menge in -einer solchen Menge abgefiihrt, daBl Temperatur, Druck und
Volumen den isentropischen Bedingungen entsprechen. Es -ergibt
sich eine Arbeitsverminderung gleich der Fliche A B C, Abb. 17.
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Abb. 17. EinfluB der Kiihlung auf die Zustandsinderung,

Denn
¢ Ty +W=¢c, T,+H,

H=W-c,(T,—-T)
= Flache LD BM +- Fliche MACN —LDBM
=NACN,
W=LDB+ MACN,

. . . LPBM
adiabatischer Wirkungsgrad = IDBM T MACK
. . LDAM
1sothermer Wirkungsgrad = IDBM I MACN

2. Fall unvollkommener Kiihlung n > x%.

Bei unvollkommener Kiihlung ist # groBer wie », und der Zustands-
verlauf ist durch 4 E gekennzeichnet. Ohne Kiihlung erhalten wir

Abb. 18. Unvollkommene Kiihlung, dargestellt im p—o- und 7—S-Diagramm.

AC als Verlauf und eine VergroBerung des Integrals f vdp. Vernach-
lassigen wir jedwede Anderung der kinetischen Energie der Luft, so
koénnen wir schreiben wie vorhin, Abb. 18,
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W=c,(T,— T,)+ H,
=LDEN-|H,
=LDBM-{+MBEN+H,.
Geleistete Arbeit = adiabatische Arbeit }- zusitzlicher Arbeit durch
VergroBerung von f vdp + Reibung.
Geleistete Arbeit =L PBM-+AEB--MACP.
Vergleichen wir diese Gleichungen, so erkennt man in

NFCP—FAE
die im Kiihlwasser abgefiihrte Warmemenge
_ LDBM
Naa = LDBM+ ABE + MACP’
LDAM

Misth = LDBM+ ABE +MACP’

3. Fall n < %.

Dieser Fall tritt bei gekiihlten Kompressoren fast immer ein und
ist deshalb der wichtigste. Die Kurve AE stellt den Verlauf im
T 8-Diagramm dar. Abb.19. Die Fliche 4 EB ist hier die Vermin-

derung des Integrals f vdp gegeniiber der rein adiabatischen Arbeit,
wiahrend die Fliche 4D E die Mehrarbeit gegeniiber der rein isothermen
Verdichtung darstellt. Wiirden keine inneren Verluste auftreten, so
wire LD EAM die zu leistende Arbeit. Die inneren Verluste treten
hier jedoch in derselben Grofle auf, wie bei den vorhin behandelten
Fillen; nehmen wir mal an, daB dieselben gleich geblieben sind, so
erhilt man
W=LDEAM-}+ MACP,
" LDBM
et =~ LDEAM+ MACP’
LDAM
Mlison = LDEAM+ MACP®

nun ist
Hc=W_cp(T2 - Tl)
"=LDEAM-+MACP—LDEN
—NEAM-+ MACP.

4. Fall n=1.

Wird wihrend der Verdichtung so stark gekiihlt, daf die Tem-
peratur konstant bleibt, so ist im 7'S-Diagramm der Verlauf 4D.
Die geleistete Arbeit ist hier dargestellt durch LDAM -+ MACP,

Abb. 19.
LDBM

Mea = TDAM+ MACP ®
B LDAM
Misoh = LDAM+ MACP "
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Es kann hier der Fall eintreten, dafl der adiabatische Wirkungsgrad
groBler als 1 ist, wenn niamlich DB A groBler ist als MACP. Es
leuchtet ein, daB fiir diese Verhiltnisse der adiabatische Wirkungs-
grad kein brauchbarer Vergleichsmafstab ist.

Abb. 19. Darstellung der Verluste im p—v- und 7'— S-Diagramm bei isothermer Kompression.

Weiter erkennt man, daBl trotz rein isothermer Zustandséinderung

der isotherme Wirkungsgrad nicht 100% ist.

Die abgefiihrte Warmemenge ist gleich
H=LDAM-|MACP.

19. Vorginge bei mehrstufigen Kompressoren.

In den behandelten Fillen wurde angenommen, daBl die Wirme

immer gleichmaBig am Orte der Entstehung abgefiihrt werde. Abb. 20
zeigt den Schnitt durch 3 Stufen eines Turbokompressors mit Innen-

kithlung. Die T'S-Tafel, Abb. 21,
zeigt die moglichen Punkte im
Laufe der Verdichtung. Anfangs-
spannung ist 1 ata, Anfangstem-
peratur 5° C, Punkt 1. Bei der
Verdichtung in der 1. Stufe auf
zirka 1,3 ata wird praktisch keine
Wiérme abgefiihrt, so da wir
den Verlauf wie beim ungekiihl-
ten Kompressor annehmen kén-
nen. Die Strecke 2—3 soll den
Zustand im Diffussor kennzeich-
nen, wo die Luft an gekiihlten

Winden vorbeistreift. Der Temperaturunterschied ist in der 1. Stufe
indes so gering, daB keine nennenswerte Wirme abgefiihrt wird.
Die durch Reibung erzeugte innere Wiarme ist in der 1. Stufe
groBer als die abgefiihrte Wirmemenge. Aus diesem Grunde weicht
2—3 nach rechts von der Adiabate ab. Wenn die Luft die Riick-
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kehrschaufeln 3—4 passiert, dndert sich der Druck kaum, doch tritt
eine ziemliche Kiihlung auf, so daB es sich um eine Zustandsinde-
rung bei konstantem Druck , o
handelt wie in Abb. 21 ein- 50
gezeichnet ist.

Mit steigendem Druck und
Temperatur vergroBert sich
die Kithlwirkung. Im T'S-
Diagramm hat die Zustands-
linie I—3—10 infolgedessen
einen Verlauf, der von der
Adiabaten nachrechtsgeht,um
spater nach links abzubiegen.

Bei Kompressoren, die nur
mit aulenliegenden Kiihlern
versehen sind, vollzieht sich die
ganzeKiihlung bei konstantem
Druck. Im 7'S-Diagramm zeigt s
die einzelne Kurve den Verlauf 7 /
des ungekiihlten Geblases mit
nachfolgender Kiihlung bei
konstantem Druck. In Ab-

bildung 21ist der Verlauf durch AbD. 91, Zustandsind im Entropiedi
/., R ’ . 2l. Zustandsanderung i1m kntroplediagramm
1-3"; 4—6'; 7—9" angedeutet. fiir dreistufiges Geblase.

20. Berechnung mit Ansaugemenge,

Fir die in der Praxis vorkommenden Berechnungen von Ge-
blasen und Turbokompressoren ist es sehr zweckmiBig, als Einheits-
maB nicht das kg, sondern 1 m® Gas bezogen auf den Ansaugezustand
zu nehmen. Fiir die Beurteilung eines Geblises ist nimlich die an-
gesaugte Menge wesentlich und nicht das geférderte Gewicht. Dieses
leuchtet ein, wenn man bedenkt, daB nur durch das Férdervolumen
die einzelnen Geschwindigkeiten im Laufrad usw. bestimmt sind, und
der Konstruktion der Maschine ein bestimmtes Volumen zugrunde
liegt. Schon aus diesem Grunde empfiehlt es sich, die Arbeitsgrofien
auf das m® umzurechnen. Fiir die adiabatische Arbeit fanden wir

x_—l
L= ﬁzﬁ va[(%) i '_'1] mkg/kg,

um mkg/m?® zu erhalten, muB der Ausdruck nur durch v dividiert
werden. %1

' = ;t_j_lpl . [(%)T— 1:| mkg/m?,

desgleichen fiir die isotherme Arbeit = Ly =, In &mkg/m3.
1
AuBler dem Anfangsdruck ist diese Arbeit nur von dem Druck-

2

verhiltnis %— abhéngig.
1
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Hinz! hat diese Formeln in sehr iibersichtlichen Tafeln ausge-
wertet und eine Darstellung angewandt, die sich fiir den praktischen
Gebrauch sehr eignet. In Abb. 22 und 23 befinden sich 2 Tafeln

! Hinz: Thermodynamische Grundlagen der Kolben- und Turbokompres-
soren. 2. Auflage. Berlin: Julius Springer.
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fiir die adiabatische und die isotherme Arbeit, die dem Hinzschen
Werke entnommen sind. Ihre Anwendung soll an einigen Beispielen
erliutert werden.

. Beispiel 4. Es ist die adiabatische Leistung zu bestimmen, die nétig ist,
um 20000 m3/st Luft von 0,99 auf 2,06 ata zu verdichten. In Abb. 22 sucht
man den Anfangsdruck 0,99, geht hier senkrecht hoch bis 2,06 und findet hier
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8100 mkg/m?. Somit ist” die Leistung

N 20000-8100

“= 270000
Beispiel 5. 15000 m® Luft von einem Anfangsdruck 1,05 sollen auf 8 ata
isothermisch verdichtet werden. Man findet in Abb. 28 L, = 21300 mkg/m3?
15000- 21300

270000
Die Formeln fiir Arbeitsleistung sind, wie Verfasser! gezeigt hat, auch der
nomographischen Behandlung sehr leicht zugénglich. Durch Logarithmieren ge-
winnt man Ausdriicke, die sich in Dreieckskoordinaten bequem auswerten lassen.

Dasselbe gilt von der Gleichung p-v = R-T. Das ndhere befindet sich in der
unten zitierten Arbeit.

=600 PS.

Nisazh = = 1182 PS.

III. Stromungsverluste.

1. Reibungsverluste bei einfachen Stromungen.

Die Verluste, die durch die Reibung der Luft an festen und be-
wegten Teilen der Maschine entstehen, sind wegen der bei Turbo-
kompressoren iiblichen groBlen Geschwindigkeiten ziemlich erhebliche
und rechtfertigen deshalb eine eingehendere Behandlung derselben.

a) Die beiden Hauptstromungsformen.

Versuche iiber Stromungsverhéltnisse in Réhren zeigten schon
sehr friih, daB es zwei grundsitzlich verschiedene Strémungsformen
geben muB. Beobachtet man z. B. den Druckabfall in einem Rohre,
so stellt man fest, daBl bei kleinen Geschwindigkeiten der Widerstand
prop. der Geschwindigkeit ist. Von einer gewissen Geschwindigkeit
ab wird der Widerstand plétzlich prop. dem Quadrate der Geschwin-
digkeit, was auf eine Anderung der inneren Strémungsstruktur hin-
deutet. Untersucht man den Wérmeiibergang in Rohren, so stellt man
fest, daBl oberhalb der eben angedeuteten Grenze eine intensivere
Wirmeabgabe stattfindet, d. h. die GesetzmaBigkeit hat sich geéindert.
Es ist auch leicht, die Anderung der Strémung dem Auge sichtbar
zu machen. Bei kleinen Geschwindigkeiten bleibt ein in eine Rohr-
stromung eingefiihrter Farbstrahl vollstindig in seiner Lage erhalten.
Steigert man nun die Geschwindigkeit, so wird der Farbstrahl plstzlich
unruhig und 16st sich in unregelmiBige Wirbel auf, ein Versuch, der
zuerst von Osborne Reynolds gemacht wurde. Hieraus erkennt
man, dafl bei kleinen Geschwindigkeiten die Stromlinien regelmiBig,
ungestort nebeneinander liegen, eine Stromung, die man laminar nennt.
Die einzelnen Teilchen haben nur Geschwindigkeiten in Richtung der
Hauptstromung. Im Gegensatz hierzu ist bei der 2. Strémungsform
eine Durchwirbelung des ganzen Stromes vorhanden, die Stromung
ist turbulent. Es treten kleinere Sekundirstromungen auf, die selbst
bei vollkommen glattem und gleichm#Bigem Einlauf und durch vor-

* Eck und Kayser: Uber einige Anwendungen nomographischer Metho-
den in der Thermodynamik. Abhandlungen aus dem Aerodynamischen Institut
an der Technischen Hochschule Aachen.
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sichtiges Experimentieren nicht zu beeinflussen sind. Die einzelnen
Teilchen befinden sich in einem Quasi-Schwingungszustand,
der sich der Hauptbewegung iiberlagert. Es ist bis heute
trotz nambhafter Arbeiten auf diesem Gebiete noch nicht gelungen,
die innere Struktur und die Gleichgewichtsbedingungen dieser Be-
wegung theoretisch zu erfassen. Immerhin liegt ein ziemlich umfang-
reiches brauchbares Versuchsmaterial vor, iiber dessen Anwendbarkeit
unten noch weitere Ausfiihrungen folgen.

b) Widerstandsgesetz bei laminarer Stromung.

Betrachten wir eine Rohrstromung mit laminarer Bewegung, so
mul} die Fliissigkeit, wie Beobachtungen lehren, an der Wand haften
und aus Symmetriegriinden in Rohrachse einen Hochstwert haben.
Zwei radial nebeneinander liegende Stromlinien haben also verschiedene
Geschwindigkeiten, wodurch die einzelnen Teilchen Schubkrifte auf-
einander ausiiben. Man kann annehmen, dafl diese Spannungen prop.
dem Geschwindigkeitsgefille und dem Reibungskoeffizienten sind, so
daBl man ansetzen kann: p

v
T= — 7]5.
Schneiden wir einen Zylindermantel vom Radius r heraus (Abb. 24),
so sind dort die Schubspannungen aus Symmetriegriinden gleich. Auf
den ganzen Umfang wirkt die Schub-

kraft : TS
ds.z-2nr=—n%2nr. ‘—dbi' l

Der Druckabfall langs des Rohres
sei pro Liangeneinheit h. Auf die
Lange ds fillt der Druck also um
ds-h. Diese Druckabnahme bewirkt  Abb. 24. Geschwindizkeitsprofil bei
Kriifte in axialer Richtung auf die laminarer Stromung.
Stirnflichen des betrachteten Zylinderelementes, die mit den Schub-
spannungen im Gleichgewicht sein miissen.

— ni—i2rnds=dsh-r3ny,
hieraus gewinnt man durch eine leichte Integration
h1?
V= — V4 H + C,

C bestimmt sich aus der Forderung, daB an der Wand die Geschwin-

T . . hrg
digkeit v gleich Null sein muB zu C =7 73 ;0
rh ) rh
fu=4—77(r§—r"’), vmax=z;1r§.

Die Geschwindigkeit ist also im Rohrquerschnitt nach einer Parabel
verdnderlich. Fiihrt man noch die mittlere Geschwindigkeit
v, — Jo Fd F
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ein, so erhilt man s h

T n2
Vm =§,70>

d. h. der Widerstand % ist der Geschwindigkeit bzw. der durch-
flieBenden Menge direkt proportional. Weiter erkennt man v,,, =2,

¢) Widerstandsgesetz bei turbulenter Stromung.

Bei laminarer Strémung wird der Energieverlust dadurch bewirkt,
dal durch die Reibung eine Verzdgerung benachbarter Teilchen ein-
tritt. Die Reibung ist allein ausschlaggebend, weshalb der Gefille-
verlust prop. der Geschwindigkeit sein muBl, wie bei der Rei-
bung fester Korper. Bei turbulenter Strémung liegen die Verhiltnisse
grundsitzlich anders. Durch die unregelmifig gestaltete Querbewegung
kommen Teilchen aus dem Gebiete mit hoherer Geschwindigkeit in
das Gebiet mit kleinerer Geschwindigkeit, werden durch letztere also
abgebremst und umgekehrt. Es findet somit ein Austausch von kine-
tischer Energie zwischen einzelnen Schichten statt, ein sogenannter
Impulstransport. Es ist klar, daB bei gréBeren Geschwindigkeiten
dieser EinfluB iiberwiegt und der Widerstand anndhernd quadratisch
sein muB. Nur an der Begrenzung fester Kérper wird die Reibung
noch mitsprechen, da die Geschwindigkeit dort von Null anwichst.
Die Geschwindigkeit steigt hier sehr schnell zu einem Werte an, der
der reibungslosen Strémung entspricht. Die Schicht, innerhalb der
dieser Anstieg stattfindet, nennt man Grenzschicht.

Y
’ L~ s
qn / \;
pd AN
qé6|
0z
th
o0 0z a¥ g5 08 w

Abb, 25. Geschwindigkeitsprofil im Kreisrohr bei turbulenter Strémung.

Das Zusammenspiel von Reibungs- und Trigheitsflichen in der
Grenzschicht ist durch Impulsbetrachtungen sogar qualitativ berechen-
bar. Prandtl und v. Kdrmén ist es gelungen, die GesetzmiBigkeit
festzustellen, nach der in der Grenzschicht die Geschwindigkeit zu-
nimmt. Fiir das kreisformige Rohr ergibt sich

1

U = VUmax <1 — %)7
Diese unter dem Namen !/.-Gesetz bekannte Formel hat durch die
Untersuchungen der letzten Jahre eine kleine Erweiterung erfahren.
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Versuche von D én ch (Forschungsheft VDI-Verlag) haben gezeigt, daB fiir
sehr grole Geschwindigkeiten statt der 7. Wurzel die 8. bzw. 9. Wurzel
eintritt, somit gleichzeitig eine geringe Abnahme im Widerstandskoeffi-
zienten festgestellt wurde. "Abb. 25 zeigt das Geschwindigkeitsprofil einer
Rohrstromung, wie es aus Ver-

suchen sich ergibt. Abb.26 zeigt ) _

die Auftragung in Abhangigkeit " 71 oy

von u”. Die ausgezogene Gerade  # of A

ist die !/, - Potenz. Die Uberein-

stimmung mit diesem Gesetz ¢

muf} also als praktisch vollkom- /

men anerkannt werden. Diese  °| Vd X
rein wissenschaftlichen Ergeb- P A N
nisse haben fiir die Praxis eine / R
grole Bedeutung. Hiufig wird 2

es sich als notwendig erweisen, yr \

Luftmengenmessungen dadurch S ® o a,aﬁJ)ip

auszufiihren, daBl man an ein- app.26. wi=f (ll—) Turbulente Strémung im Kreisrohr

zelnen Punkten die Geschwin- "/ nach Prandtl.

digkeit miBt. Obige Regel gibt dann die genauen Werte in der

Nihe der Wand an, wo eine genaue Messung schwer ausfithrbar ist.
Wiéhrend bei der laminaren Geschwindigkeit die maximale Ge-

schwindigkeit den doppelten Wert der mittleren Geschwindigkeit

hatte, ist hier eine verhéltnismaBig gleichméBigere Strémung vorhanden.

Exakte Messungen ergaben

“;“ =117 —1,24.

'm

d) Ahnlichkeitsgesetz.

Um festzustellen, inwieweit Versuchsresultate fiir anders gestaltete
praktische Verhéltnisse umgerechnet werden kénnen, ist es notwendig,
sich dariiber Rechenschaft zu geben, unter welchen Bedingungen
Stréomungen an geometrisch #hnlichen Korpern selbst geometrisch
ahnlich sind.

Die Stromungsrichtung eines Teilchens wird bestimmt durch die
darauf wirkenden #uBeren Krifte. Prinzipiell kann man unter diesen
zwei Gruppen, Tragheitskrifte und Reibungskrifte herausheben. Erstere

sind nun prop. dem sogenannten Staudrucke %;, wihrend letztere

mit ,u% wachsen, wenn d irgendeine Hauptabmessung des Korpers

{bzw. Rohrdurchmessers) darstellt. Fiir den Strémungszustand eines

Teilchens ist nun das Verhiltnis dieser beiden Krifte charakteristisch.
2

Man erhilt also L;u—g = %‘—l =R, eine Kennzahl, die unter dem Namen

Reynoldsche Kennzahl bekannt ist'. Zwei Stromungen konnen also

1 Durch einfache Dimensionsbetrachtungen kommt man ebenfalls zu diesem
Ziele.
Kearton-Eck, Turbogeblise. 3
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unter sonst gleichen geometrischen Verhiltnissen nur dann als dqui-
valent angesehen werden, wenn die Reynoldsche Zahl dieselbe ist.
Der groBle Vorteil dieses Gesetzes ist, daBl man alle Versuchsresultate
(von Gasen und Fliissigkeiten) einheitlich und iibersichtlich erfassen
kann.

Aus der inneren Struktur der turbulenten Strémung folgt, daB
der Widerstand annihernd quadratisch der Geschwindigkeit verlaufen
muB. Da im Falle der Rohrstromung der Widerstand mit der Lange
des Rohres wichst und mit dem Durchmesser fillt, ergibt sich ganz
von selbst aus Dimensionsgriinden ein Ansatz folgender Art

H, — it 7 2g
Hierin ist 4 der sogenannte Reibungskoeffizient, der nach obigen Be-
trachtungen nur eine Funktion von R sein wird. Fir glatte Rohre
wurde von Blasius und anderen Forschern

3164

V R

bestimmt, so daB der Widerstand mit*der 1,75. Potenz der Geschwin-
digkeit wichst. Dieses Resultat gilt fiir Gase und Fliissigkeiten.
In Abb. 27 sind umfangreiche Versuche von Stanton und Pannell
mit Wasser und Luft zusammengestellt, die die iiberraschende Uber-
einstimmung des Reynoldschen Gesetzes mit der Wirklichkeit zeigen.
Das Problem der Reibung in vollstandig glatten Rohren

kann also vom praktischen Gesichtspunkte aus als ziem-
lich gelost betrachtet werden.

A=

e) Rauhigkeitseinflul}.

Sind die Winde, wie bei den meisten technischen Problemen, nicht
ganz glatt, so wird der Widerstand betrachtlich vergroBert, oft bis
zum Fiinffachen und dariiber. Da die Rauhigkeit im wesentlichen
durch die GroBe e der kleinen Wanderhebungen bestimmt ist, erhalt

man eine weitere dimensionslose Zahl di’ die &@hnlich der Reynold-

schen Zahl den Strémungszustand beeinflut. AuBerdem sind noch
die Abstinde der einzelnen Erhebungen wesentlich, so daf hier un-
gleich verwickeltere Vorginge vorliegen. In der Tat ist es auch bis
jetzt noch nicht gelungen, hier ein @hnlich brauchbares Gesetz, wie
es fiir glatte Rohre vorliegt, aufzustellen. V. Mises' hat zuerst einen
diesen Sachverhalt beriicksichtigenden Ansatz gemacht, indem er als

neue Kennzahl dﬁ einfiihrte, wo x» eine Linge bedeutet, die dem
Mittel der Unebenheiten entspricht,

1= 0,0096 -+ 4]/01E 41,7 V%

1 y. Mises: Elemente der technischen Hydromechanik. Teubner.
3*
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Tabelle 4.
Material 10°kin em | 10 V% in em?
Glas oottt e 0,2 ~ 0,8 0,45 ~ 0,9
Gezogenes Messing, Blei, Kupfer ......... 0,2 ~ 1,0 0,45 ~ 1,0
Zement, geschliffen...................... 7,5~ 15 2,7 ~ 3,9
” roh ..ovuiii 20 ~ 40 4,5~ 6,3
Gummischlauch, gewShnlich.............. 6~ 12 2,4 ~ 35
” rauh........... ... ..., 15 ~ 30 2,7 ~ 5,5
Gasrohr ........oiiiiiiii i 20 ~ 50 4,5 ~ 17
Asphaltiertes Blech- oder Gufrohr........ 30 ~ 60 5,5 ~ 1,7
GuBeisen, neu ............. i, | 100 ~ 200 10 ~ 14
” gebrauchte Leitung ............ 250 ~ 500 16 ~ 22
Genietete Blechrohrleitung ............... 200 ~ 500 14 ~ 22
Holz, glatt gehobelt ..................... 25 ~ 50 5~ 17
» gewohnlich........................ 50 ~ 100 7~10
,» Tauhe Bretter ..................... 200 ~ 400 14 ~ 20
Mauerwerk, bearbeitete Quadern.......... 200 ~ 400 14 ~ 20
» gut gefugte Backsteine....... 200 ~ 400 14 ~ 20
' gewohnlich .................. 300 ~ 600 17 ~ 25
Erdwinde, Kiesboschungen .............. 10000 ~ 20000 100 ~ 140

In Tabelle 4 sind fiir verschiedene Materialien die Rauhigkeitswerte
zusammengestellt (nach Angaben von v. Mises).

Systematische Versuche in dieser Richtung sind zuerst von v. Hopf?!
und Fromm ausgefithrt worden. An einer rechteckigen, geschlossenen
Rinne wurden die verschiedensten Rauhigkeiten durch Waffelbleche

1 Abhandlungen des Aerodynam. Instituts Aachen, 3. Heft.
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usw. kiinstlich eingestellt und ihr Einflul auf die Reibungszahl er-
mittelt. Abb. 28 und Abb. 29 zeigen einige dieser wertvollen Ver-

Abb. 29. Messungen von Fromm fiir groBere Rauhigkeiten (Wafielblech).

suchsergebnisse. Man bemerkt auch hier ein allmahliches Abfallen
von 4, so dal der Widerstand von einer unter 2 liegenden Potenz

der Geschwindigkeit
abhéngt; doch ist die
Abweichung so ge-
ring, daBl man in vie-
len Fillen ein kon-
stantes 1 annehmen
kann. Fiir sehr grofe
Reynoldsche  Zahlen

Abb. 80. Rauhigkeitselement nach den Versuchen von Fromm.

scheinen alle Kurven zu A = const. zu konvergieren. Abb. 30 zeigt
den Querschnitt durch eine der untersuchten Wandrauhigkeiten.
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Abb. 81.

Geschwindigkeitsprofile in der Anlaufstrecke nach Kirsten (Physik. Z. 1925, 8. 591).

Stromungsverluste.

f) Anlaufstrecke.

Die obigen GesetzmiaBigkeiten gelten nur
fiir hydrodynamisch ausgebildete Zusténde,d. h.
fir die Falle, wo die MeBstelle so weit von
irgendwelchen Stérungen (Einlauf, Kriimmer,
Schieber, Querschnittsverengung usw.) entfernt
ist, daB die Storungen derselben abgeklungen
sind. Ein Beweis, daB dieses schon einge-
treten ist, findet man in dem sogenannten
Geschwindigkeitsprofil, welches nach Abb. 25
geformt sein muBl. Abb. 31 zeigt die Ent-
stehung des Geschwindigkeitsprofils in der
Anlaufstrecke. TFiir genaue wissenschaftliche
Untersuchungen mufl man mit mindestens
30- bis 40 fachem Rohrdurchmesser rechnen,
wahrend man bei den in der Praxis iiblichen
Diisenmessungen mit 12- bis 15 fachem Rohr-
durchmesser auskommen diirfte. In der An-
laufstrecke ist das Geschwindigkeitsgeflle, wie
man erkennt, bedeutend groBer. Man hat also
mit erheblich groBleren Reibungswiderstan-
den zu rechnen. Bei samtlichen Strémungen
durch Laufrider, Leitrider usw. hat man un-
bedingt beziiglich der Grenzschicht den Cha-
rakter der Anlaufstrémung, auch wenn keine
Querschnittséinderungen vorhanden sind. Esist
deshalb vollkommen ungerechtfertigt, hier die
iblichen Widerstandsziffern der ausgebildeten
Rohrstréomung zugrunde zu legen. Man muf}
unter Umstéinden mit dem 2fachen Werte
rechnen. Aus der Nichtachtung dieser Tat-
sache erkldren sich viele Diskrepanzen iiber
die Aufteilung der Verluste, wie man sie ver-
schiedentlich in. der Literatur vorfindet.

g) Stromung in Kanillen von nicht
kreisrundem Querschnitt.

Weicht die Kanalform von der Kreisform
ab, so gilt das Reynoldsche Gesetz natiirlich
unverdndert. Jedoch kann man streng nur
geometrisch dhnliche Querschnitte vergleichen.
Es hat sich nun als vorteilhaft erwie-
sen, den sogenannten hydraulischen

. Flach . .
Radius r:Mi einzufihren; das
Umfang

T e

ist beim Kreise %:% Die Berechtigung
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hierzu folgt z. B. aus folgender Erwigung. Betrachten wir in einer
Rohrstrémung ein Querschnittselement von der Lange A4z, so ist der
auf dieses Teilchen wirkende Reibungswiderstand prop. 4z-U. Diese
Kraft muBl im Gleichgewicht sein mit Druckunterschied, der auf die
Fliache wirkt 4 p - F, wahrend die Reibungskraft prop. 42 U ist. Das
Gleichgewicht erfordert die Gleichheit beider Kriafte. Es sind deshalb
ahnliche Verhiltnisse zu erwarten, wenn das Verhiltnis beider Krifte

gleich ist, d. h. —g = r der sogenannte hydraulische Radius, muf} gleich

sein. Setzt man in die allgemeine Widerstandsformel statt d den
4 fachen hydraulischen Radius ein, so sind brauchbare Resultate zu
erwarten. Verschiedentliche Versuche, die zur Priifung dieser Regel mit
verschiedenen Querschnittsformen angestellt wurden, haben die Rich-
tigkeit derselben erwiesen.

h) Stromung in erweiterten und verengten Kaniilen.

Der grundsitzliche Unterschied bei Strémungen in erweiterten und
verengten Kanalen gegeniiber den bisher betrachteten ist bedingt durch
die Beschleunigung bzw. Verzogerung, die hier auftritt. Besonders der
letzte Vorgang ist fiir das Verstédndnis der Kreiselmaschinen wesent-
lich. Die Energieverluste, die beim Umsetzen von Geschwindigkeit
in Druck in erweiterten Kanalen auftreten, sind bekanntlich ziemlich
erheblich, und ihre Beeinflussung nur bis zu einem gewissen Grade
moglich. Die Verluste
werden hauptsichlich
verursacht durch das
Verhalten der Grenz-
schicht bei verzogerter
Bewegung.  Abb. 32
zeigt die Geschwindig-
keitsprofile in der Néhe
einer Wand bei stark
verzogerter Bewegung.

Durch die Reibung

werden die Teilchen in der Nihe der Wand noch mehr verzogert, wie
es der Querschnittserweiterung entspricht. Infolgedessen wird auch
der Druckanstieg in der Grenzschicht viel schneller vor sich gehen,
wie mitten in der Stromung. Schlieflich wird ein Punkt kommen, wo
der Druck der Grenzschicht sogar eine Gegenstrémung erzeugt. In
den meisten Fillen wird dann die Strémung abreifflen, und die Um-
setzung von Geschwindigkeit in Druck ist in Frage gestellt. Es treten
groBe Wirbel auf, die erhebliche Verluste verursachen.

Am iibersichtlichsten liegen die Verhiltnisse bei beschleunigten
Bewegungen, d. h. verengten'Kanilen, Diisen usw. Hier wird den
Grenzschichten dauernd neue Energie zugefiihrt, so daf} eine nennens-
werte Grenzschicht sich iiberhaupt nicht ausbilden kann. Die auf-
tretenden Verluste sind sogar noch kleiner als bei gleichformiger
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Bewegung, eine Tatsache, die vor allem im Dampfturbinenbau der
letzten Jahre ausgenutzt worden ist. So ist z. B. charakteristisch, daB
Gleichdruckschaufeln mit geringer Reaktion (ca. 15%) einen 5 bis 7%
besseren Wirkungsgrad haben als die reinen Gleichdruckschaufeln.
Bei rotierenden Pumpen benutzt man ebenfalls diese Erscheinung,
indem man bemiiht ist, dem Medium beim Eintritt in das
Laufrad eine geringe Beschleunigung zu erteilen. Inwieweit
bei rotierenden Kanilen eine Beschleunigung Vorteile bringen kann,
ist augenblicklich noch nicht zu beurteilen, da dlesbezughche Ver-
suche bis jetzt noch nicht bekannt geworden sind.

Sehr ungiinstig liegen die Verhdltnisse bei Umsetzung von Ge-
schwindigkeit in Druck. Die Verluste kénnen bei nicht sachgemifBer

Ausfiihrung 30 bis 40%
der anfanglichen kineti-
schen Energie betragen.
Nach Versuchen von An-
dres (Forschungsheft 76)
ist der runde Querschnitt
als der beste gefunden
worden, was einleuchtend
ist. Ferner sind eine rein
kegelige Erweiterung und
glatte Wande von Vor-
teil. Uberhaupt folgt aus
den obigen Uberlegungen,
daBl alle die MaBnah-
men, die auf eine Ver-
besserung der Grenz-
schichtverhaltnisse
hinauslaufen, den
Wirkungsgrad eines
Diffusors verbessern.
Hieraus folgt ohne weiteres, daBl alle von der Kreisform abweichenden
Querschnittsformen, die im Verhiltnis zum Querschnitt eine gréBere
Oberflaiche haben, groflere Verluste bedingen. Gerade bei Turbo-
kompressoren ist man bei vielen Konstruktionen gezwungen, enge
rechteckige Querschnitte zu verwirklichen, und wird man hier ziem-
liche Verluste zu erwarten haben.

Abb. 33 zeigt einige Versuche von Andres mit kegelfsrmig er-
weiterten Rohren. Man erkennt, daf bei 6 bis10° die geringsten Verluste
auftreten. Samtliche untersuchten Rohre haben dieselben Ein- und Aus-
trittsflaichen. Hierdurch ergeben sich bei kleinen Winkeln sehr grofle
Rohrléngen. Hier wird also die reine Wandreibung iiberwiegen, wihrend
bei grofen Winkeln nur die Ablosungsverluste mafigebend sind. Bei
dieser Aufgabenstellung ist also ein giinstigster Wert des Erweiterungs-
winkels vorhanden. Es erwies sich als vorteilhaft, dem Wasser eine
geringe Rotation zu erteilen. Der Grund diirfte darin zu suchen sein,
dall die Grenzschicht hierdurch gréBere Energie erhalt.
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Die Einsicht in diese Vorginge ist weiter geklirt worden durch
Versuche, die im Prandtlschen Laboratorium vonDénch und Nikuradse?
ausgefiihrt wurden. Dénch untersuchte schwach erweiterte und schwach
verengte Kanile (2,92°bis —2,92°) und fiihrte an diesen genaue Ge-
schwindigkeits- und Druckmessungen aus.

Abb. 34. Geschwindigkeitsprofile bei schwach konischen Rohren nach Dénch.

Abb. 34 zeigt die Geschwindigkeitsprofile fiir verschiedene Erwei-
terungen. Fiir den Praktiker von allergroBter Bedeutung ist hier der
grofle Geschwindigkeits-
anstieg in der Mitte bei
nur ganz schwach er-
weiterten Kanélen. Das
deutet darauf hin,
daB am Ende einer
Diise die Druckum-
setzung noch nicht
beendet ist, da der Kern der Strémung noch eine ziemliche
Geschwindigkeit besitzt. Durch gute und lange Fiihrungen
muf} dafiir gesorgt werden, daB diese Energie nicht verloren
geht. Abb. 35 zeigt die verschiedenen Druckprofile bei parallelen er-

! Forschungsarbeiten VDI-Verlag.
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weiterten und verengten Kanidlen. Aus diesen beiden Bildern kann
man sich leicht das Energieprofil dieser Strémungen ergénzt denken.
Es wird sich bei erweiterten Kanilen die Energie nach der Mitte
zu konzentrieren und bestrebt sein, die Energie aus den Grenz-
schichten gewissermaflen aufzusaugen, so daB bei zu groBSen
Erweiterungen keine Ausfilllung der Querschnitte mehr vorhandsn
sein wird.

i) Absaugung der Grenzschicht.

Der Hauptgrund der Verluste und Abldsungen in erweiterten
Kanilen war in der steigenden Verzoégerung der Teilchen in der
Nahe der Wand er-
kannt worden. Ge-
lingt es auf irgend-
eine Art und Weise,
diese , Ermiidung*
der Grenzschicht-
partikelchen zu ver-
meiden, so sind giin-
stige Wirkungen zu
erwarten. Bekannt
ist z. B. der Kklas-
sische Versuch von
Prandtl, die Abls-
sung hinter einer
Kugel dadurch zu
Abb. 36. Stromung hinter einer Kugel nach Prandtl. vermeiden, dal} er
kurz vor dem groB-
ten  Durchmesser
einen diinnen Draht
auflotete, Abb. 36
u. 37, wodurch die
Grenzschicht kurz
vor der Verzige-
rungsperiode aufge-
wirbelt wird und so
imstande ist, gegen
den Druck anzu-
kommen.
In neuerer Zeit
hat Ackeret! mit

Erfolg versucht, die

Abb. 37. Verbesserung der Kugelstromung durch vorne aufgelteten =
Draht nach Prandtl. Abldsung  dadurch
zu vermeiden, daB

er das stark verzdgerte Grenzschichtmaterial einfach wegschafite,
z. B. durch Schlitze nach auflen absaugte. Hierdurch kommen dann
Teilchen mit der Wand in Beriihrung, die vorher noch die Ge-

! Ackeret: Grenzschichtabsaugung. Z.V.d. I 1926.
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schwindigkeit der reinen Potentialstromung hatten. Abb. 38 zeigt
eine Stromung in einem beinahe plétzlich erweiterten Kanal,
wo die Strémung, wie zu erwarten ist, ohne merkliche Druckum-
setzung durchschief3t.
Abb. 39 zeigt densel-
ben Kanal mit Ab-
saugung. Man erkennt
— eine fiir jeden Stro-
mungsfachmann unge-
wohnte Erscheinung —
die fast plotzliche Um-
setzung von Geschwin-
digkeit in Druck. Nach
zuverldssigen Messun-
gen sollen die gesam-
ten  Verluste (ein-
schlieBlich des Ab-
saugens) ca. 18% be-
tragen, was als auller-
ordentlich giinstig be-
zeichnet werden muB.
Man erkennt ohne wei-
teres, dafl ein solches
Absaugen nur dann
Zweck hat, wenn es
sich um eine sehr
schlechte Diffusor-
form handelt; bei den
iiblichen Erweiterun-
gen 8 bis 12° wo an
und fur sich schon

keine Ablgsung  vor- Abb. 39, Absaugen der Grenzschicht.

handen ist, diirfte kein Anliegen des stark verzogerten Strahles nach Ackeret.
Vorteil hiermit erzielt

werden. Es bleibt abzuwarten, ob diese auch fiir den Stromungsfach-
mann sehr interessante Erscheinung praktische Verwertung finden wird.

Abb. 88. Abldsung in stark erweitertem Kanal nach Ackeret.

2. StoBiverluste bei plotzlichen Erweiterungen und
Richtungsinderungen.

Bei unstetigen Querschnittsiibergangen,
die sich vielfach aus konstruktiven Griinden
oft nicht vermeiden lassen, kann der
Energieverlust aus dem Impulssatz berech-
net werden. Mit den Bezeichnungen von
Abb. 40 erhilt man Abb. 40. Plotzliche Erweiterung.

1 Siehe z. B. Hiitte. 25. Auflage.
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Querschnitt I Querschnitt II
Impulszufuhr: oF, v} — o Fyv}
Druckkrifte : p, F, P, T,
Do ¥y —p, Fy =0 Fy v} — o Fy ]
Kontinuitatsgleichung: F v, — F,v,.

Setzt man die Impuls- und Druckkréfte gleich, so erhilt man

D, — P, =00, (v, —1v,),

bei verlustlosem Ubergang

P — = (=) &

hieraus ergibt sich der Wirkungsgrad

PPy 2

Pi— Py F,-
L+

Fiir plotzliche Richtungs- und Querschnittsinderungen hat Thoma?

17:

/2
durch Impulsbetrachtungen gefunden, daBl der Verlust gleich Z—g ist,

wo v’ die geometrische Differenz zwischen den sich aus den Quer-
schnitten vor und hinter der plotzlichen Anderung ergebenden Ge-
schwindigkeiten ist, Abb. 41. In Wirklichkeit wird die Fliissigkeit

Abb. 41. Pistzliche Richtungs- und Querschnittsinderung. Abb. 42. Kriimmer mit gleichem
Kriimmungsradius.

infolge Kontraktion nicht einen so harten StoB erfahren, wie obigen
Annahmen zugrunde liegt. Dieses beriicksichtigt man durch einen
Koeffizienten ¢ 02 =% _ =3
1 1 2
- = w _— == (p _zg— .
Als Mittelwerte gelten:
@ = 0,7Dbis 1,0 Kniestiick,
= 1,2 bis 1,3 plotzliche Erweiterung,
= 0,4 bis 0,6 plotzliche Verengungen.

Verluste in Kriimmern. Es gilt nach Angaben von Weisbach
c? d\3,5
T ¢ =013 -1 0,16 (7)

fir den Kreisquerschnitt. d bedeutet den Rohrdurchmesser und r
den Kriimmungsradius, Abb. 42. Man erkennt, daf der Kriimmungs-

! Schweiz. Bauzg. 1922, S. 83.



Radreibungsarbeit umlaufender Scheiben. 45

radius r des Kriimmers die Verluste sehr stark beeinflut. Unab-
héngig sind sie dagegen vom Bogen J; dieses kommt daher, weil
durch die erstmalige unstetige Ablenkung des Strahles die Haupt-
verluste entstehen.

3. Radreibungsarbeit umlaufender Scheiben.

Wird eine diinne Scheibe in Richtung ihrer Ebene geschleppt, so
entsteht eine Reibungskraft. Die Reibung wird bei Scheiben mit
rauher Oberfliche grofer sein wie bei glatter Oberfliche. Bemerkens-
wert ist, daB selbst bei ganz glatt polierten Scheiben diese Reibung
nicht verschwindet. Dies kommt daher, weil die Luft direkt an der
Oberfliche unabhingig von ihrer Beschaffenheit haftet, so daB eine
Schicht vorhanden sein muf, innerhalb welcher die Luftgeschwindig-
keit auf den Wert der Umgebung, d. h. die Geschwindigkeit Null
sinkt. Dies ist die sogenannte Grenzschicht, die fiir die auftretenden
Verluste verantwortlich zu machen ist.

Bei Rotation einer Scheibe treten ahnliche
Verhaltnisse auf. In der Nahe der Scheibe
werden die Luftteilchen mit in Umdrehung
versetzt; durch die hierdurch auftretende Zen-
trifugalkraft wird die Luft nach auflen ge- —=—
schleudert, so daBl in einem geschlossenen
Raume infolge der Kontinuitatsgleichung ein
Ringwirbel entstehen mufl (Abb. 43). Je gré-
Ber der freie Raum ist zwischen Scheibe und
fester Wand, um so groflere Luftmengen wer- o\ o 1 ocesming infolge
den in den Ringwirbel mit hineingezogen. Die Rotation einer Scheibe.
Vermutung liegt nahe, dafl hierdurch auch der
Energieverlust wachst. Dies ist durch Versuche auch bestitigt worden.

Die Abhingigkeit des Reibungsverlustes von Durchmesser und
Drehzahl kann durch Dimensionsbetrachtungen gewonnen werden.
Da es sich um Reibungswiderstand von Flichen handelt, mufl der be-

0
N

kannte Ansatz W= cF-.q <q = % v*) zum Ziele fithren. Die den Vor-
gang beherrschende Geschwindigkeit ist die Umfangsgeschwindigkeit u
der Scheibe % = g’;—g , so daB nur deren Staudruck in Betracht kommen
kann. Die einzige vorkommende Fliche ist die Kreisfliche der Scheibe
F = %D’. Der Reibungswiderstand mufl also die Form haben
2
T
hieraus das Moment
M=w.Y
und die Leistung

N—MIL(S];  N=Ftiprwry N =L20.Dw,
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wo C eine Konstante ist. Die Radreibung ist also bei sonst gleich-
blzibenden Verhéltnissen proportional der 5. Potenz des Durchmessers
und der 3. Potenz der Drehzahl. Vergleicht man — was fiir den
Turbokompressorenbau sehr wichtig ist — Réder mit gleicher Um-
fangsgeschwindigkeit, d. h. Rdder mit demselben Druckverhiltnis, so
verhalten sich die Radreibungsarbeiten wie die Quadrate des Durch-
messers, d. h. wie die Kreisflichen. Hieraus erkennt man die dringende
Notwendigkeit, den Durchmesser moglichst klein zu halten, wenn der
prozentuale Anteil der Radreibung an der Nutzleistung grol3 zu werden
droht. Dies ist der Fall fiir die Hochdruckstufen von Turbokompres-
soren, aber auch fiir rasch laufende Gebldse von sehr kleiner Forder-
menge.

Versuche von Stodola® haben die Abhingigkeit von der 3. Potenz
der Drehzahl als hinreichend bestatigt gefunden. Zur Ableitung des
Beiwertes f werden gerne die Versuche mit geschleppten Platten an-
gewendet. Da die Stromungsstruktur jedoch hier grundsatzlich anders
ist, ist dieser Methode keine grofle Zuverlassigkeit zuzusprechen. Vor
allem ist zu bedenken, daBl die die Reibung bestimmende Haupt-
geschwindigkeit, ndamlich die Umfangsgeschwindigkeit, von innen nach
auflen wichst und dadurch auch die Reynoldsche Kennzahl
sich fiir jeden Radius stetig &ndert.

Nun ist es in letzter Zeit von Kdrman durch genaue Beriick-
sichtigung der Stromungsverhdltnisse in der Grenzschicht gelungen,
diese Liicke — wenigstens rechnerisch — auszufiillen. Mangels ge-
eigneten Versuchsmaterials mufiten jedoch auch hier die Schlepp-
versuche mit glatten Scheiben herangezogen werden. v. Karman?
fand fiir die Leistung:

v/ v\ D\5
Nr == 0,0009815 (—.D—>5 . 6()‘2 (5) .
“2
Solange die in dieser Formel vorkommende Konstante nicht durch
eingehende Versuche mit umlaufenden Scheiben bestimmt ist, ist die
praktische Ausbeute der K&rménschen Theorie nicht moglich.

In diesem Sinne scheint die anfangs gegebene Formel fiir prak-
tische Berechnungen die geeignete zu sein. Stodola schligt fiir die
Konstante f =1,1 bis 1,2 vor als Ergebnis dahingehender Versuche.
Da fiir die Berechnung der Radreibung selten grofe Genauigkeit ver-
langt wird, diirfte diese Formel einigermaflen befriedigen.

Als Beispiel soll die Radreibung des letzten Rades eines Turbo-
kompressors von 5000 m?/st auf 8 ata berechnet werden:

D = 580 J; 7 = 5900 /min; % =179 m/sec; ¢t = 80° C.

! Wertvolle Versuche liegen auch vor von Gibson, der Scheiben von 305
und 230 mm Durchmesser in Wasser untersuchte. Vor allem studierte er den
EinfluB der Oberflichenbeschaffenheit. Es ergab sich, da8 diese keinen groBen
Einfluf hat, abgesehen von unbearbeiteten GuBrddern, die ja im Turbokom-
pressorenbau selten vorkommen.

? v. Kdrméan, Abhandlungen des Aerodynamischen Instituts Aachen;
1. Lieferung. Verlag Julius Springer.
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Um vorsichtig zu rechnen, werde fiir das letzte Rad nur ein Druck
von 6,9 ata angegeben. Hiermit wird

69000
7= 9293353

N —1,2-0,58%-179%.6,6510° — 15,3 PS.

= 6,65 kg/m?,

Die Gesamtnutzleistung der Maschine war 386 PS. Es waren
5 Niederdruckriader von 700 (J und 6 Hochdruckrider von 580 & vor-

handen. Die ungefihre Nutzleistung der letzten Stufe ist ca. 25 Ps.
Somit sind hier ca. 15’5—3 =76,5% der Nutzleistung allein an Rad-
reibung vorhanden. Hierdurch erklirt sich auch der iiberaus
schlechte Wirkungsgrad von Turbokompressoren bei kleiner Liefer-
menge, der im vorliegenden Falle #, ,, = 0,48 war. Durch Vermin-
derung des Durchmessers bzw. Erhéhung der Drehzahl kann man
zwar nach obigem die Radreibung ohne weiteres auf ein ertrigliches
MaBl vermindern, doch vermindert sich bei hohen Druckverhaltnissen
in einer Stufe der Schaufelwirkungsgrad, weil die Schaufeln zu kurz
werden, auBlerdem miissen die Wellen in solch iiberkritischen Gebieten
laufen, deren betriebssichere Beherrschung bisher noch nicht ge-
lungen ist.

Die wenigen Angaben lassen erkennen, daB beim Entwurf eines
Turbokompressors die allergrofte Sorgfalt auf die Auswahl des Durch-
messers gewandt werden mufB. Je nach der Fordermenge mulB er-
wogen werden, welcher Anteil der Radreibung noch als zulissig er-
kannt werden kann. Die Verhiltnisse liegen im allgemeinen hier
bedeutend ungiinstiger wie bei Dampfturbinen, wo nur die ersten
Réder in hohen Driicken arbeiten und in den letzten Stufen wegen
des Vakuums die Radreibung iiberhaupt keine Rolle spielen diirfte.
Da bei Kompressoren die folgenden Réder in immer dichteren Medien
arbeiten, wird man sehr schnell an eine Grenze kommen, wo die
hohen Radreibungsverluste wirtschaftlich nicht mehr zu tragen sind.
Hier tritt der Kolbenkompressor in scharfe Konkurrenz. Die Grenze
diirfte fiir 10000 m®/st etwa bei 10facher Verdichtung liegen. Bei
sehr groBen Fordermengen, z. B. 60000 m®/st *, konnte der Enddruck
wohl noch etwas gesteigert werden konnen. Doch ist fiir derartige
Maschinen augenblicklich noch kein Verwendungsgebiet vorhanden.

4. Undichtigkeitsverluste in Labyrinthdichtungen.
a) Vielstufige Maschinen,

Bei Geblasen und Kompressoren mit doppeltem Einlauf, eine An-
ordnung, die man fiir groe Foérderleistungen viel findet, ist die an-

* Der groBte Turbokompressor weist 120000 m3 bei 10facher Verdichtung
auf. Diese Maschine ist augenblicklich bei Brown-Boveri fiir die Transval Power
Comp. im Bau.
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gesaugte Menge praktisch gleich der geférderten Menge, d. h. der volu-
metrische Wirkungsgrad ist gleich 1.

Bei einseitig ansaugenden Maschinen tritt hinter der letzten Stufe
durch die Entlastungsvorrichtungen und die Wellenabdichtungen ein
Verlust auf. Ist V, die angesaugte und V die geforderte Menge, so

ist 9,,,=1— T’K AuBlerdem stromt eine gewisse Menge durch die

Dichtungen der einzelnen Stufen, wodurch zwar kein Mengenverlust,
wohl aber ein Energieverlust auftritt®.

Bei n Stufen sind, wie man leicht erkennt, » 4 1 Dichtungen
vorhanden, deren durchtretende Menge durch den im Diffusor er-
zeugten Druckunterschied bedingt ist, wiahrend bei n Dichtungen die
Druckerhohung im Laufrad mafigebend ist. Sind L, und L, die ent-
sprechenden Arbeitswerte pro m?, die der Einfachheit halber fiir alle
Stufen als konstant angenommen seien, so ist der gesamte Energie-
verlust

Lges:Ll Vit Vet Vo) + Ly (V4 Vo' + o+ V).

Da das Laufrad ca. ®; des statischen Druckanstieges einer Stufe
erzeugt, entfillt der groBere Verlust auf die Dichtung am Eintritt
des Laufrades, ganz abgesehen davon, dafl deren Durchmesser zirka
doppelt so groB sein muf}, wie der der Wellendichtung direkt hinter
dem Laufrad.

b) Berechnung einer Labyrinthdichtung.

Die Leckluft, die durch eine Labyrinthdichtung entweicht, ist
direkt proportional der zur Verfiigung stehenden freien Spaltfliche
und ist eine Funktion der Anzahl der Stufen.

In den engen Spalten entsteht eine hohe Geschwindigkeit, die in
einer nachfolgenden plotzlichen Erweiterung fast vollkommen ver-
nichtet wird. In der nichsten Stufe mufl wieder Geschwindigkeit
erzeugt werden, d. h. in jedem Element entsteht ein Druckabfall, der
von der Anzahl der Stufen und Anfangs- und Enddruck abhingt.
AuBlerdem tritt in dem scharfen Durchtrittsquerschnitte eine grofe
Kontraktion ein.

Die Zustandsinderung ist in Abb. 44 im 7'S-Diagramm einge-
zeichnet. Es seien z. B. 3 Stufen vorhanden, und der Zwischendruck
sei mit p, ... p, bezeichnet. Die Luft expandiert zuerst adiabatisch
von p, bis p, und &ndert ihre Temperatur von T, auf 7.

Die so gewonnene kinetische Energie wird in dem Zwischenraum
ziemlich restlos wieder in Wirme umgesetzt bei konstantem Druck;
hierdurch stellt sich die urspriingliche Temperatur wieder ein, so daB
der angedeutete Verlauf entsteht.

1 Es tritt natiirlich hierdurch eine kleine Verminderung der Nutzleistung
ein, so daB die Kennlinie eine geringfiigige Verschiebung erfahrt, die indes ohne
Belang ist.
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Der Arbeitsverlust ist @ = ¢, (T, — T1)- Betrachtet man den
Endzustand jeder Stufe, so hat man also rein isothermische Zustands-
dnderungen vor sich.

Je nach dem zur Verfiigung stehenden Enddruckverhiltnis und
der Anzahl der Labyrinthstufen wird in der letzten Stufe Schall-
geschwindigkeit auftreten, oder es treten kleinere Geschwindigkeiten
auf. Diese beiden Fille sollen hier eingehender untersucht werden.

Es sei

z die Anzahl der Stufen,

p, innerer Druck in kg/m?,
P,, Enddruck,

f freie Durchtrittsfliche,

0 radiales Spiel in den Dichtungen,
@' Gasverlust in kg/sec.

Eine Bestimmungsgleichung ergibt sich aus der Forderung, daB
durch jede Stufe dasselbe Gewicht strémen muf}, die sogenannte

4
700 fapo

%3ata

Abb. 44, Zustandsinderungen }6ata
in Labyrinthdichtungen fiir die
Druckverhéltnisse 1,3 und 1,6

in der letzten Stufe.

Kontinuitétsgleichung: ¢ = %}%, wo u die Kontraktion beriicksich-

tigen soll. Da nun das Volumen bei gleichbleibendem Gewicht mit
fallendem Druck sinkt, muBl fiir die letzten Stufen das Druckgefille
immer groBer werden; hieraus erklirt sich der Zustandsverlauf in
Abb. 44 und Abb. 45.

2
Nach der Energiegleichung ist ¢, —¢, = ;—g-A. Eliminiert man

aus dieser Gleichung ¢ mit Hilfe der Gleichung ¢ =G—:%, so entsteht

G

2
1 — Uy = (y f> 2 A , eine Beziehung, die den Zustand in den La-

byrinthspalten fur e1n beliebiges Druckgefille darstellt. Aus dieser
i .
Gleichung folgt fiir zwei beliebige Punkte %&:ﬂ_

2,
Ist also ein beliebiger Punkt (Anfangs- oder Endpunkt) bekannt 50
kann mit Hilfe dieser Gleichung jeder Punkt der sogenannten Fanno-
Kurve ermittelt werden. Auf dieser Kurve (sieche Abb. 44) miissen
simtliche Expansionspunkte fiir alle Stufen zu finden sein. Da aus
Kearton-Eck, Turbogeblise. 4
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den oben geschilderten Griinden hinter den Spalten sich wieder die
vorhergehende Temperatur einstellt (bei konstantem Druck), sind
die anderen Punkte auf der Linie 7' = const. zu finden. Der Zu-
standsverlauf in einer Labyrinthdichtung ist also durch die ein-
gezeichnete Zickzacklinie dargestellt. Kennt man die untere Linie
(Fanno-Kurve), d. h. schreibt man eine bestimmte durchtretende
Menge vor, so ist nach dieser Konstruktion sofort die erforderliche

5/ Y4
&' 8 &/ 3 s/
Qr\V/P\Q Q\'//% Y /N
// @ 700° / /
/ //
// /
/ /

5 ,
&/ ¥/
/%>/ Y

%&0 /
&/ &/

/

Abb. 45. Zustandsinderungen in einer Labyrinthdichtung fiir die Anfangstemperaturen
45° und 5° C.
Stufenzahl bekannt. Die Spaltquerschnitte kénnen immer als gegeben
angesehen werden, da sie von den als bekannt vorauszusetzenden
Toleranzen abhingen.
In den Abb. 44 u. 45 sind die Fanno-Kurven fiir verschiedene
Verhiltnisse aufgezeichnet.

o) Kleinere Druckunterschiede.

Sind die Druckunterschiede, die eine Dichtung zu iiberwinden hat,
nicht sehr groB, wie z. B. zwischen den einzelnen Stufen, oder bei
einstufigen Geblidsen usw., so kann mit hinreichender Genauigkeit
angenommen werden, dafl jede Labyrinthstufe denselben Druck-
unterschied verarbeitet, d. h. bei z Stufen und einem Gesamtdruck-
pl—Po'

2

unterschied von p, — p, ergibt sich Die hierdurch erzeugte
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7.2 __ 5 2 2
Geschwindigkeit ¢ ergibt sich nach der Gleichung i z Y :;—g-A,
wofiir wiederum gesetzt werden kann ¢ =|/2gwv,, p‘;p"‘. Mit Be-
riicksichtigung der Kontinuititsgleichung ¢ = GTv’Z' erhalt man

1 —
@ =u-fl/29;,-—~wp‘ 2

v,, bedeutet hier den Mittelwert auf der Fanno-Kurve. Da Druck und
Volumenkurven nicht sehr stark divergieren, begeht man keinen
groflen Fehler, wenn man v,

durch den Mittelwert auf der

Isothermen ersetzt:
p —_P% /

mp 4’

6= )/
wf 2P ”1
Mit dieser Gleichung kann
bei bekannten z und (p, —p,) 4 y
das durchstromende Gewicht / 6

Ay /

/

"
1laBt. Die konstruktive Ge- 2
staltung der Dichtungen liegt L~ @
meist ziemlich fest, und es /L‘L/‘/

13

N\

(ﬁruc/rveﬁﬁa’/fm‘sj
o
e,
&s\
N

@ berechnet werden oder bei
vorgeschriebenem G die Stu-
fenzahl 2. Nun ist in der
Praxis die Fragestellung
meist so, eine Dichtung zu
konstruieren, die eine vor-
geschriebene Menge durch-

S
~

[N
N
\

N
\

handelt sich oft nur um eine [ —
Nachrechnung, deren Ge- , — | |\ T 2/!5'?‘0/2’,”2{7/7’ L
nauigkeit keine iibertriebene ‘0 5 70 75

zu sein braucht. Abb. 46. Einflub der Stufenzahl auf das Druckverhaltnis
In diesem Sinne emp- bei normalen Labyrinthdichtungen.

fiehlt es sich, bei Unter-

suchungen der vorliegenden Verhiltnisse vorerst das durchstrémende
Gewicht vollkommen auszuschalten, da es ja von Kontraktion und
Querschnitt usw. noch abhangt.

Man kann sich fragen, welchen Druckunterschied kann
eine Dichtung von z Stufen abdrosseln und welches Druck-
gefilleentsteht dabeiinderletzten Stufe. Hierdurch ist das durch-
stromendeLuftgewicht vollkommen ausgeschaltet, und man erhalt nur

eine Funktion von z und 2. Da unabhiingig von der durchstrémen-

den Menge das Wesentiiche einer Labyrinthdichtung die
Stufenzahl ist, leuchtet diese Fragestellung ein. Das durch-
4%
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stromende Gewicht kann bei Kenntnis dieser Funktionen jederzeit
aus dem Druckverhéltnis der letzten Stufe sowie den Querschnitten

leicht berechnet werden.

Setzt man in die Gl. ¢ = u-f V —
ein, so erhilt man
V g pt—p’
P2 vy

260, p3
JV

Y,
U7 7
ﬂ i) /
300 /
< g /
N Q (]
3 N
N )
m—,§ va
<
Q
&
szT
750
w0
| | | | T fﬁ”l/z, | |
10 15 79

Abb. 47. Austrittsgeschwindigkeiten in Abhéngigkeit
vom Druckverhéltnis fiir verschiedene Temperaturen.

g d1e Beziehung @ =c-“ f

= const.

oder auch p,? —p,?*=C-z,
d. h. die Kurven p,=f(2)
sind fiir kleine Driicke ein-
fache Parabeln (Abb. 46, un-
tere Kurven). Hat man z.B.
einen Druckunterschied von
0,22 atii abzudrosseln, so er-
kennt man, daB bei 5 Stufen

in der letzten Stufe % =1,05
2

ist; steigt der Druck auf 0,43,

so ergibt sich zi =11. Um

2
nun die Menge zu berechnen,
mul} die Geschwindigkeit w in

Abhingigkeit von £2 (Druck-

verhiltnis der letzten Stufe)
bekannt sein. Man erhilt

w— 44,83 I/E’ [1— (%)O’zﬁ .

In Abb.47 ist fiir verschiedene
Temperaturen 0—50—100°
die Geschwindigkeit w in Ab-
héngigkeit von T' aufgetragen.
T bezieht sich hier auf den
Zustand vor der Drosselung,

d. h. die Punkte, die isothermen Verlauf haben, und genau bekannt

sind.

B) GrioBere Druckunterschiede.

Sind grofiere Druckunterschiede zu iiberwinden, wie z. B. bei den
Entlastungskolben von Turbokompressoren, so ist die Annahme, dafl
der Druckabfall pro Stufe derselbe ist, nicht mehr berechtigt, da wegen
der Zunahme des spezifischen Volumens das Druckverhdltnis gegen
Ende sehr steigen mufl. SchlieBllich wird das kritische Druckverhiltnis
erreicht werden und in den Dichtungen Schallgeschwindigkeit auf-
treten. Die Verhaltnisse lassen sich am besten aus der I8-Tafel er-

kennen.
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Wir setzen das Druckverhiltnis der letzten Stufe —*=*- als be-

kannt voraus und kennen hierdurch einen Punkt der Expannsionskurve.
o 2

Infolge der Beziehung ;‘, 1.2 = :})‘2 kann die ganze Kurve berechnet

2 T % 2

und in das I S-Diagramm eingetragen werden. Nun kann man zwischen

dieser Kurve und 7' = const. die Zickzacklinien ¢ = const. und p = const.

eintragen und erhélt fiir beliebig viele Dichtungen den Enddruck bei

konstantem Druckabfall in der letzten Stufe. Dies wurde fiir mehrere

Druckverhiltnisse der letzten Stufe durchgefiihrt (kritis_ch; 1,6; 1,3
und 1,2) und in Abb. 46 % = f(2z) aufgetragen. Fiir diese Kurven

0

gilt ebenfalls das oben Gesagte. Sind z. B. 5 at abzudichten, so sind
mindestens 12 Dichtungen zu nehmen, wenn in der letzten Stufe
keine Schallgeschwindigkeit erreicht werden soll. Fiir Zwischenwerte
kritisch bis 1,6 usw. mul man interpolieren. Aus dem Druckverhiltnis
der letzten Stufe kann man wiederum mit Hilfe von Abb. 47 die
durchtretende Menge berechnen. In Abb. 46 sind auch die Druck-
verhiltnisse der einzelnen Stufen zu erkennen. Bei kritischem Druck-
verhiltnis in der letzten Stufe findet bei 13 Stufen eine Abnahme des
Druckverhiltnisses der einzelnen Stufen von 1,893 bis 1,03 statt, so daB
weitere Stufen sehr schnell wirkungslos werden. 20 bis 40 Dichtungen
sind im allgemeinen die Grenze, die man in der Praxis vorfindet.

Wie verhélt sich nun eine Dichtung, die ein hoheres Druckver-
hiltnis zu iiberwinden hat, als der kritischen Kurve nach Abb. 46
entspricht? Bei 10 Dichtungen sei z. B. der Anfangsdruck 6 ata.
Nach Abb. 46 wird bei 4,55 ata gerade der Gegendruck erreicht. Da
eine hoéhere als Schallgeschwindigkeit nicht auftreten kann, so werden
shnliche Verhiltnisse eintreten, wie bei einer nicht geniigend erwei-
terten Expansionsdiise. Im Endquerschnitt wird sich das kritische

Druckverhiltnis einstellen, d. h. ein Druck von ?L% = 1,316, dann wird

der Strahl plotzlich auf den Gegendruck expandieren, d. h. zerplatzen.

Man findet haufig die Vorstellung, da eine Erhéhung der Stufen-
zahl keinen Zweck hat, wenn das kritische Druckverhiltnis in der
letzten Stufe erreicht bzw. iiberschritten ist. Dies gilt indes nur, wenn
schon viele Stufen vorhanden sind, so da8 eine weitere Vermehrung
nach den obigen Betrachtungen nicht mehr viel bringen kann. Sind
hingegen nur einige Stufen vorhanden, so kann, auch wenn Schall-
geschwindigkeit schon vorhanden ist, eine Vermehrung der Stufen sehr
viel bringen. Vermehrt man die Stufenzahl iiber die bisher iibliche
Zahl noch bedeutend mehr, so ist natiirlich eine weitere Verminderung
der Verluste zu erwarten, doch wird dieselbe sehr teuer erkauft. Die
Dichtungen wirken dann schlieBlich nur noch als gewdhn-
licher Strémungswiderstand.

¢) Kontraktion in den Dichtungen.

Die Labyrinthdichtungen werden meist nach Abb. 48 als scharfe
Ringe ausgefiihrt, die senkrecht zur Welle stehen. Bei der Stromung
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durch einen derartigen Spalt tritt eine scharfe Kontraktion auf. Die
Verhiltnisse sind ziemlich #hnlich dem Ausflu aus einem unendlich
langen Spalt nach Abb. 49. Fiir diesen Fall ist die Kontraktion genau

Abb. 49. Kontraktion bei einem unendlich
langen Spalt.

berechenbar und betragt n—_z—z =0,612*% TUm die Kontraktion noch

mehr zu steigern, bilden verschiedene Firmen die Dichtungsringe nach
Abb. 50 schrig aus. Indes kann hierdurch nicht sehr viel gewonnen
werden, da fiir den anderen Extremfall, dafl die Eintrittsfliche parallel

Abb. 51. Kontraktion bei parallelen Seitenwinden

(0,5).

mit der Welle wird (Abb. 51, vgl. Bordasches Mundstiick) die Kon-
traktion noch auf 0,5 zuriickgeht, so dafl bei Schrigstellung ein Wert
von zirka 0,55 zu erwarten ist, eine Verbesserung, die nicht immer
im Verhiltnis steht zu der konstruktiven Erschwerung.

5. Pneumatische Forderung.

Zur Beforderung von Schiittgut bedient man sich bei feinkoérnigem
Material oft mit Vorteil der sogenannten pneumatischen Forderung.
Bekanntlich ist ein Luftstrom imstande, kleine feste Kérper mit fort-
zureilen, wenn er eine bestimmte Geschwindigkeit hat. Dieses Prin-
zip wendet man z. B. zur Beférderung von Getreide, Kohlenstaub usw.
an. Neuerdings versucht man auch im Bergbau® das sogenannte

* Siehe Eck: Strémungen in Ventilen. Abhandlungen des aerodynamischen
Instituts Aachen. 4. Lieferung.
1 Das Bergeblasverfahren Gliick auf 7. 4. 1928.
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Versetzen der Hohlriume mit Druckluft auszufiihren, und man hat
hier bereits sehr gute Resultate erzielt.

Am einfachsten sind die Verhiltnisse zu iibersehen bei einem senk-
rechten Luftstrom. Zunéchst sei angenommen, daB ein kleines Teilchen
von bestimmter KorngréBe senkrecht fallt. Der bei dieser Bewegung
auftretende Luftwiderstand wichst mit dem Quadrat der Fall-
geschwindigkeit. Schlieflich wird ein Beharrungszustand eintreten,
wenn der Luftwiderstand gleich dem Gewichte ist

G:IcF--gyL.

Diese Grenzgeschwindigkeit w, hangt hauptsichlich von dem Gewicht
des Koérpers ab. Da nun das Gewicht mit der 3. und der Wider-
stand mit der Flache, d. h. der 2. Potenz einer Langenabmessung
wichst, wird mit groBeren Abmessungen die Grenzgeschwindigkeit
wachsen. Betrachtet man z. B. eine Kugel, so ist
4 A
’3’”7’37’:]”‘2”1;)—97@’
wo k der Widerstandskoeffizient der Kugel ist, der aus Gottinger
Messungen entnommen werden kann. Hieraus ergibt sich

_ ]/1 1,
ws_l/; ?,L‘gk:

die Grenzgeschwindigkeit wachst also mit der Wurzel aus dem Radius
der Kugel. Bringt man die Kugel nun in einen aufsteigenden Luft-
strom von der Geschwindigkeit w,, so wird sich ein Schwebezustand
bilden. Bei noch groBerer Geschwindigkeit wird das Teilchen mit
der Differenz der Luft- und Grenzgeschwindigkeit transportiert werden.
Die Bestimmung der Grenzgeschwindigkeit geschieht am einfachsten
durch Einbringen des Materials in eine kegelige Glasrohre, die an
ein Geblise angeschlossen wird. Da jedem Querschnitt eine leicht zu
ermittelnde Geschwindigkeit zukommt, kann aus der Einstellhohe
der einzelnen Teilchen leicht die Grenzgeschwindigkeit bestimmt
werden.

Wie verhalt sich nun das Material in einem wagerechten Luft-
strom? Da die Erdschwere nach wie vor wirkt, ist anzunehmen, dafB
ein Teilchen in gewissen Abstinden mit der unteren Rohrwand in -
Beriihrung kommt und dann wieder aufgewirbelt wird. Ist z. B. v die
horizontale Geschwindigkeit des Teilchens und d der Rohrdurch-
messer, so gebraucht ein Teilchen zum Durchfallen der Hohe d
die Zeit

YL
g
In dieser Zeit hat es den horizontalen Weg

2d
s=vt=0v| —
g
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Abb. 52. Material: Weizen. Luftgeschwindigkeit w;= 20,6 m/sec.
Mischungsverhéltnis u = 1,21; Materialmenge @,, = 670 kg/st,

Zeitabstand der Funken A¢= gf:: sec, nach Gasterstads.

0,686

Abb. 53. Material: Weizen, w;=20,7 m/sec; u=2,64; G,,=1460kg/st; dt= 1000

sec, nach Gasterstidt.

0,72
1000

St

Abb. 54. Material: Weizen, w;=20,8; u=387; @, =2050kg/st; At=

sec, nach Gasterstidt.
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zuriickgelegt. Ist v z. B. v= 20 m/sec und d = 200 mm (7j, so ist
s =4,04 m, d. h. eine verhiltnismaBig lange Strecke, so daBl néhe-
rungsweise wohl eine durchweg horizontale Bewegung an-
genommen werden kann. Es fragt sich nur, in welcher Beziehung

W /W5
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Abb. 55. Verhiltnis der relativen Kugelgeschwindigkeit w, und der Schwebegeschwindigkeit w,,
abhéngig von der Luftgeschwindigkeit w,, nach Gasterstidt.

die Geschwindigkeit v zu der Luftgeschwindigkeit steht. Es ist anzu-

nehmen, dal die Relativgeschwindigkeit von Luft und Material mit der

Schwebegeschwindigkeit

eng zusammenhéngt. ®
Um hierfiir gewisse |44 5

zahlenmiflige Unterla-

gen zu erhalten, hat |22
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Abb. 56. Druckverlust bei pneumatischer Férderung von Getreide, nach Gasterstadt.

terialverteilung im Kanalquerschnitt. Abb. 52,53, 54 zeigen den Trans-
port von Weizen bei ca. 20 m/sec. Durch diese photographische Auf-
nahmen konnte auch festgestellt werden, daBl die einzelnen Korner
auBler ihrer linearen Bewegung eine rotierende Bewegung haben.

1 Gasterstidt: Die experimentelle Untersuchung des pneumatischen
Forderganges. Mitt. Forsch.-Arb. H. 265. V. D. L-Verlag.
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Gatterstidt stellte Umdrehzahlen von ca. 10000 bis 15000 /min
fest. Die Materialmengen sind 670, 1460 und 2050 kg/st. Das be-
merkenswerteste Resultat dieser Arbeit ist eine GesetzmiBigkeit, die
zwischen der relativen Kugelgeschwindigkeit w, und der Schwebe-
geschwindigkeit w_ in Abhingigkeit von der Luftgeschwindigkeit w,

besteht. Es stellte sich heraus, da$ %r, = f(w,) linear ist, Abb. 55.

Fiir den Betrieb pneumatischer Forderanlagen ist noch der Druck-
verlust pro Léngeneinheit wichtig, der groSer sein wird wie bei einer
Stromung mit derselben Luftgeschwindigkeit, jedoch ohne Material-
transport. In Abb. 56 ist fiir dieselbe Luftgeschwindigkeit der Druck-
verlauf in Abhéngigkeit von der Rohrlange aufgetragen fiir verschiedene
Fordermengen Weizen. Bei 6380 kg Weizen st steigt der
Druckverlust auf das 8fache des Widerstandes an, der bei
reiner Luftstromung entsteht. Die verschiedentlich auftretenden
Knicke entstehen durch Kriimmer, in denen die kinetische Energie
der festen Teilchen teilweise verloren geht und somit eine erneute
Beschleunigung notwendig wird. Die Sichtung des Versuchsmaterials
hat ergeben, dafBl
Druckabfall fiir Luft mit Material
Druckabfall fir reine Luft

P eine lineare Funktion des
/ Mischungsverhiltnisses

y p Fordergut
Luftmenge
y // “ ist, d b

5 ! / 7‘1,,.‘P n=1-}utga.
) 7l Abb. 57 zeigt eine derartige

N 8

7 ”’
¢ /”g L “ Ne'[ Zusammenstellung. Der Nei-
% o Wp = 141 mfs ungswinkel der Geraden ist
A F < | 8ung 3
3 w——°¥e=wIms |81 nur abhingig von der Luft-
940y o] xHp~ Bomfs (S A
e g W ot - apms |S| geschwindigkeit. .
2 ? © Wo-220.213ms)—| Durch die Arbeit von
S NH~20a s Gasterstadt sind auf ex-
IZENOry .
1 perimentellem Wege sehr wert-
volle Einblicke in die Mecha-
7% we nik der pneumatischen For-

5§ w7
. fordergut kg/h derung gewonnen worden. Die
“=7 7R
erge Ay hier gewonnenen Resultate
Abb. 57. Der spezifische Druckabfall = iiber dem
Druckabfall fiir Luft mit Material lassen vermuten, daB noch
Druckabfall fir reine Luft  ein tieferer physikalischer Zu-
nach Gasterstidt. .
sammenhang zwischen den
einzelnen GroBlen besteht. Hier besteht zur Zeit noch eine sehr
groBe Liicke in der theoretischen Hydrodynamik. Es fehlt eine
Theorie, die ausgehend von diesen Beobachtungen uns allgemeine
Formeln liefert, um fiir beliebig gestaltete Verhaltnisse, Druckverlust
und Geschwindigkeit des Férdergutes im voraus berechnen zu kénnen.

Mischungsverhdltnis u =
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In einem elementaren Ansatz versucht Trefftz mit Erfolg gewisse
einfache Beziehungen aufzustellen. Doch reichen diese Ergebnisse
bei weitem nicht aus, um hier von einer befriedigenden Theorie
sprechen zu koénnen.

Der Aufbau von Gebldsen fiir pneumatische Férderung unter-
scheidet sich nicht merklich von den iiblichen Ausfiihrungen fiir
kleine Gassauger. Abb. 58 zeigt ein Turbogeblise fiir pneumatische
Getreideforderung von B. B. C., wie sie auf Umschlagplatzen hiufig
zu finden sind.

Abb. 58. Turbogeblise fiir pneumatische Getreidebeférderung B.B.C.

IV. Theorie der Zentrifugal-Kompressoren.
1. Allgemeine Beziehungen.

Der Energieaustausch in einem rotierenden Kreiselrad geschieht
ausschlieflich durch Impulsaustausch. Wahrend Luft, Wasser usw.
durch das Kreiselrad stromt, werden von dem Rade auf ein Flissig-
keitsteilchen Krafte ausgeiibt, die senkrecht zur Strémungsrichtung
sind. Diese sogenannten Corioliskréfte bewirken, da die Absolut-
geschwindigkeit des Teilchens in der Umfangsrichtung stindig zu-
nimmt. Der Unterschied der Umfangsgeschwindigkeiten zwischen Ein-
tritt und Austritt des Laufrades bestimmt also die Impulsinderung.
Da es sich um rotierende Bewegung handelt, spricht man besser von
dem Moment des Impulses. Nach einem bekannten Satze der Mechanik
ist dann die Zunahme des Impulsmomentes, des sogenannten Dralls
gleich dem Momente, das vom Laufrad ausgeiibt wird.

In Abb. 59 sind die Geschwindigkeiten am Ein- und Austritt eines
Rades eingetragen. Vorerst soll angenommen werden, dafl die Luft
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dem Laufrad radial zustrémt, etwa von einer Quelle im Mittelpunkt.
Wenn das Rad sehr dicht stehende Schaufeln hat, so werden fiir den
mitfahrenden Beobachter die Stromlinien der Luft mit den Schaufeln
zusammenfallen. Hierdurch sind die Geschwindigkeitsdreiecke fiir Ein-
und Austritt vollkommen bestimmt. Man erkennt sofort die Notwendig-
keit, den Eintrittswinkel der Schaufeln so zu legen, daB die Luft in
derselben Richtung einstréomt.

Betrachten wir nun ein Luftteilchen wéhrend seiner Stromung
durch das Laufrad. Das Teilchen habe das Gewicht von 1kg. Am

Eintritt ist der Drall D, =%cw-rl, beim Verlassen des Rades ist
¢,, auf ¢,, gewachsen, was einen Drall D, =”;‘°au"2 bedingt. Die

Differenz stellt das Drehmoment des Lauf-
rades dar

1
M=D,—D,= ?["au'ra - c114"1]'
Die iibertragene Leistung ergibt sich hier-
aus zu

S . 1
Abb. 59. Geschwindigkeitsdreiecke — o — — — -
fiir Ein- und Austritt einer Schaufel. L Mo g (ue Cay Uy C4 u) ‘

Da der Endzweck eine Druckerh6hung ist, filhrt man zweckméaBig
fiir die einem Kilogramm Luft iibertragene Energie die Bezeichnung
Druckhéohe ein. Tatséchlich ist die Dimension von H auch eine Lénge.

1 ;
H:?(uﬁcﬁu_ ulcéu)'

Diese fiir den gesamten Turbinenbau fundamentale Beziehung nennt
man auch die Hauptgleichung. Diese Gleichung wurde bereits von
Euler gefunden, jedoch spiter nach Zeuner benannt. Sie enthilt
keine Stoffkonstanten, gilt also in gleicher Weise fiir Gase wie fiir
Fliissigkeiten.

Es soll noch eine andere Schreibweise dieser Gleichung entwickelt
werden, die fiir gewisse Zwecke brauchbarer ist. Vergleichen wir die
Absolutgeschwindigkeiten, so stellen wir zunédchst eine Vergroferung

2_p 2
der kinetischen Energie fest um G 2961 . Wiirde die Luft im Rade

eingeschlossen sein, so wiirde die Zentrifugalkraft eine statische Druck-

2 __ 2
differenz %29“‘ erzeugen. Dieser Druck erhéht sich noch dadurch,

daB die Relativgeschwindigkeit im allgemeinen eine kleine Verzogerung

Wy — w,? .. . . . .
% Als Gesamtforderhohe ergibt sich die

erfahrt, und zwar um

Summe T g0 2

P —o? | u, Wy
H="g T 55 T 2y
Diese Beziehung kann auch direkt aus obiger Gleichung durch Ein-

setzen der Winkelbeziehungen der Geschwindigkeitsdreiecke gewonnen
werden.
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Der in einem Rade erzeugte Druck hingt, wie obige Gleichungen
zeigen, hauptsichlich von der Umfangsgeschwindigkeit und den Schaufel-
austrittswinkeln ab. In der Praxis des Turbokompressorenbaues hat es
sich aus verschiedenen
Griinden eingebiirgert, bei 7/
Betrachtung des Enddruk- RN

kes die Umfangsgeschwin-
digkeit als Mafistab anzu- X\\\\ \\
AN

legen. Dies hauptséchlich
deshalb, weil die Schaufel- \j\ \

winkel sehr wenig vonein-

\\
7
ander abweichen bzw. aus \ \ \ \\ \\
konstruktiven und wirt-
60) N
N
N

N_
schaftlichen Gesichtspunk-
ten so gewshlt werden

miissen. In den meisten

a5 \
Fillen werden fiir einen \\ \ \\

vielstufigen = Kompressor \

ot

héchstens 2 bis 3 verschie-
dene Winkel gewahlt . Die TV

>
4
/
AR
P4

2
N

70 & —> 90
A
Abb. 60. Geschwindigkeitsdreieck Abb. 61. EinfluB des Schaufelwinkels
am Austritt des Laufrades. auf die Druckhéhe.

in einem Rade erzeugte Druckhhe kann dann zweckmaBig prop. f«p
gesetzt werden, wo ¢ nur eine Zahl ist, die von den Winkeln abhingt.

Fiir radialen Eintritt der Luft gilt H —
Abb. 60

1 .
g Caula Nun ist nach
sin f,- cos o %

Copy = Cy* = — A
2 210086 sin (e + )

. 2
Schreiben wir nun H.in der Form H =%L-<p, so berechnet sich

tg By
tgo, - tgfy °

In Abb. 61 ist ¢ in Abhangigkeit von e, fiir verschiedene Winkel g,
aufgetragen. :

@:

! Diese Betrachtungsweise hat auch noch den Vorteil, da8 man fiir Kom-
pressoren, die dieselben Winkel haben, den Ausdruck 3 u? in gleicher Weise
in einem Ahnlichkeitsgesetz verwerten kann, wie bei Dampfturbinen.
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2. Spaltdruck.

Wenn man ein Luftteilchen kurz nach dem Austritt aus dem Lauf-
rade betrachtet, so ist dort die Energieaufnahme vollkommen beendet.

2__p2
Das Teilchen hat eine kinetische Energie 622 % erhalten und steht

unter einem héheren Druck, den man Spaltdruck nennt. Die kinetische
Energie soll in dem ausschlieBenden Leitrad noch weiter in Druck
umgesetzt werden, da die Druckerzeugung ja der Endzweck ist. Da

— 612

2
der Betrag c“ erst hinter dem Laufrad in Druck umgesetzt

Werden soll herrscht kurz hmter dem Laufrad der statische Uber-

druck " 2-; w}’, ~"s'  Das Verhiltnis des Spaltdruckes zu der ge-

samten Foérderhohe nennt man den Reaktionsgrad. Er ist von we-
sentlicher Bedeutung fiir die Giite des Laufrades und soll deshalb
besonders berechnet werden.

2 2 2 2
Ug® — Uy %+ W, * — w,

H, 6 =

st 2 q
Aus dem Eintrittsdiagramm entnimmt man w,? — u,> = ¢7,'— ¢3,,
H — 222 — wﬁz + c“zgm .
st 29 ’
nun ist ¢, — w? = (¥ — ¢,,)?
H — 2uycy — 3,
st 2 g
Reaktionsgrad
£ = H, =_2u202u’_'c22u-=1 1 cgu__l__fp_
H,,, 2 Uy Coy 2 uy 2

¢ hingt also nur von der Winkelfunktion ¢ ab, und zwar in einer ein-
fachen linearen Beziehung.

3. Wahl des Schaufelwinkels.

Der Eintrittswinkel der Schaufeln ist ziemlich eindeutig durch- die
Forderung des stoBlosen Eintrittes bestimmt. Die Luft tritt radial
auf das Rad, so daB sich ein rechtwinkliges Geschwindigkeitsdreieck

ergibt. In diesem Falle ist ¢,, =0 und H =@% Uber die

Vorteile und Nachteile einer negativen oder positiven c¢,, Komponente
am Eintritt siche FuBnote *. .

! Aus der Hauptgleichung geht hervor, daB bei einer Umfangskomponente
¢, eine VergroBerung oder Verkleinerung der Forderhthe eintritt. Durch ein
negatives c,, (entgegengesetzt der Drehrichtung) konnte die Forderhéhe um ——* o L
vergroBert werden. Indes erkennt man leicht, daf hierdurch eine VergréBerung
der Verluste bedingt ist. Die Eintrittsneigung der Schaufeln wird flacher und
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Von ausschlaggebender Bedeutung ist hingegen der Austrittswinkel.
Man kann 3 prinzipielle Falle unterscheiden.

1. @=0 bis 90,

2. « =90,

3. « =90 bis 180.
Um eine brauchbare Vergleichsbasis zu erhalten, soll die Umfangs-

geschwindigkeit u, und die Meridiankomponente ¢, ,, konstant gehalten
werden. In Abb. 62 sind fiir alle 3 Fille die Geschwindigkeitsdreiecke

aufgezeichnet. Aus H =% folgt, daB bei o= 90° und

C. C:
| e 7

)@"b ﬂ”m M, Com

—ile
&

e ©,

Abb. 62. Geschwindigkeitsdreiecke bei verschiedenen Schaufelwinkeln.

«=90°bis 180° die Gesamtdruckhohe wesentlich groBer sind wie bei
o =0 bis 90°; so ist belﬂ =254% H=0; und belﬂ =164° (c;, = 2u)

.
H=2 gz , also das Doppelte wie bei 90° Die praktlsche Verwend-

barkeit dieser Formen ist am besten zu erkennen, wenn man nach
dem Ergebnisse des vorigen Kapitels den Reaktionsgrad betrachtet.

Man erhilt mit ¢ =1 — 2

2
B @ €
254 0 1,0
45 0,51 0,745
90 1 0,5
164,6 2 0

Im vierten Falle ist also iiberhaupt kein Uberdruck mehr wvor-
handen, d. h. der Druck miilte im Leitrad durch Umsetzung der
Geschwindigkeit in Druck gewonnen werden. Man spricht hier von

vergroBert die Eintrittsrelativgeschwindigkeit. Hierdurch wachsen Reibungs-
und Stofverluste.

Eine positive ¢,, Komponente bietet hingegen gewisse konstruktive Vor-
teile. Ist ¢,, =u,, so beginnen, wie man aus dem Geschwindigkeitsdreieck er-
kennt, die Schaufeln radial. AuBerdem werden die Relativgeschwindigkeiten
kleiner. Vielleicht ist hierdurch eine geringe Verbesserung des Umsetzungs-
grades zu erwarten. Ausfithrungen dieser Art fiir normale Laufrider sind bis
jetzt nicht bekannt geworden. Bei radialen Schaufeln (z. B. Rateau) liegt ein
ahnlicher Fall vor. Der Eintrittsdrall muB durch ein Eintrittsleitrad erzeugt
werden. Die Verringerung der DruckhShe berechnet sich nach obigem zu

? sodaBH—i(c , ?) ist
29’ —g 2u Q_ul)s‘
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sogenannter Freistrahlwirkung. Infolge der Reibungsverluste tritt
dieser Zustand aber bereits frither ein. Die hohen Verluste, die beim
Umsetzen von Geschwindigkeit in Druck auftreten, bewirken fiir diesen
Fall einen schlechten Gesamtwirkungsgrad. Ist jedoch nicht die Druck-
erzeugung, sondern die Geschwindigkeitserzeugung der Endzweck, wie
z. B. bei Ventilatoren, Liiftern usw., so sind diese Formen am Platze.
Fiir Turbokompressoren kommen fast ausschlieBlich Winkel von O bis
90° in Frage. Auch in diesem Bereich sind fiir die giinstigsten Formen
enge Grenzen vorhanden. Dies kommt daher, weil die Verluste: Um-
setzungsverluste im Leitrad und Radreibung durch den Schaufelwinkel
im verschiedenen Sinne beeinflult werden. Fiir kleine Winkel « erhélt man
einen relativ hohen Spaltdruck und entsprechend grofle Radreibungsver-
luste, wihrend nur eine kleine kinetische Energie in Druck umzusetzen
ist, also die Diffusorverluste klein sind. Fiir grolere Winkel « ist gerade
das umgekehrte der Fall, so daB es immer einen Bestwert gibt. Der-
selbe liegt je nach den Fordermengen zwischen 45° und 60°%. Je
groBer bei gleicher Umfangsgeschwindigkeit der Enddruck ist, um so
grofer ist die Nutzleistung pro Stufe, einen um so kleineren prozen-
tualen Anteil werden dann die Verluste haben, die nur durch die
Umfangsgeschwindigkeit bedingt sind, z. B. die Reibungsverluste. Wohl
aus diesen Gesichtspunkten heraus verwendet eine der ersten Firmen,
z. B. Rateau, noch teilweise radiale Schaufeln ohne seitliche Deckbleche.

4. Konstruktion der Laufschaufeln.

Bisher war nur die Rede von den Ein- und Austrittswinkeln der
Schaufeln. Dieselben bestimmen den Enddruck, und derselbe ist offen-
sichtlich vollkommen unabhéngig von dem Zwischenverlauf der Schau-
feln. Fiir den Wirkungsgrad des Laufrades ist er hingegen von aus-
schlaggebender Bedeutung. Unnétig lange Kanidle vergroBern die
Reibungsverluste, wahrend kurze Schaufeln die Ablosung begiinstigen.
Es liegt zur Zeit noch kein Versuchsmaterial vor, um zahlenmiBige
Angaben iiber giinstige Formen von rotierenden Kanilen angeben zu
konnen, wie es z. B. bei ruhenden Kanilen der Fall ist. Es kénnen
deshalb nur allgemeine Gesichtspunkte angegeben werden, die sich
bei verwandten Strémungsproblemen bewihrt haben.

Bisher war immer stillschweigend vorausgesetzt worden, da die
Schaufeln unendlich dicht zusammenstehen. Die praktischen Schaufel-
kanile weichen hiervon natiirlich erheblich ab, wodurch namentlich
der Druckverlauf und das Geschwindigkeitsprofil im Laufkanal er-
heblich veréndert wird.

Man konnte verschiedene Gesichtspunkte geltend machen, bei deren
Beobachtung gute Umsetzungsgrade zu erwarten sind, z. B. folgende
Forderungen: Der Druck auf die Schaufel soll konstant sein
mit stetiger Abnahme zu Null an den Schaufelenden; oder

1 Bei Kreiselpumpen haben sich im allgemeinen kleinere Winkel bewdhrt.
Als guter Mittelwert gilt dort 259 bis 50°.
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die Energieaufnahme pro Léngeneinheit der Schaufel soll
dieselbe sein. Die Konstruktion derartiger Schaufeln ist auf gra-
phischem Wege moglich, doch erfordert dieselbe so viel Zeitaufwand,
daBl derartige Verfahren sich in der Praxis sehr schwer einbiirgern
werden. Man begniigt sich oft mit der Annahme unendlich vieler
Schaufeln und macht zur Beriicksichtigung der endlichen Schaufelzahl
gewisse Korrekturen, die auf Erfahrungswerten beruhen. Da gerade
im Turbokompressorenbau groe Schaufelzahlen sich gut bewéhrt
haben, ist eine gute Naherung durch diese Annahmen zu erwarten.

Schaufelform nach Dr. Grun. Man findet vielfach die Auf-
fassung vertreten, dafl die Theorie der unendlichen Schaufelzahl, die
sogenannte Stromfadentheorie, die von Euler bereits angegeben, nach
Zeuner jedoch benannt wurde, keine brauchbaren Unterlagen fiir
geeignete Schaufelformen geben kann. Fiir allgemeine Annahmen
diirfte dies auch zutreffen. Die Stromfadentheorie 148t jedoch fiir
einen Spezialfall eine Losung zu, die in gewissen Grenzen auf end-
liche Schaufelzahl iibertragbar ist

und tatsdchlich zu guten Ergeb- e rr rw?
nissen gefiihrt hat. Es ist das Ver-
dienst von Dr. Grun?', diese Er- el
weiterung erkannt und die Theorie F
. . . A v

derselben in einer Dissertation

. AD\
niedergelegt zu haben. Sonderbarer- \

weise ist dieser wertvolle Beitrag \
in der Literatur fast gar nicht be- i o
Kannt und nur in engen Kreisen AP Stremugsdricks in cnem
verwertet worden. ‘
In Abb. 63 ist ein enger Schaufelkanal herausgegriffen, dessen
EinfluB auf die Strémung untersucht werden soll. Das Laufrad iiber-
trigt die Arbeit auf das Medium durch die Druckdifferenz auf beiden
Seiten der Schaufeln. Am Punkte A wird z. B. vorne ein gréferer
Druck sein wie an der Hinterseite. Mit grofierer Schaufelzahl muf3
dieser Druck natiirlich kleiner werden. Betrachten wir die Stromung
in der Schaufel als eine Kanalstrémung, so wird ein Kanalelement
durch zwei senkrechte Schnitte zur Stromungsrichtung, sog. Poten-
tiallinien gebildet, z. B. A B C D. Die Druckdifferenz zwischen 4 und B
soll unter der Voraussetzung berechnet werden. dafl der Kanal sehr
eng ist. Es treten folgende Krifte auf:

1. Komponente der Zentrifugalkraft senkrecht zur Schaufel r »® - sine.

2. Bahndriicke, entstehend durch Bewegung lings einer rotieren-
den Kanalwand, sogenannte Corioliskrafte 2 w-w.

3. Zentrifugalkraft, die durch die Krimmung ¢ der Schaufeln

2
entsteht %.

1 Grun, W.: Beitrige zur Theorie und Konstruktion der Leit- und Lauf-
vorrichtungen ftiir Turbo-Pumpen, insbesondere fiir Turbogeblise und -kom-
pressoren. Dissertation, Hannover.

Kearton-Eck, Turbogeblise. 5
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Der Gesamtdruckunterschied zwischen 4 und B ist also prop.

w? 5 -
—Q--—wa—l—rw“smoc.

Dr. Grun nimmt nun an, daB dieser Querschnittsdruck sehr nach-
teilige Folgen fiir die Umsetzung in einem Laufrad habe. Es liegt
auch auf der Hand, daB gerade eine Unsymmetrie der
Stréomung Sekundarstr6mungen begiinstigt. Aus diesem Grunde
ist die Annahme berechtigt, daB bei Verschwinden des Querschnitts-
druckes ein guter Ausnutzungsgrund zu erwarten ist. Die letzte
Gleichung ergibt fiir p, — p, = 0 die Beziehung

w?
0= o2w—usine)

Die Auswertung dieser Gleichung geschieht am besten auf graphischem
Wege. Man nehme z. B. den Verlauf von w als gegeben an und

gehe von dem inneren Punkt A aus, Abb. 64. Man berechnet sich
dort mit &, w und w den Wert o, zieht mit ¢ ein Stiick Kreis von
A aus bis etwa zum Punkte 2 und wiederholt dort das Verfahren.
Abb. 64 zeigt eine auf diese Weise entstandene Schaufelform bei kon-
stanter Relativgeschwindigkeit. Beachtenswert ist, daB g sich hier
langsam dem Werte oo nihert.
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Die letzte Gleichung zeigt, daB fiir gewisse Verhaltnisse 0 = 0o werden
kann, d. h. daB die Schaufel dort gerade ist, ndmlich fiir 2w—u-cosa=0.
Man erkennt weiter hieraus, daf} die Schaufel gerade weiter verlduft,
wenn man von diesem Punkte an w konstant nimmt. Denn fiir eine
Gerade ist %-cos ¢ = const.

Fir abnehmende Relativgeschwindigkeit ist in Abb. 65 eine
Stromlinie gezeichnet. Die Kurve hat einen Wendepunkt und kehrt
dann ihre Richtung um.

Die auf diese
Weise konstruierten
Schaufeln geben
. strenggenommen nur
bei unendlicher Zahl
gleichenQuerschnitts-
druck. Es ist jedoch
anzunehmen, daB bei
mafigen Abstdnden
keine sehr groflen
Abweichungen auf-
treten. Gerade -bei
Turbokompressoren
sind nur sehr grofle
Schaufelzahlen iib-
lich, um einen mog-
lichst hohen End-
druck zu erhalten,
so dal hier der An-
wendungsbereich die-
ser Konstruktion ge-
geben erscheint. Und
in der Tat sind mit solchen Schaufelformen gute Ergebnisse in der
Praxis erzielt worden.

Das Verfahren a8t sich jedoch auch auf endliche Abstinde an-
wenden, wenn man die obige Gleichung, die fiir unendliche kleine
Breite gilt, durch Integration auf endliche Breiten iibertragt. Abb. 66
zeigt eine derartige Konstruktion. Die Kurve 4 bis B ist dieselbe
wie in Abb. 64. Soll die nichste Schaufel bei J beginnen, so muf
im Schnitt 4 K derselbe Druck sein. Dies ist aber nur méglich, wenn
auch bei A derselbe Druck ist. In dem Dreieck J 4 K muB also die
absolute Geschwindigkeit konstant sein. Bei radialem Eintritt wird
diese Forderung durch eine Archimedische Spirale erfiillt. Die Kurve 4B
ist unter der Annahme bestimmt, dafl die Relativgeschwindigkeit kon-
stant ist. Auf der Kurve J L kann dieses bei endlicher Breite natiir-
lich nicht der Fall sein. Die Bernoullische Gleichung, fiir K L ange-
wandt, ergibt

2 ; 9 2
w,* = wi® + (u,?, - u,:,) - T/q‘(pe — 1)
5*
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fir A B wegen w = const.

29.(

y Py — Py) = U3 — uf .

Durch Einsetzen ergibt sich
wy = wi + (g, — ) — (ug — uf)].

Die Auswertung geschieht am besten tabellarisch, indem man immer
ein Stiick auf der Stromlinie weitergeht.

Die so erhaltene Kanalform ist aus Abb. 66 ersichtlich. Den Aus-
tritt L B C formt man am besten wieder so, daB in diesem Geblet
keine Druckzunahme stattfindet.
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5. Einflul der endlichen Schaufelzahl.

a) Allgemeines.

Die oben abgeleiteten Beziehungen iiber den Enddruck eines Lauf-
rades werden durch die endliche Schaufelweite erheblich beeinflult
werden. Es ist ohne weiteres zu erkennen, daBl bei sonst gleich-
bleibenden Verhiltnissen der Gesamtdruck Kkleiner sein wird. Dies
ist jedoch das kleinere Ubel und kann die Minderleistung im ge-
gebenen Falle mit geniigender Genauigkeit vorausberechnet werden,
wie in den néchsten Kapiteln gezeigt werden wird. Von grofierer
Wichtigkeit ist der Einflu auf den Wirkungsgrad des Laufrades und
gerade hier konstatiert man, daB bei kleinen Liefermengen grofle
Verluste auftreten, hervorgerufen durch Ablosung. AuBerdem wird
durch kleine Schaufelzahlen der bei Turbokompressoren auftretenden
Instabilitat Vorschub geleistet. Andererseits ist eine zu grole Schaufel-
zahl mit Riicksicht auf groBe Reibungsverluste nicht angebracht.

b) Stromungen in rotierenden Kanilen.

Im Anschlufl an die Berechnungsweise des vorhergehenden Kapitels
soll die Differentialgleichung der Stromung in rotierenden Kanilen kurz
entwickelt werden. Der Druckunterschied fiir ein Fliissigkeitselement
senkrecht zur Stromungsrichtung, Abb. 63, war ermittelt worden zu

_r(w —ow.
Ap= p (g -+ p cosff — 2w w>
Geht man zu unendlich kleinen Breiten iiber, so erhialt man die
Differentialgleichung

d w? | u?

d—§=%<—é—+7cosﬂ-—2ww>
Bevor diese Gleichung weiter behandelt werden kann, muf3 noch eine
Beziehung zwischen den einzelnen Verinderlichen gefunden werden.
Bei der Ermittlung des Spaltdruckes war der statische Druck fiir
irgend einen Punkt des Laufrades berechnet worden.

Wir erhielten

U’ u? —w?
hy — by =

_ule—wlz_wgz ’h_
o gy b h="

Dies ist die Bernoullische Gleichung fiir Stromungen in rotierenden

Kanilen. Wir differenzieren h — % nach y und erhalten

op y <8w 6u>
Ll (= —u—)=0.
6y+ g \oy oy

Nun kann die Komponente der Zentrifugalkraft senkrecht zum Stro-
mungswinkel auch durch eine Abhingigkeit von der Verdnderlichen z
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2

ausgedriickt werden. Indem man in 3— cosf3, cosf = —i setzt, ge-
winnt man u? du
- ©os f=u T

Obige Gleichung kann deshalb auch geschrieben werden

dp y( dw  u? >
Sy = Ty \Wgg — cos
9y P P

Durch Vergleich mit der vorhin gewonnenen Beziehung folgt
dw | w

Diese Gleichung, die sogenannte Differentialgleichung der Relativ-
strémung, hat eine sehr anschauliche Deutung. Z die Zunahme der
Relativgeschwindigkeit in der Richtung y, ist die Drehung des Teil-
chens gegeniiber 4— - —B. % ist ebenfalls eine Winkelgeschwindig-

keit. Sie entsteht durch die relative Kriimmung der Stromlinien.
Nimmt man den Mittelpunkt eines Teilchens als Bezugspunkt, so ist
- (Z;U —}—E) die gesamte Drehung des Teilchens, die nach obigem
gleich @ ist. Dieses Resultat konnte auf Grund dieser Uberlegungen
auch ohne Rechnung abgeleitet werden.

Eine einfache Losung hat die Differentialgleichung bei einem
Kanal, der von zwei parallelen Wanden gebildet wird und sich bis
ins unendliche erstreckt. Die Stromlinien miissen hier gerade Linien

sein, so daBl das Glied % wegfallt.

Hiermit wird

w=w,+2wy.

4 /fl /P / ___\_ Die Geschwindigkeit ist also geradlinig ver-
\JJ l \C_/  teilt und ist bei einer Kanalweite a an
- . der einen Wand um 2aw gréBer wie an
//% der anderen. Die Strémung setzt sich aus

zwei Bewegungen zusammen: Eine ge-

L/ wohnliche Durchflulstromung mit der Ge-
Fliskogs m?{;ﬁgg‘:fgggpeggggng_ schwindigkeit w, und einer reinen Dreh-

bewegung 2 wy.

Die letzte Beziehung hat etwas Auffilliges. Sie sagt namlich aus,
daB, wenn w, unter ein gewisses Maf sinkt, nimlich w, =2wa, an
der einen Wand eine rickwirtige Stromung beginnt. Man
kann sich hiervon auch leicht eine Vorstellung machen, wenn man be-
denkt, daB ein Fliissigkeitsteilchen seine Richtung zum absoluten Raume,
Abb. 67, trotz der Drehbewegung beibehélt. Fiir den mitfahrenden
Beobachter ist keine Drehung gegeniiber dem rotierenden Raume zu
erkennen, so daB an einer Kanalwand die DurchfluBgeschwindigkeit
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vergroBert und an der anderen dieselbe verkleinert wird (sogenannter
Relativwirbel).

Riickliufige Bewegungen sind in der Hydrodynamik durch die
Prandtlsche Grenzschichttheorie bekannt geworden. Doch sind diese
beiden Erscheinungen grundsatz- '
lich verschieden, da bei dieser
die Reibung die Ursache dersel-
ben ist, wahrend hier das Riick-
stromen durch den Relativwirbel
bewirkt wird.

¢) Leistungsriickgang bei
endlicher Schaufelzahl.

Es ist das groBe Verdienst Ku-
charskis, auf diese letzte Erscheinung
hingewiesen und die Theorie derselben
in einer ausgezeichneten Studie® nieder-
gelegt zu haben. Gerade bei Turbo-
kompressoren ist diese Erscheinung
von grofler Wichtigkeit und -sollte bei
der Konstruktion der Schaufeln auch
hierauf Riicksicht genommen werden.
Abb. 69 zeigt z. B. die Riickstromung
in einem Schaufelkanal, wenn die Fordermenge erheblich unter der
normalen liegt. Man erkennt unschwer, dafl riickwirts gekriimmte
Schaufeln das Riickstro-
men weniger begiinstigen
wie nach vorwirts ge-
kriimmte, da bei letzte-
ren die durch die reine
Durchflustromung auf-
tretenden Geschwindig-
keitsunterschiede bedeu-
tend grofer sind wie bei
ersteren. In Abb. 68 sind
die Drucke auf den beiden
Kanalwanden dargestellt,
desgleichen die Druck-
differenz.
Ein weiterer Einfluf
der endlichen Schaufel-
zahl ist die Abnahme
der Leistung. Wird theoretisch mit einem Rade mit unendlich vielen
Schaufeln ein Druck H,,  erreicht, so wird bei endlich vielen Schaufeln
nur ein Druck H,, = ¢-H,, = erreicht, der von der Schaufelzahl, in ge-

! Kucharski: Stromungen einer reibungsfreien Fliissigkeit bei Rotation
fester Korper. Miinchen: R. Oldenbourg.
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ringem Mafle von Winkeln usw. abhéngt. Je nach den Ausfithrungen
kann ¢=0,7 bis 0,95 sein. Die exakte Hydrodynamik bietet prin-
zipiell die Mittel, um die Stréomung eines Laufrades genau zu be-

rechnen. Doch sind die

Z; e ! Verfahren so umstéind-
78 LT lich und miihselig, daB
a7 =i pca dieselben fiir die Praxis

—= ot vollkommen ausschei-
17 den.

_>'§

Einige einfache For-
men sind der exakten
Berechnung zugénglich.
Man kann zunichst die
Frage aufwerfen: Wel-
“chen Druck kann man
mit einer einzelnen
Schaufel erreichen; Kucharski hat diese Aufgabe fiir den Fall geldst,
daB eine gerade Platte um einen ihrer Endpunkte rotiert. Er hat die
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Abb. 70. Rotierender Schaufelstern.
EinfluB der Schaufelzahl nach Kucharski.
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Abb. 71. EinfluB der endlichen Schaufelzahl auf die Druckhéhe nach Eck.

Losung dann auch auf rotierende Sektoren (Abb. 69) ausgedehnt.
Das Ergebnis ist in Abb. 70 dargestellt. 1 stellt den Druck dar,
der bei unendlich vielen Schaufeln erreicht wurde. Bei einer
Schaufel erhdlt man nur eine 37,5%-Wirkung, bei 10 Schaufeln erst
80%, bei 50 Schaufeln sind erst 96% erreicht. Man sieht, da8 die
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Kurve sich sehr langsam dem Wert 1 ndhert. Die ausgezogene Kurve
gilt fiir einen auBlen abgeschlossenen Sektor.

Der Verfasser hat die Kucharskische Theorie erweitert auf eine
um einen beliebigen Punkt rotierende Platte’. Der Stromung einer
derartigen Schaufel wurde die indizierte Stérung iiberlagert, die von
den andern Schaufeln herkommt. Auf diese Weise gelang es, auf
dem Umwege iiber die einzelne Schaufel zu mehreren iiberzugehen.
Die Naherung gilt hauptsichlich fiir kleine Schaufeln. Diese Schaufel-
formen kommen bekanntlich bei gewissen grofien Ventilatoren vor,
wofiir die dort angegebene Losung eine brauchbare Naherung dar-
stellen diirfte. Abb. 71 zeigt fir einen radialen Anstellwinkel der
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Abb. 72. Leistungsabfall bei endlicher Schaufelzahl nach Spannhacke.
Schaufel von ¢ = 09; 10°%; 20°; 30°; 45°% 60° und einem Verhiltnis
a . . .
= 0,05 die Zunahme des Druckes mit steigender Schaufelzahl.

Spannhacke? ist es erstmalig gelungen, die Stromung durch radiale
Schaufeln, die nicht bis zu dem Drehpunkte reichen, rechnerisch ge-
nau zu erfassen. Auf die sehr verwickelten mathematischen Berech-
nungen soll hier nicht eingegangen sein, sondern nur das Resultat an-
gegeben werden, das immerhin fiir den Praktiker sehr interessant ist.

In Abb. 72 ist die prozentuale Minderleistung fir 1, 2, 4 und

1

8 Schaufeln in Abhingigkeit von dem Radienverhéltnis p :;— auf-
2
getragen®. Man bemerkt, daB mit hoherer Schaufelzahl der Einflufll

vor ? immer mehr zuriicktritt, was auch einleuchtet.
2
! Eck: Werft, Reederei, Hafen 1925 Beitrag zur Turbinentheorie.
¢ Spannhacke: Hydraulische Probleme. VDI-Verlag.
¢ Die von Spannhacke aufgetragenen Werte unterscheiden sich von

&= Hun dadurch, dag Spannhacke stoBfreien Eintritt voraussetzt und nicht

th
die gleif:hen Férdermengen.
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Sorensen! und Schultz® haben die Theorie von Spannhacke
auf gekriimmte Schaufelformen erweitert. Insbesondere letzte Arbeit
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Abb.73. Abnahme der Druckhdhe bei endlicher Schaufel-
zahl fiir verschwindende Fordermenge nach Schultz.
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Abb. 74. Abnahme der Druckhéhe bei endlicher Schaufel-
zahl und beliebiger Fordermenge. Von Hge mub, wie
2

aus der Formel

ersichtlich, e abgezogen werden,
nach Schultz.

sei hier erwihnt, die auch
die Aufgabe gelst hat, die
Kennlinie bei endlich vielen
Schaufeln zu finden. Es wur-
den logarithmische Schaufeln
behandelt. In Abb. 73,74,75
sind die Ergebnisse aufge-
tragen. Die Bedeutung von
» und 1 geht aus Abb. 76
und der Gleichung

x i
I 1 -~ Hg
Hip,,

hervor. f bedeutet den
Schaufelaustrittswinkel, zdie
Schaufelzahl. Es sei gleich
hier bemerkt, daBl nur fiir

f=90° der Wert H"‘

abhéngig von der Forder-
menge ist.

Eine fiir praktische Ver-
hiltnisse vollkommen ausrei-
chende Berechnungsmethode
stammt von Pfleiderer®.

Wenn man annimmt, daf3
der Druck, der auf die Schau-
feln ausgeiibt wird, auf der
ganzen Liange konstant ist,
so kann man aus der Pum-
penleistung die auf die Luft
iibertragene Energie und da-
mit die richtige mittlere Ab-
lenkung beim Austritt aus
dem Laufrad berechnen.

Ist 4k der Druckunter-
schied auf Vorder- und Riick-
seite der Schaufel und b die
Breite an einer beliebigen
Stelle, so ist

y dhy by =y Ahy b,

= % = const.

un-

1 S6rensen: Potentialstromungen durch rotierende Kreiselrdder. Zeitschr.
f. angew. Math. u. Mech. 1927. S. 89.
2 Schultz: Das Forderhohenverhaltnis radialer Kreiselpumpen. Zeitschr.
f. angew. Math. u. Mech. 1928, S. 17.
3 Pfleiderer: Die Kreiselpumpen. Berlin: Julius Springer.
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Auf die radiale Schaufellinge A2 (Abb. 77) entfillt dann unabhingig
von ihrem Neigungswinkel gegen den Parallelkreis das Moment

dM =y Ah-bdx-r =xdx-r.

Sind 2 Schaufeln vorhanden, so ist das Gesamtmoment

T2 T2
M’:zf}:dy'T:ande.
73 )

Das Integral hat eine
sehr einfache Deutung.
Es ist das statische Mo-
ment des mittleren Was-
serfadens bzw. der Schau-
fel selbst. Bezeichnen wir
dasselbe mit 8, so erhilt
man: M=z-x%-8.
Dieses Moment be-
rechnet sich aus der se-
kundlichen Schaufelarbeit

!
o y-V-Hy
M__)/'V'H/h
_——w .

Durch Gleichsetzen erhilt
man:
. ’ .
o — 7 V'-Hy, .

w

Beriicksichtigt man noch

V'=2r,-nbyc,, und

so erhilt man fiir den Schaufeldruck am
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Abb. 76. Kennlinie zur Darstellung der Abb. 77. Laufrad mit gekriimmter
verschiedenen Bezeichnungen nach Schultz. Meridianfiiche nach Schultz.

Die aus Abb. 78 erkennbare mittlere Geschwihdigkeit w, laBt sich nun
berechnen. Ist diese sowie ihre Richtung gegeben, so kann die tatséch-
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lich erreichte Druckhohe ermittelt werden. Als Resultat ergibt sich

H, = H, ‘—l—:Hﬁm's-

theo 1 wr?
z2-8

¢ ist ein Faktor, der einer Laufradkonstruktion eigentiimlich ist und
den prozentualen Leistungsabfall gegeniiber unendlicher Schaufelzahl
angibt. y ist eine Erfahrungszahl, die die Abweichungen der wirk-
lichen Verhaltnisse gegeniiber der Grundlage dieser Theorie beriick-
sichtigt, und nach Angabe von
Pfleiderer fiir rickwarts ge-
kriimmte Schaufeln zwischen
0,8 und 1,0 schwankt.

Fir die Radialschaufel ist

1, 4
8 :ﬁ(rzi —1,%);

hiermit wird

1
Abb. 78. Geschwindigkeiten am Ende &= r2
2

des Schaufelkanales. 142 Y_Ts
z 12—
Beispiel 6. Ein Laufrad habe 800 mm & und besitze 20 Schaufeln. Der
innere Schaufelradius sei 312 &, hieraus ergibt sich
1
0,9 8002
20 8002 — 3122
In diesem Falle ist also die Minderleistung ca. 109,. Fiir v wurde ein mitt-

lerer Wert 0,9 eingesetzt.
Um die tatsidchliche Férderhéhe zu ermitteln, hat man jetzt den Wert

=0,905.

&=

142

%, wie er sich bei unendlich vielen Schaufeln ergibt, mit 0,905 zu er-
weitern.
, d) Niaherungsverfahren.

Der Vollstandigkeit hal-
ber sei hier ein einfaches
Verfahren erwihnt, das in
der Praxis oft zur Berech-
nung des Einflusses der
endlichen Schaufelzahl an-
gewandt wird. Da die
Schaufelenden meist als
wirkungslos bezeichnet wer-
den miissen, wird in dem Dreieck 4 B C (Abb. 79) keine nennenswerte
Energie mehr umgesetzt werden. Man kann sich nun ein Laufrad mit
kleinerem Durchmesser, jedoch unendlich vielen Schaufeln denken, das
bei der gleichen Drehzahl denselben Druck erzeugt. Da im Querschnitt
A B der austretende Strahl noch beidseitig gefiihrt ist, wird er bis
hierher noch durch das Laufrad beeinfluBt. Der ,,wirksame Durch-

v

Abb. 79. Wahl des wirksamen Laufraddurchmessers.
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messer“, der bei unendlicher Drehzahl denselben Druck erzeugt, muf3
also zwischen 4 und B liegen.

Man wiahlt hierfiir nun zweckm&Big den Schwerpunkt des Drei-
eckes 4 BC (Abb. 79, Durchmesser 756) und zeichnet fiir diesen kleineren

Durchmesser in iiblicher Weise die Geschwindigkeitsdreiecke. Fiir den
cu' Y

Druck erhilt man dann H =
Hlj =0,875. Man
tho

erhilt also eine gute Ubereinstimmung mit dem Verfahren von
Pfleiderer, und diirfte deshalb die mehr gefiihlsmaBige Uberlegung
durch die Untersuchungen von Pfleiderer eine gewisse Bestitigung
erhalten.

Es ist auch leicht, durch Rechnung den Zusammenhang mit der
Pfleidererschen Formel zu bestétigen. Bezeichnet D’ den Durchmesser

1A%

des Schwerpunktes des betrachteten Dreieckes, so ist &= (%) . Fir

Wihlen wir obiges Beispiel, so ergibt sich & =

groBlere Schaufelzahlen erhdlt man durch einfache trigonometrische
:zlsin2¢x}2

Berechnung hierfiir ¢ = [1 —3

Ist der Schaufelwinkel « in

der Gegend von 45° (was meist zutrifft), so kann man schreiben:
2

e=[1— %J _d. h. der EinfluB des Schaufelwinkels verschwindet wie

bei Pfleiderer. Diese Formel kann man nach dem binomischen

Satz entwickeln und erhilt ¢ = ;nl’ wahrend die Pfleiderersche
14222
3z
Formel fiir r, =0 und y =1 {ibergeht in &= T Die in der
14+2=
2

Praxis schon lange benutzte Naherung kommt also tatsidch-
lich auf die Theorie von Pfleiderer hinaus.

Beide Verfahren arbeiten verhéltnisméaBig einfach und fiihren ohne
umstidndliche Rechnung zum Ziel, weshalb sie fiir die Praxis wohl
empfohlen werden diirfen.

Es soll hier nicht verschwiegen werden, dafl der Wert der exakten
Theorien, die sich zur Aufgabe stellen, die Minderleistung infolge der
endlichen Schaufelzahlen zu berechnen, fiir die Praxis ein-sehr ge-
ringer ist. In den allerseltensten Fiallen wird ein erfahrener Kon-
strukteur bei Neukonstruktionen darum verlegen sein, die richtigen
Abmessungen zu finden, um einen vorgeschriebenen Druck auch sicher
zu erreichen. Versuche mit geometrisch dhnlichen Laufradern liegen
fast immer reichlich vor, so daBl man durch triviale Umrechnungen
in den meisten Fillen den gewiinschten Enddruck bzw. seine Lage
gegeniiber der Wirkungsgradkurve mit groBerer Treffsicherheit er-
reichen wird, wie mit umsténdlichen Berechnungen. Dies diirfte
wohl auch der Grund sein, daB Ingenieure der Praxis sich nicht
gern mit diesen Methoden, abgesehen von den letzten beiden Ver-
fahren, befreunden. Fiir sie ist es viel interessanter und wichtiger,
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von dem Stromungsfachmann und Wissenschaftler MaBnahmen und
Mittel zu erfahren, die den Wirkungsgrad und die Verluste beeinflussen.

Prinzipiell anders liegt der Fall bei Schraubenrddern, Propellern
usw. Hier kann durch Anwendung der Potentialtheorie ein Kon-
struktionsoptimum angegeben werden. Dies kommt daher, weil hier
ein groBer Anteil der Verluste, der sogenannte induzierte Widerstand,
nicht unmittelbar durch die Reibung, sondern durch sich ablésende
kompakte Wirbel wie bei einem Tragfliigel gebildet wird, die sich durch
die Theorie der reibungslosen Fliissigkeiten sehr gut erfassen lassen.
Hier leistet die exakte Hydrodynamik sehr gute Dienste.

Bei Radialridern (Geblise und Kreiselpumpen) sind keine indi-
zierten Verluste vorhanden. Dies ist der tiefere Grund, weshalb der-
artige Theorien hauptséchlich nur wissenschaftlichen Wert haben. In
diesem Sinne ist auch die Ansicht bedeutender Praktiker zu ver-
stehen, die sagen, da Radialpumpen, Schleuderverdichter usw. von
der Hydrodynamik nichts gewinnen kénnen. Gemeint ist hier natiir-
lich die Theorie der reibungslosen Fliissigkeit.

Tatsidchlich sind diese Maschinen ohne Zuhilfenahme derartiger
Theorien in der Praxis zu einer Vollkommenheit durchgebildet worden,
die nur mehr sehr wenig verbesserungsfihig ist.

6. Konstruktion der Leit- und Umkehrschaufeln.

Zur Umsetzung der kurz hinter dem Laufrad vorhandenen hohen
Geschwindigkeit in Druck kann in verschiedener Weise verfahren
werden. Es geniigt eine einfache radiale Erweiterung zwischen zwei
parallelen Winden, doch hat man in diesem Falle sehr groBe AuBen-
durchmesser notwendig, da die Strémungsrichtung gegeniiber der Um-
fangsrichtung konstant bleibt. Da nach dem Flichensatz r-c, in
jedem Falle konstant bleiben mufl, kann auch durch konische Wande
nicht viel gewonnen werden. Die sogenannte c,-Komponente nimmt
nur im Verhéltnis der Radien ab. Aus diesen Griinden sind glatte
Diffusorwinde bei Kompressoren fast gar nicht in Gebrauch; ihr An-
wendungsgebiet erstreckt sich hauptsichlich auf einstufige Geblise,
wo durch eine etwas andere Aufgabenstellung die Anwendung ge-
geben ist.

Bewirkt man durch eingebaute Leitschaufeln ein zwangsweises
Aufrichten der Stromlinien, so ist es méglich, mit kleinerem AuBen-
durchmesser auszukommen. Ebenso wichtig wie dies ist jedoch die
Tatsache, daBl durch solche Leitschaufeln Beriihrungsflichen gewonnen
werden, die bei Innenkiihlung als Kiihlfliche benutzt werden kénnen.
Aus diesem Grunde findet man bei Turbokompressoren bedeutend
mehr Schaufeln wie bei Kreiselpumpen. Hierdurch ist eine konstruk-
tive Verschiedenheit beider Maschinen bedingt.

Die Leitschaufeln miissen so gebaut werden, -daB die Luft stoB-
frei eintreten kann. Infolgedessen muf} die Eintrittskante die Neigung
der Stromlinien haben. Fiir die weitere Ausbildung ist der Gesichts-
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punkt mafigebend, daB bei moglichst geringen Reibungs- und Ab-
lsungsverlusten eine moglichst groBe Kiihlwirkung erzielt wird. Um
die Luft der folgenden Stufe zuzufiihren, befinden sich in dem da-
neben liegenden Zwischenraum sogenannte Umkehrschaufeln, die noch
mehr wie die Leitschaufeln zur Kiihlung benutzt werden kénnen.

Aus der bei Austritt aus dem Laufrad ver-
bleibenden c,-Komponente kanun fiir jeden - o
Radius nach der Formel ¢, -r, = c,,-7, die 4
Komponente ¢, berechnet werden. Um
auf zeichnerischem Wege ¢, zu finden, be- o
dient man sich in der Praxis gerne einer A
Konstruktion, die aus Abb. 80 zu erken-
nen ist.

Das Produkt r-c,, der sog. Drall muBl
allerdings unter Beriicksichtigung der end-
lichen Schaufelzahl gebildet werden. Bei
parallelen Seitenwinden besteht fiir die
¢,.- Komponente dasselbe Gesetz ¢y, 7, Abb. 80. Graphische Bestimmung
= Cm,7, = const. Die Stromlinien sind alsp 9 Geschwindigkeiten in einem
in diesem Falle logarithmische Spiralen.

Zwischen Laufrad und Leitrad ist ein groBerer schaufelloser Dif-
fusorraum aus einem doppelten Grunde notwendig. Infolge der end-
lichen Schaufelzahl wird die Austrittsrichtung der Luft pulsierend
sein mit der Frequenz n-z, wo nm die Drehzahl und z die Anzahl
der Schaufeln ist. Bei direkt ansetzenden Leitschaufeln wiirde also
iiberhaupt kein stoBloser Zustand zu erreichen sein. L#Bt man hin-
gegen hinter dem Laufrad einen schaufellosen Raum, so kénnen diese
Schwankungen sich ausgleichen. Sehr wichtig ist dieser schaufellose
Raum auch zur Vermeidung von Gersuschen. Es hat sich gezeigt,
daBl bei Turbokompressoren und Geblisen ein zu kleiner Abstand der
Leitschaufeln von dem Laufrad geradezu unertrigliche Geriusche ver-
ursachen kann. Je nach Durchmesser und Umfangsgeschwindigkeit
sind hier Zwischenrdume von 30 bis 150 mm notwendig.

Fiir die Richtung der Leitschaufeln ist die normale Fordermenge
mafgebend. Es empfiehlt sich jedoch, die Schaufeln etwas mehr
aufzurichten, da in dem schaufellosen Raum infolge der Wandreibung
die groBere ¢,-Komponente mehr abgebremst wird wie die Meridian-
komponente. Infolgedessen wird der Neigungswinkel gegeniiber der
Umfangsrichtung mit zunehmendem Radius etwas steigen. Fiir die
Leitschaufeln findet man deshalb selten Winkel unter 13 bis 159

Um geniigende Kiihlfliche zu erhalten, ist die Schaufelzahl recht
groBB, ca. 30 bis 60. Hierbei ergeben sich kleine Schaufelteilungen,
bei denen eine gerade Ausfilhrung der Schaufeln geniigt, ohne daB
die Luftfiihrung am Eintritt sehr leidet. Da Leitschaufeln meist
noch von Hand nachgearbeitet werden miissen, ist die gerade Aus-
fiilhrung die gegebene. Selbst bei auBen gekiihlten Maschinen ist dieser
Gesichtspunkt - mit ausschlaggebend, so daB man auch dort vielfach
Leitschaufeln mit gerader Ausfiihrung vorfindet.

&
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Da eine richtige Fihrung der Luft erst im Querschnitt 1 bzw. 2
vorhanden ist (Abb. 81), mul die Energieumsetzung auf die dort
vorhandenen mittleren Geschwindigkeiten bezogen werden. Die Kurve
A—B miiBte eigentlich als wirkungslose Kurve ausgebildet werden,
doch ist bei den groBen Schaufelzahlen dieser Umstand ohne Belang.
Meist wird dieser Teil, wo sehr groBe Geschwindigkeiten auftreten,
nur gegliattet und die Spitze
angescharft. Obschon - stro-
mungstechnisch eine abge-
rundete Kante vorteilbhafter
wiire, iiberwiegen hier doch
die Herstellungsriicksichten,
die bei einer Spitze bedeu-
tend giinstiger liegen.

Ist ¢] die Geschwindig-
keit im engsten Querschnitt
und ¢; die Geschwindigkeit
am Austritt, so ist der Druck-
gewinn

Abb. 81. Lgit- und Umkehrschaufeln. )2 cl®

(Leitschaufeln gerade!) 4 p= (-2—;] — E?]) Y.
Die Austrittsgeschwindigkeit ¢; wird zweckmaBig so gewihlt, daB bis
zum Eintritt in das folgende Laufrad keine groBleren Beschleunigungen
oder Verzogerungen mehr auftreten. Diese Geschwindigkeit ¢; ist
deshalb nicht mehr verwertbar. Sie ist zum Materialtransport not-
wendig und wird auBlerdem durch die Notwendigkeit eines mdoglichst
guten Wirmeiibergangs
bestimmt. Denn da der
Reibungswiderstand un-
gefahr mit dem Quadrate
und der Warmeiibergang
mit der 0,65ten Potenz der
Geschwindigkeit wachst,
ist bei den hohen Ge-
schwindigkeiten am Ein-
tritt in die Leitschaufeln
eine unwirtschaftlichere
Ausnutzung der Kiihl-
flache zu erwarten wie bei
den spateren kleineren
Geschwindigkeiten.  In-
folgedessen ist man bestrebt, im Gebiete der kleineren Geschwindig-
keiten durch Zwischenschaufeln usw. moglichst viel Kiihlfliche zu
schaffen. Abb. 82 zeigt z. B., wie bei Leit- und Umkehrschaufeln
Zwischenwinde eingebaut werden kénnen.

Die Richtung der Umkehrschaufeln ist wiederum durch die Be-
dingung stoBlosen Eintrittes bestimmt. Da zwischen Leit- und Um-

Abb. 82. Leit- und Umkehrschaufeln.
(Umkehrschaufeln gerade!)
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kehrschaufeln sich ein schaufelloser Raum befindet, gilt der Flichen-
satz auch hier in der Form r-c, — const, so dafl aus den Radien
die c¢,-Komponente sofort berechnet werden kann. Aus den Quer-
schnitten ergibt sich ebenso einfach die Meridiankomponente c,,, so

daB aus tge = " der Winkel « bekannt ist. Aus Herstellungsgriinden

ist es sehr erwunscht die gebogenen Umkehrschaufeln durch gerade
ersetzen zu konnen. Dies 1Bt sich dadurch erreichen, daB man die
sonst geraden Leitschaufeln an ihrem Ende so aufrichtet, daB die aus-
tretende Luft keine Umfangsgeschwindigkeit hat (Abb. 82). Infolge
der endlichen Schaufelzahl miissen die Leitschaufeln etwas iiber 90°
aufgerichtet werden.

Bei geraden Leitschaufeln ergibt sich der Erweiterungswinkel im

Meridianquerschnitt zu 32&; bei 40 Schaufeln ergibt sich also 9°. Da

dies eine zu kleine Erweiterung bedeuten wiirde, fiihrt man die
Seitenwinde (meist nur eine) konisch aus. Man findet hier Winkel
von 5° bis 20°. Um Ablosungs- und Reibungsverluste moglichst gering
zu halten, mufl die Erweiterung in bestimmten Grenzen gehalten
werden (siehe Kapitel Stromungsverluste); andererseits muf iiberall
ein moglichst quadratischer Querschnitt angestrebt werden.

In Abb. 82 ist auch das Geschwindigkeitsprofil im engsten Quer-
schnitt eingezeichnet. In einer geraden Kanalstromung ist dieses Profil
nicht stabil und strebt der symmetrischen Form zu. Hierdurch werden
Wirbel entstehen im angedeuteten Sinne, die einerseits Reibungsver-
luste bedingen, andererseits der Grenzschicht Energie zufithren und
die Ablésung im erweiterten Kanal verzogern. Infolgedessen werden
die durch das instabile Profil bedingten Verluste wohl keine allzu
groBen sein, wie man verschiedentlich erwdhnt findet. Ohne ge-
eignetes Versuchsmaterial ist es allerdings schwer, hieriiber ein end-
giiltiges Urteil abzugeben.

7. Kennlinien.

Da im Betriebe ein Gebldse bzw. Kompressor nicht immer mit
der Fordermenge arbeitet, fiir die er gebaut ist, ist es von groBer
Wichtigkeit, das Verhalten eines rotierenden Geblises bei Anderung
einer BetriebsgroBe, z. B. Menge, Druck und Drehzahl kennen zu
lernen. Diese Betriebseigenschaften sind bestimmend fiir die Aus-
bildung der Regulierung; sie sind wie bei kaum einer anderen Ma-
schine manchmal sogar naturnotwendig durch gewisse fiir Geblise
typische Vorginge.

In erster Linie sollen die Verhiltnisse untersucht werden, wenn
die Drehzahl konstant ist. Hier interessiert die Abhingigkeit des
Druckes von der Fordermenge, die sogenannte Kennlinie, die experi-
mentell leicht durch Betatigung eines Drosselschiebers in der Druck-
leitung bestimmt werden kann. Von grofler Bedeutung ist ferner
die Anderung, die durch eine Anderung der Drehzahl bedingt ist und
anschliefend behandelt wird.

Kearton-Eck, Turbogeblise. 6
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a) Druckhdhe bei beliebiger Fordermenge (Drehzahl konstant).

Tiir den Fall, daB der Eintritt in das Laufrad stoBfrei erfolgt,
war auf S. 82 die Forderhohe eines Laufrades berechnet worden zu

H =%l
g
Dies gilt fiir den Fall, daB kein Eintrittsdrall vorhanden ist, was
wir auch hier voraussetzen wollen. Da die Druckhdhe allein durch
das Austrittsdiagramm bestimmt ist, geniigt es, dieses zu betrachten
(Abb. 83). Die sec-Fordermenge V ist prop. c,, und ergibt sich aus
der Gleichung '

. |4 aufel”
¢, = w,sinf = . g 5C
2m 2 '5 4 D2 bz W
s radiale_Schaufeln
-
I’ CF“‘O%
&8
N il Xk
c T— g %
& X 2,
\ S %
G;z VA .__i
e——Coy c - ! J - 7]
Abb. 83. Austrittsdiagramm. Abb. 84. Kennlinien bei reibungslosen Medien.

Andert sich nun die Fordermenge, so kann sich die relative Geschwin-
digkeitsrichtung nicht &ndern; sie ist bestimmt durch f,. Simtliche
Austrittsdreiecke miissen also den Winkel f, zum Schenkel haben.
Fiir irgend eine Menge V_ bzw. c,,,, erhalten wir

i X ) c?ua::u‘.’,_c‘.’macc()tgﬂ‘z’
hiermit erhalt man

ug u, Vs cot,
Hyo =" — B lz8h

?7— g wDyb,

Hiermit ist die Abhangigkeit Hjo = f(V,) gewonnen. Man erkennt,
daB es sich um gerade Linien handelt. Und zwar ist bei radialen
Schaufeln H = const.; bei riickwirts gebogenen Schaufeln eine fallende
und bei nach vorwirts gebogenen Schaufeln eine steigende Kennlinie
vorhanden (Abb. 84). .

Alle Schaufelarten haben bei ¥ =0 denselben Druck. Auffallend
ist, daB bei vorwirts gebogenen Schaufeln die Férderhche mit der
Druckhéhe zunimmt und einen wesentlich héheren Wert hat, wie bei
riickwérts gebogenen Schaufeln.

Es sei ausdriicklich hervorgehoben, daf dieses Resultat nur stimmt
unter den hier gemachten Voraussetzungen, némlich Reibungslosigkeit,
unendliche Schaufelzahl, keine Stofiverluste usw.

b) EinfluB der -endlichen Schaufelzahl.

Zunichst entsteht die wichtige Frage, ob sich bei endlicher Schaufel-
zahl wieder ein geradliniger Verlauf der Kennlinie ergibt. Dies ist
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in der Tat der Fall. Der Beweis ist erstmalig dem Verfasser gelungen?!
und spiter von ihm in einfacheren Formen? wiedergegeben worden.
Damit ist die Lage dieser Geraden aber noch nicht bestimmt. Es muf}
noch festgestellt werden, welcher Druck erreicht wird bei H,, = 0 und
welche Menge erreicht wird bei H = 0. Die lingere Zeit vertretene
Ansicht, da die Kennlinien fiir endliche und unendliche Schaufelzahl
sich schneiden, hat sich durch neuere Untersuchungen als falsch er-
wiesen. Beiendlichen Schau-
felzahlen schneidet die Kenn-
linie die Achsen frither. Bei
V,,=0 ist die Minderleistung

x «uf, wahrend bei H=0 ein

Rad mit unendlich vielen
Schaufeln noch den Druck

u‘2
l-;z erzeugt (Abb.85). Man Abb. 85. Einflu der endlichen Schaufelzahl auf die
Kennlinie.

erkennt, dafl die Lage des
Schnittpunktes der beiden Kennlinien von dem Verhaltnis % abhéngt.
In Abb. 73,74, 75 waren bereits die Werte #; % usw. aufgetragen,

auf die hier verwiesen sei.

¢) EinfluB der Verluste auf die Drosselkurve.

Durch die Reibung in den Schaufelkanilen, sowie die auftretenden
StoBverluste wird der geradlinige Charakter der Kennlinie grund-
sitzlich gedndert. Mit Beriicksichtigung dieser beiden Einfliisse er-
halt man tatsichlich Kennlinien,
die mit den aus Versuchen er-
mittelten qualitativ vergleichbar
sind.

a) Reibung in den
Schaufelkanilen.

Der Reibungswiderstand, der
beim Durchstrémen der Schaufel-

o
N

=
lé———U-ﬁl £ &
Abb. 86. Entstehung der wirklichen Kennlinie.

1 Eck: Beitrag zur Turbinentheorie. Werft Reederei Hafen 1925, S. 203.
2 Eck: Wasserkraftmaschinen in Forschung und Theorie. Z. techn. Phys.
1926, Nr. 1.
6*
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kanile entsteht, mufl von der Radleistung aufgebracht werden; er
wird sich also von H,, abziehen. Nehmen wir an, daB dieser Wider-
stand prop. dem Quadrate der mittleren Geschwindigkeit ist, so ist
er auch prop. dem Quadrate der Fordermenge V, da V direkt prop.
der mittleren Geschwindigkeit ist, d. h. H = C-V?, wo C eine Kon-
stante ist. Dieses H, ist von H,, abzuziehen, wodurch die Kurve AB
in Abb. 86 entsteht.

Es ist oft versucht worden, diese Reibung rechnerisch durch Ein-
setzen der tatsichlichen mittleren Geschwindigkeiten auszurechnen.
Wegen des grundsétzlich anderen Verhaltens einer Kanalstromung
bei Rotation sowie der mangelhaften Kenntnis, die wir iiber diese
Reibungsverhaltnisse besitzen, diirften derartige Rechnungen keine
sehr zuverlassigen Resultate gewdhrleisten, weshalb hier von einem
derartigen Versuche abgesehen sei.

B) StoBverluste.

Weicht die Férdermenge von der normalen ab, so stimmt die
Richtung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit nicht mehr mit der
Schaufelrichtung iiberein. Die hierdurch auftretenden StoBverluste
lassen sich niherungsweise berech-
nen. Nach Thoma' ist bei plétz-
lichem Richtungswechsel der Druck-

verlust
82

H;Z‘pg—g)

wo s die geometrische Differenz der
beiden Geschwindigkeiten ist. In
Abb. 87 ist das Eintrittsdiagramm
ADD. 87. Rintrtted agromm fix verminderte  fiir den normalen Zustand und eine

kleinere Fordermenge V', ¢, auf-
gezeichnet. Im letzten Falle ist w” die Richtung des eintretenden
Mediums, welches in die Richtung von w' umgelenkt wird. Man er-
kennt die Beziehungen

wisinf=¢{ und s=u, —wi-ctgp,,
woraus folgt

cl
§ =u, — cfctgp, =u<1 —u—i,ctgﬂl>;

mit %, = ¢, ctg f, erhélt man

- o\ _ "
8—%1(1——-0:> —-u1 <1'— V1>,
da V direkt prop. ¢ ist. Der Druckverlust ist somit
VIV «
v,

2

/
H,’=<p%\l—

1 Siehe Abschnitt: Strémungsverluste.
* Fir ¢ gibt Pfleiderer Werte von 0,58 bis 0,7 an.
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Dieser Wert mull wieder von der Kurve 4B abgezogen werden. So
entsteht C E, eine Parabel, die in D, d. h. dem Punkt der normalen
Foérdermenge, ihren Scheitel hat.

Die so erhaltenen Kennlinien stimmen mit den bei Versuchen er-
haltenen gut iiberein (Abb. 86). Die Entwicklung der Kennlinie nach
diesen Gesichtspunkten darf deshalb, rein qualitativ betrachtet, als
befriedigend angesehen werden.

Der genauen rechnerischen Vorausbestimmung stellen sich einst-
weilen noch sehr grofle Hindernisse in den Weg, solange nicht bessere
Unterlagen fiir die Behandlung rotierender Strémungen vorliegen.

d) Druckhohe bei verinderlicher Drehzahl.

Aus den vorhergehenden Betrachtungen geht hervor, daB alle
Druckhohen, Reibungsverluste prop. dem Quadrate der Umfangsge-
schwindigkeit sind; &ndert sich nun die Drehzahl, so #ndern sich alle

2
Groflen im Verhaltnis (%) . Da alle Durchfluigeschwindigkeiten bei
1
sonst gleich bleibenden Verhiltnissen prop. der Umfangsgeschwindig-
keit sind, dndert sich die Férdermenge prop. % Hieraus ergibt sich,
1

daB aus einer Kennlinie alle ande-
ren durch Umrechnungen gewonnen
werden konnen. Diese Tatsache be-
deutet eine wesentliche Erleichte-
rung bei Versuchsauswertungen, wo
die Drehzahl wegen irgendwelchen »
Einflissen geschwankt hat. Man T

kann so leicht alle Versuchswerte

/

i
auf eine Drehzahl reduzieren. AuBer- S i

dem folgt, daB alle Punkte, fiir y I

die die Stromungsverhiltnisse geo- 7 U— !

metrisch ahnlich sind, auf Parabeln . .

liegen (Abb.88). Auf der Wirkungs- A e ey, T crung der

gradkurve muf3 also 4 eine #&hn-

liche Lage zum Scheitel haben wie B. Wenn insbesondere bei 4 der
beste Wirkungsgrad liegt, mufl er auch bei B liegen. Es ist natiirlich
nicht gesagt, daB bei 4 und B der Wirkungsgrad derselbe ist. Infolge
der Drehzahlinderung kénnen sich ndmlich andere Verluste, z. B. Lager-
reibung, Radreibung, nach anderen Gesetzen éndern, so dal eine Ver-
anderung der absoluten Grofle des Wirkungsgrades eintritt. Dieses ist
bekanntlich der Fall, so dal fiir jede Maschine eine Drehzahl existiert,
fiir die die Wirkungsgradkurve am hochsten liegt.

Da die Wirkungsgradkurve eine parabelartige Kurve ist, gibt es
bei jeder Drehzahl immer 2 Punkte verschiedener Fordermengen, fiir
die der Wirkungsgrad denselben Wert hat, eine besondere Eigentiim-
lichkeit der Kreiselmaschinen. Dies kommt daher, weil fiir kleinere
Mengen die StoBverluste, bei groBeren dagegen die Reibungsverluste
iiberwiegen.
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8. Druckerhohung im Kreiselrad.
a) Allgemeine Formeln.

Die vorausgehenden Betrachtungen dienten der Berechnung der
sogenannten Druckhéhe. Es wurde gefunden, daB diese Druckhéhe,
die gleichbedeutend war mit der Energie, die 1 kg beim Durchgang
durch das Laufrad erhilt, unabhingig ist von dem Stoff selbst, d. h.
fiir Fliissigkeiten und Gase genau dieselbe ist. Die dort gewonnenen
Ergebnisse gelten also in gleicher Weise fiir Kreiselpumpen und Ge-
bliase. Fiir erstere ist diese Druckhohe gleichzeitig identisch mit dem
erzeugten Druck. Nicht so bei Gasverdichtern. Wihrend der Druck-
erhéhung #ndern die Gase bekanntlich ihr Volumen und damit ihr
spez. Gewicht. Die Gleichung 4p = H-y gilt hier also nur, wenn
fiir y ein Mittelwert eingesetzt wird, der zwischem dem Werte beim
Eintritt und beim Austritt des Laufrades sich ergibt. Dieser Mittelwert
ist aber ohne weiteres nicht anzugeben.

Die Zustandsinderung, die das Gas im Laufrad selbst erfahrt, ist
polytropisch; die Kiihlung durch die Laufradscheibe ist bekanntlich
von vernachlissigbarer Gréfe. Nun ist durch obige Theorie die
Arbeit, die 1 kg Gas erhilt, aus Umfangsgeschwmdlgkelt genau be-
rechenbar. Diese Arbeit setzt sich also in polytropische Verdichtung
um. Hierfiir war eingangs die Formel gefunden worden

n—1

b=t (27 1,

wahrend die Druckhohe gleich ist:
H, — %%
€ g
Durch Gleichsetzen erhalt man also

n—1

n P\ n Uy Coy
2 ono ()7 - %
Eine andere Form fiir L ist L=c, (T, — T,). Bei rein adiabatischer
Verdichtung wiirde nur die Temperaturerhohung T, — T, erfolgt sein.
Nun ist — wie oben abgeleitet — durch dlese Temperaturen der
Wirkungsgrad bestimmt

_ Tel — T1
ﬂad - T2 _ ql
oder auch 1

Lyy=mn, L= 1?’1”1[(22)” ‘1j-

Hiermit erhalten wir
x—1

% A Y
S (p) " = e

L,y= 1,4 Hy.

oder
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Durch diese Formel ist ein einfacher Weg gefunden, um die Druck-
erh6hung zu berechnen. Aus den Abmessungen des Laufrades wird
zunichst die theoretische Druckhéhe H,, (unter Beriicksichtigung der
endlichen Schaufelzahl) berechnet. Dann schitzt man 7,,, d. h. den
reinen Wirkungsgrad des Laufrades, der je nach Ausfithrung 0,7 bis 0,9
betragen diirfte, und berechnet aus obiger Gleichung die adiabatische
Arbeit. Hieraus kann man den Druck ausrechnen, oder auch unter
Verwendung der Hinz’schen Tafeln den Enddruck sofort bestimmen.

"Beispiel 7. Fir ein Laufrad sei die theoretische Druckhshe zu 3000 m er-
mittelt worden. Der Anfangszustand der Luft betrage 15° C und 1 ata. Der
Schaufelwirkungsgrad sei

Naa = 0186 B
dann ist
L,z = 0,86-3000 = 2580 mkg/kg ,
nun ist
x=l

_E P\ = 4]

2 (27 1],
hieraus ergibt sich

P, = 1,341 ata.

b) Druckberechnung bei vielstufiger Ausfiihrung.

Bei mehrstufiger Anordnung kann so vorgegangen werden, daf
man von Stufe zu Stufe obiges Verfahren wiederholt. Wird groBle Ge-
nauigkeit verlangt, so wird man diese Methode auch anwenden. Handelt
es sich um gekiihlte Kompressoren, so mull auBler dem Druck die
Temperatur vor jeder Stufe genau bekannt sein. Sehr von Vorteil
ist auch die Auftragung des ganzen Zustandsverlaufes in einem
Entropiediagramm.

Man wird sich hier meistens auf Versuchswerte von &hnlichen
Maschinen stiitzen.

Ist jedoch — was fast immer der Fall ist — der thermodyna-
mische Wirkungsgrad einigermalen bekannt, so kann man auch
folgende einfache Rechnung durchfiihren. Man bildet 3 H,,, indem
man sdmtliche Druckhéhen von allen Réddern zusammenzahlt. Dann
berechnet man die gesamte adiabatische Arbeit aus

Lad = nadges 2 ch

und rechnet sich aus L, das gesamte Druckverhéltnis aus. Handelt
es sich um gekiihlte Maschinen, so muf} statt der adiabatischen die
isotherme Arbeit zugrunde gelegt werden. Die Ausrechnung von
> H, ist um so leichter, da bei vielen Stufen aus wirtschaftlichen
Grinden nur wenige Gruppen Réder vorhanden sind, die jeweils den-
selben Durchmesser, dieselben Schaufelwinkel und die gleiche Schaufel-
zahl haben. Dieses Verfahren setzt nur die genaue Kenntnis des
Gesamtwirkungsgrades voraus. Diese Schwierigkeit entfallt aber in den
meisten Fillen, weil infolge der heutigen sehr scharfen Garantie-
bedingungen der Konstrukteur den Wirkungsgrad seiner Maschinen



88

meist mit einer Toleranz von nur 2 bis 3% kennt.
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Hat eine Aus-

fiihrung groBere Abweichungen gegeniiber vorhandenen Typen, so ist
immer eine genaue Durchrechnung noch obiger Vorschrift zu empfehlen.

¢) Unterschied der Kennlinien gegeniiber Kreiselpumpen.

Triagt man iiber der Fordermenge die theoretische Druckhshe H,,
auf, so muB sich fiir Wasser und Luft dieselbe Kennlinie ergeben.

20

/%

1 1

. Loy [migfebm]
Il | !
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Abb. 89. Adiabatische Arbeit in Abhéngigkeit vom
Druckverhiltnis.

auch ohne weiteres hervorgeht.

keit von 22
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1
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Abb. 90. Isotherme Arbeit in Abhingigkeit vom

20000 30000

Druckverhiltnis.

deres Aussehen.

In Abb.
erkennt die Abweichung von der

Geraden.
ahnlicher Weise fiir diese Iso-
therme

als Kennlinie 22

Wihlt man jedoch — was
meistens gemacht wird —
den Uberdruck bzw. das
Druckverhaltnis als Ordi-
nate, so &dndert sich die
Kennlinie in erheblichem
MaBe. Dies kommt da-
her, weil die Druckhohe H
bzw. die adiabatische oder
isotherme Arbeit nicht
direkt prop. dem Druck-
verhiltnis sind, was ja aus
den Gleichungen

x—1
Pa\ =
Lea= lp lvlup) _l:l
und L, = P In2e
Pl
89 ist L,; in Abhingig-

In Abb. 90 ist in

Ly =1 (':%)

aufgetragen. Beihheren Driik-
ken, z. B. 7 atii, sind die Ab-
weichungen ziemlich erheb-
lich.
wachst wesentlich stirker wie
die Arbeit pro Gewicht- bzw.
Volumeneinheit bezogen auf
Ansaugezustand.

Hierdurch ergibt sich, wenn

Das Druckverhaltnis

= f(V) auf-

getragen wird, ein ganz an-
Der Abfall ist fast geradlinig. In Abb. 91 ist die
Versuchskurve eines 35000-m®-Kompressors fiir 7fache Verdlchtung
aufgetragen. Nun wurde fiir jeden Punkt dieser Kurve auch die iso-
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therme Arbeit ausgerechnet und in Abb. 91 aufgetragen. Damit der
qualitativ andere Charakter der beiden Kurven besser erkannt werden

kann, sind die MaBstédbe so ge- ~70
wahlt, daB beide Hochstwerte 9%

ungefihr zusammenfallen. Die 79
letzte Kurve ist eine normale = 18
Kennlinie, wie sie bei Kreisel- F\\[r\ 4z

pumpen vorhanden ist. Bei #%

nach den in Abschnitt IV 7 ent-

AN
der Analysierung der Kennlinie I\ \ 7 GT

wickelten Gesichtspunkten mul}

|
hierauf Riicksicht genommen "% ; N ke
werden. Es ist also nicht mog- l N 13
lich, eine Druck-Volumen-Kurve : \ 12
eines Kompressors unmittelbar | r—>!€(71/72/5/?{<— [\ !
zu der dort erwidhnten Zerlegung A T 50000 7
zu benutzen. Abb. 91. Kennlinien bei Auftragung der

Druckhdhe und des Druckes.

d) Bedeutung der Kennzahl X u?.
* Wie bereits entwickelt, kann die Druckhéhe einer Stufe in der Form
2
wiedergegeben werden H = ¢ % Fiir mehrere Stufen erhilt man

dann die Summenformel
u? ,?
H——<p1?—|—<p2 . -+ .-

Wahlt man nun fiir @,; @,... einen derartigen Mittelwert, daB die
Gesamtsumme nicht verindert wird, so kann man schreiben:

¥
ngsz?zug'

@ hingt hier von Schaufelwinkel, Schaufelzahl, Anzahl der Stufen
und der Foérdermenge ab, ist also sehr von der Bauart abhingig.
Bei Maschinen, fiir die diese Verhéltnisse ungefahr dhnlich sind, kann
man deshalb sagen, dal der Enddruck fast nur durch 3 %® bedingt
ist. Hierdurch gewinnt der Ausdruck > u® die Bedeutung einer Kenn-
zahl. Diese Darstellungsweise wurde aus dem Dampfturbinenbau iiber-
nommen und dort zuerst von Parsons benutzt. Es ist nicht zu
bestreiten, da dieser Zahl eine anschauliche Bedeutung fehlt, zumal
sie nicht dimensionslos ist. Trotzdem wird mit dem Werte in der
Praxis viel gearbeitet.

Soll z. B. in Anlehnung an eine vorhandene erprobte Ausfiihrung
eine neue Maschine entworfen werden, die einen anderen Druck hat,
so kann man davon ausgehen, dal die adiabatischen bzw. isothermen
Arbeiten sich verhalten miissen wie die Summe der Umfangsquadrate.
Auf diese Weise kann sehr schnell der notwendige Raddurchmesser
bzw. Drehzahl ermittelt werden. Vorausgesetzt ist natiirlich, daf
keine allzu groBe Genauigkeit verlangt wird.
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Beispiel 8. Es soll die notwendige Umfangsgeschwindigkeit ermittelt werden
fiir ein Geblidse von 5000 m3/st, das einen Enddruck von 1,4 atii haben soll. Ein
vorhandenes Geblise dhnlicher Bauart mit den Werten 4000 m3/st; 9400 Umdr. /min,
D =430 mm 5, habe einen Enddruck von 1,32 ata ergeben.

Fiir letzteres ergibt sich ein u, = 211 m/sec; u,2 =44600 m?sec?,

adiabatische Arbeit fiir 1 bis 1,32 ata; L, = 2890 mkg/m?,
adiabatische Arbeit fiir 1 bis 1,4 ata; L, = 3500 mkg/m3.
Hieraus ergibt sich fiir das neue Gebldse ein
L 3500
2 g2l S
u,% = uy L, 44 600 3800 54 000,

u, = 232 m/sec.

Hieraus kann dann mit Riicksicht auf hier nicht zu erdrternde Gesichtspunkte D
und 7 berechnet werden. Hat eine Neukonstruktion derartige Anderungen, daB
diese Umrechnung keine zuverldssigen Werte gibt, so ist man doch imstande,
einen gewissen Anhalt fiir die GroBe von X w? zu gewinnen, wodurch man fir
den ersten Entwurf eine wertvolle Stiitze erhédlt. Dies um so mehr, als sich
die meisten Firmen Zusammenstellungen dieser Werte von allen ausgefiihrten
Maschinen anfertigen, so daBl man in den meisten Féllen eine obere und untere
Grenze fiir X u? anzugeben vermag. Da diese Zahlenwerte sehr von der Bau-
art der Maschine, Schaufelausbildung usw. abhéingen, hat es keinen Zweck,
Zahlenangaben zu machen, die nur fiir eine bestimmte Bauart gelten.

e) EinfluB von Dichte und Temperatur auf den Enddruck.

Der groBie Vorteil der bereits frither (S.27) besprochenen Be-
rechnungsweise nach Volumen statt nach Gewicht tritt deutlich zu-
tage bei der Druckberechnung von Gasen. Die adiabatischen bzw.
isothermen Arbeiten pro m® und pro kg stehen bekanntlich in der

Beziehung:
1

k 1 3 k 3
Lo A = Lyg ; Lis%m‘a = Ligotn-
Die Bezugseinheiten pro m® sind nun unabhingig von Temperatur
und Dichte. Bei der Isothermen ist gem. der Formel

?sl;th =D In %
die Arbeit nur abhingig von dem Anfangsdruck und unabhingig von
der Natur des Gases. Bei der Adiabate hingegen ist auBler dem
Anfangsdruck der Exponent » mit von EinfluB gem. der Formel:

%—1
m? * P\ #
Lii= 2w (5) " =1,

Bei Gebldsen, die ohne Kiihlung arbeiten, kann also keine einheit-
liche Tabelle fiir die Berechnung der Idealleistung entworfen werden,
sondern muB} dieselbe von Fall zu Fall besonders berechnet werden. Da
jedoch bei den in der Praxis vorkommenden Gasen der Exponent
wenig von 1,4 (Luft) abweicht, pflegt man oft auch hier nach den

fiir Luft entworfenen Tabellen zu arbeiten. Bei genaueren Berech-
nungen muf} indes auf diesen Punkt geachtet werden.
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Prinzipiell kann bei Gasen genau so vorgegangen werden wie bei
Luft. Da jedoch fiir Luft umfangreiche Tabellen usw. vorliegen, ist
es von Vorteil, die bei Verwendung dieser Tabellen notwendigen Um-
rechnungen zu kennen. Aus obigem geht hervor, dafl bei demselben
Druckverhiltnis und demselben Anfangsdruck die Druckhchen H
bzw. > u? sich umgekehrt verhalten wie die Dichten. Ist die Luft-
dichte yz und die fiir das Druckverhiltnis % notwendige Summe

1
S u? = 37, so ist bei einem Gas von der Dichte yg zur Erzielung
. bg . .
desselben Druckverhiltnisses y—L - 3’1, notwendig. Hieraus kann dann
@

sofort die Stufenzahl berechnet werden im Verhaltnis zu einem ent-
sprechenden Luftgeblise. '

Auch fiir ein und dasselbe Gas gilt obige Regel, dafl die Druck-
hohen sich wie die spez. Gewichte verhalten oder auch die umge-
kehrte Regel — fiir die Anwendungen die wichtigste — daB bei
konstanten Druckhshen (konstante Drehzahl) die Arbeitseinheiten sich
wie die Dichten verhalten. Bei einem Gase &ndert sich die Dichte
nun auch durch Temperaturinderungen. Nimmt man fiir die hier
vorkommenden relativ kleinen Anderungen eine lineare Abhingigkeit
des Druckverhiltnisses von der Arbeit pro m® an, so wird bei einer
aT p,
. T p°
d. h. bei normalen Anfangstemperaturen wird bei Anderung der Tem-
peratur von 3% das Druckverhiltnis sich um ca. 1% &ndern. Vor-
ausgesetzt ist hierbei, daf die Druckhéhe H dieselbe ist, d. h. die
Drehzahl muf3 unverindert bleiben.

Anderung der Temperatur um 47T das Druckverhiltnis sich um

V. Das Messen von Luft- und Gasmengen.
1. Hauptformeln zur Berechnung.

Zur Bestimmung der von einem Geblise oder Turbokompressor
geférderten Gasmenge kommt fast ausschlieBlich die Verwendung von
Diisen oder Stauridern in Frage. Da zur Berechnung des Wirkungs-
grades einer Anlage die genaue Messung der Luftmenge wesentlich
ist, ist es notwendig, an dieser Stelle ausfiihrlich hierauf einzugehen.

An und fiir sich konnte jede Verengung in der Rohrleitung zur
Mengenmessung benutzt werden, da der dort entstehende Druckabfall
in irgendeiner Weise vom dynamischen Druck abhéingen muB. Es
wiren allerdings umstindliche Eichversuche notwendig, entweder durch
vorgeschaltete Diisen oder an geometrisch @hnlichen Kanalformen.

In einer fiir MeBzwecke benutzten Verengung wird sich die Ge-
schwindigkeit des Gases erhohen und eine adiabatische Expansion
eintreten. Die entstandene kinetische Energie wird auf Kosten der
Spannungsenergie gewonnen.

Ist w die Geschwindigkeit in der Diise, so ergibt sich aus dem

Energiesatze die Beziehung w = ]/2 gL,, wenn L, die adiabatische
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Arbeit pro kg bedeutet. Auf S.11 war fiir dieselbe ermittelt worden

z—1

e |1 () i i -
L,=p v 1 (p) } Setzt man diesen Wert ein, so er

w=V2gRT1xxTI-[1~—<z—‘I)n_:1}

Hieraus ergibt sich die durchflieBende Menge zu

x—1
V= FV % |y — (P} =
2gRT, - [1 (m) ]
Dies ist die Gasmenge, bezogen auf den Zustand in der Diise (Abb. 92).
Da jedoch die Temperatur in der Diise sehr schwer
meBbar ist, ermittelt man die Temperatur von der

nn Diise und bezieht die Luftmenge auf die dortige
Temperatur und den Druck in der Diise. Aus dem

Druckverhaltnis 20 148t sich bei bekanntem ¢, die

1
Temperatur ¢, berechnen.

hilt man

| Bezogen auf den Zustand vor der Diise &#ndert
1

Abb. 92. Diise in einer . "
Rohrleitung. sich das Volumen um (?)” :

1

i El #+1
v v ) agrm, |- ),

bezogen auf den Druck in der Diise mul V' mit pﬁ erweitert werden:
0

x—1 x—1
V.:FV # &T[&T_].
Dost 29RT, x—l(po) (p(,) 1
In dieser Form gestalten sich die Auswertungen am einfachsten,
da die Wurzel eine sehr brauchbare Entwicklung gestattet:

x—1 x—1
AR IAYE - 3—2x T—5x ,
Zil5) kﬁ ‘1}—9(1_ PR v A R

Sehr angenehm ist das Verschwinden des 3. Gliedes fiir » =1,4.
Selbst das 2. Glied ist so klein, daB es ohne Bedenken weggelassen
werden kann. L#Bt man einen Fehler von ‘2% zu, so wird derselbe
erreicht bei alleiniger Verwendung des 1. Gliedes mit 700 mm W.-S,,
bei 2 Gliedern mit 3200 mm W.-S. Fiir je 280 mm W.-S. betrigt der
Fehler ca. 1 vT, so daB man in der Praxis nur mit folgender Nahe-
rungsformel arbeitet, die bereits frither von Hinz abgegeben wurde:

Vot =Fl/ 29RT1%0 m®/sec.
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Das Messen des durch eine Diise bzw. Staurand erzeugten Unter-
druckes geschieht gewo6hnlich mit U-Réhren. Um hier mit gewdhn-
lichen Mafstiben genaue Ablesungen machen zu kénnen, mufl man
mindestens eine Druckdifferenz von 100 mm zur Verfiigung haben,
was sich fast immer ermdoglichen 1a8t. Andernfalls muBl man mit
Prizisionsmanometern arbeiten.

Vom Verein deutscher Ingenieure sind die fiir MefBzwecke zu
verwendenden Diisen und Staurdnder normalisiert worden.

2. Die Normaldiise.

Abb. 93 zeigt die jetzt iibliche Diisenform und Abb. 94 die Aus-
filhrung fiir Stauridder. Die Abrundung der Diise besteht aus einem
Korbbogen mit B = 1,4 d auf 22Ys° und r = 0,5d von 22,5° auf 90°.
Eingehende Versuche von Jakob und Erk ergaben die Druckflullziffer
zu 0,96. Dies gilt fiir eine Reynoldsche Zahl zwischen R = 100000
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Normaldiise allgemein:
0,948

= .
Ji-(5)
Ist eine Diise bzw. Staurand in einem Rohr eingebaut, so setzt sich

ein Teil des in Geschwindigkeit umgesetzten Druckes wieder in Druck
um. Der theoretische Wiedergewinn ergibt sich nach dem Impulssatze zu

b [ 700
Py — pozguﬁ (wy —w,), vH %

% Riichg

so daB der theoretische % 0N

Druckverlust V 2/‘%;&%
P—D,= %(w_—zﬁ é/(%?

ist. ¥ 5 Y / %cg

Abb. 95 und Abb. 96,

die den Leist 1 ’ A
e o Lo 77 )\
A

Me/lorfs
=4
35

Kompressoren entnom- Vi/lbﬁefﬂm Avérfust,
men sind, zeigen in an- 7 - >
schaulicher Weise den /‘/ >A
Energieumsatz fiir Di- %
sen, Staurinder und Y---% vy A
Venturinrohre langs der ) ) . U
Rohrmi 1ini Abb. 96. Druckumsetzung hinter einer Diise und einem
ohrmittellinie. Staurand nach Leistungsregeln.

3. Der Staurand.

Fiir groBlere Rohrleitungen ist die Herstellung von Normaldiisen
ziemlich kostspielig, auch macht ihr Einbau immer den Ausbau von
Rohrleitungen erforderlich. Der Staurand ist dagegen sehr einfach
herzustellen und kann bequem zwischen eine Flauschdichtung ge-
schoben werden. Allerdings ist nach dem jetzigen Stande der Er-
kenntnisse mit Staurindern nicht die Meflgenauigkeit zu erzielen wie
mit Diisen.

Beim Staurand tritt eine erhebliche Einschniirung des Querschnittes
ein, da der Strahl an der scharfen Kante aus physikalischen Griinden
nicht plétzlich umbiegen kann, sondern einen stetig gekriimmten Verlauf
nehmen muB. Der theoretisch genau berechenbare Wert des Kontrak-
tionskoeffizienten fiir Ausstromungen aus einem groflen Gefaf ist 0,61,
so daB beim Einbau in Rohre unter Beriicksichtigung der Zustrémungs
geschwindigkeit sich ein Durchflulkoeffizient ergeben miite von

0,61

o= ——

V-G
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Nun zeigen aber alle Versuche groBle Abweichungen von diesen
Werten bei Veranderung des absoluten Mafles des Rohrdurchmessers.
Es tritt stromungstheoretisch gesprochen ein EinfluB der Reynold-

4% v W VAl 700 | 50 I‘LH
N 7 R
MeBpunkte

6 ¢ 321H)
Abb. 97 Abstinde der vorderen DruckmeBstellen
in Hundertteilen des Rohrdurchmessers.
Hintere DruckmeBstelle bei B,, nach Spitzglas.

schen Kennzahl R = -

145 Tabelle 5.
o | | % | N .
Z=1vH DurchfluBziffer «.
ol F N
: m | Rohrdurchmesser (mm)
, 100 | 200 | 300
\ 0,05 | 0,625 | 0,625 | 0,625
, 65 - \ 0,0 | 0,620 | 0,620 | 0,620
“ A ~ 0,15 | 0,615 | 0,615 | 0,615
d \ 02 | 0,620 | 0,620 | 0,615
125 0,25 | 0,630 | 0,630 | 0,625
\ 0,3 | 0,640 | 0,640 | 0,635
. 0,35 | 0,655 | 0,655 | 0,650
B &y - \ 04 | 0,675 | 0,670 | 0,665
- 0,45 | 0,695 | 0,690 | 0,685
715 0,5 | 0,720 | 0,710 | 0,705
\ 0,55 | 0,745 | 0,735 | 0,730
” - 06 | 0775 | 0,765 | 0,755
p 0,65 | 0,815 | 0,805 | 0,795
0,7 | 0,870 | 0,855 | 0,840
7 N 0,75 | 0,950 | 0,930 | 0,910
& 50 -
"é"‘"’ \ m | Rohrdurchmesser (mm)
S, 400 | 500 | 600
S tee 0,05 | 0,625 | 0,625 | 0,625
i RN 01 | 0,615 | 0,615 | 0,615
d P 0,15 | 0,610 | 0,610 | 0,610
| 0.2 | 0,615 | 0,610 | 0,610
ass 0,35 0,625 | 0,615 8,615
2 0,3 | 0,630 | 0,630 | 0,625
. ﬁ! - 0,35 | 0,645 | 0,640 | 0,635
it 3 0,4 | 0,660 | 0,655 | 0,650
— 0,45 | 0,680 | 0,675 | 0,665
g7 25 = e 0,5 | 0,695 | 0,690 | 0,680
zl ] 0,55 | 0,720 | 0,710 | 0,700
ais s 0,6 | 0,745 | 0735 | 0,725
78 - 0,65 | 0,780 | 0,770 | 0,755
7 - 0,7 | 0,825 | 0,810 | 0,795
ass D 0,75 | 0,890 | 0,870 | 0,850

v-d

hinzu. Und zwar findet man
bei grofleren Rohrdurchmes-
sern durchweg gré8ere Kon-
traktion wie bei kleineren

d . . . .
Rohren <l—) = const.). Diese Einflisse sind im einzelnen bis heute

noch nicht voll aufgeklirt. Indes vermag man einen plausiblen Grund
fiir diese Erscheinung wohl anzugeben. Bei kleineren Rohren ist die
Grenzschicht im Verhiltnis zum Rohrdurchmesser grofler wie bei
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groBeren Rohren. Hierdurch haben grofle Teile der Randpartie, die
bei der Einschniirung durch ihre Fliehkrifte die Kontraktion be-
Geschwindigkeit, werden also nicht in dem

wirken sollen, kleinere
MaBle eine Kriimmung
hervorrufen kénnen wie
bei groBen Rohren, wo
die Reibung der Wand
verhéltnismaBlig gering
ist und eine grofle Ge-
schwindigkeit der dulle-
ren Teilchen in der Dis-
kontinuitatsfliche vor-
handen sein wird.

In Tabelle 5 sind
die MeBwerte enthal-
ten, die sich aus Ver-
suchen von Jakob und
Kretzschmer ergeben
haben. Fiir groBere
Rohrdurchmesser  wie
600 mm (J ist also Extra-
palation notig.

Sehr eingehende Ver-
suche iiber Staurdnder
wurden im Institut fir
Mengenmessung in Chi-
kago von Spitzglas
gemacht, auf die hier
kurz eingegangen seil.
Genaue Druckmessun-
gen vor und hinter dem
Staurand  gestatteten,
auch den Einfluf der
Mefstelle genau zu un-
tersuchen.

Die Druckmessungen
vor dem  Staurand
(Abb. 97) zeigen eine
starke Abnahme des
Druckes kurz vor dem
Staurand, dort wo nach
den deutschen Vor-
schriften die MeBstelle
angebracht sein soll.

745
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Abb. 98. Vordere DruckmeBstelle 4, bis 4,,

hintere DruckmeBstelle B, ... B,.

Linker MaBstab gilt fiir « = 0,61 bei m = 0,1,

rechter » y s oa=1 y» m=0,1.
Nach Spitzglas.

Spitzglas empfiehlt deshalb, diese MeBstelle in einer Entfernung
0,75 bis 2D hinter dem Staurand anzubringen. Abb. 98 zeigt den

! Dogerloh, L.: Die Staurandversuche von Spitzglas, verglichen mit
deutschen Messungen. Z. V. d. I 1927, S. 703.

Kearton-Eck, Turbogeblise.
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Druckverlauf hinter dem Staurand. Man erkennt, daf3 ein konstanter
Druck erst nach 4'/; Durchmessen erzielt wird. Auf dieser verhaltnis-
méBig kurzen Strecke spielt sich die Umsetzung der Geschwindigkeit
in Druck wieder ab. Man sieht ein, daB stromungstechnisch die

T R
I~ @ o—onach Spitzglal8 fir 1000.300mm Robrwerten !
b —-— v Brandis - WQ000800% * » /
¢ o-—e » Gramberg -~ Luft
Q= oovmes w o« o« o Wasser
d w5~ Nretzschmer v Jakob /
| e o—a » Wenzl u Schwarz pya
S o= = Hodgson /
go== > =« empir Formel a-ﬁ%’, |
Qasor-
73
ﬂ=1wmn\/ |
F
” ‘7} ’Z]f
! ik
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{/ /7//}3[0-300
a '/ ! mm
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N 0y
Y Vi
N 7 /
$ /, ] / /
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7/ /
qro i/
o 0=800mm
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Abb. 99. DurchfluBziffern «, und « in Abhingigkeit vom
Querschnittsverhiltnis m nach Spitzglas.

richtige Stelle fiir das
Anbringen der MeB-
stelle nicht direkt vor
und hinter dem Stau-
rand, sondern 0,75 bis
1,0 D vor und ca. 4'/s D
hinter dem Staurand
zu suchen ist. Indes
sind alle bekannten
Versuchsergebnisse auf
Messungen unmittel-
bar am Staurand be-
zogen.

Abb. 99 zeigt eine
Zusammenstellung von
Messungen bekannter
Forscher. Die theore-
tische Kurve « = 0,61
ist auch dort einge-
tragen. Obschon die
Versuchswerte groBe
Abweichungen zeigen,
erkennt man doch
wenigstens fiir kleinere
Rohrdurchmesser die
Annsherung an den
theoretischen =~ Wert.
Abb. 100 zeigt den
groBen EinfluB ver-
schiedener Rohrdurch-
messer nach Versuchen
von Spitzglas und
anderen  Forschern.

‘Verschiedene Uberle-

gungen fithren dazu,
denKurven vonSpitz-
glas eine groBle Wahr-
scheinlichkeit  zuzu-
schreiben.

Man erkennt jedenfalls, daf vor allem bei groBen Rohrdurch-
messern die Staurandversuche eine ziemliche Unsicherheit besitzen.
Selbst im Bereiche der kleineren Rohrdurchmesser schitzen Jakob
und Kretzschmer die absolute Genauigkeit ihrer Versuchswerte auf
nur 2%, wihrend die Abhingigkeit vom Rohrdurchmesser



Der Staurand.

99

gern als linear angenommen wird. Sowohl bei abgerundeten
Diisen, wie bei Staurdndern, wird der Beiwert durch die Geschwin-

digkeit beeinflullt.

Mit hoheren Geschwindigkeiten tritt bei Stau-

rindern eine Verkleinerung und bei Diisen eine Vergroferung des

Beiwertes ein. Es liegt
nahe, die Ahnlichkeits-
mechanik zur systema-
tischen Klirung dieser
Frage  heranzuziehen.
Dies ist in jiingster Zeit
zum ersten Male von
Witte! mit Erfolg ver-
sucht worden. Fiir die
verschiedensten Durch-
messerverhéltnisse wur-
de der Beiwert in Ab-
hangigkeit von der
Reynoldschen Zahl auf-
getragen. Die Versuche
wurden ausgefiithrt fiir
Dampf, Wasser und Ol
In Abb.101 befinden sich
fir m =0,059; (0,115

und 0,191) die Versuchs-,

werte von Witte fiir
Staurand und eine Diise
(sog. I.G.-MeBdiise). Man
stellt zuerst mit Befrie-
digung fest, daBl auch
hier das Ahnlich-
keitsgesetz erfiillt
wird. Als weiteres Er-
gebnis erkennt man die
groBe Anderung der Bei-
werte fiir kleine Rey-
noldsche Zahlen. Die
Diise zeigt sogar zwi-
schen R =102 bis 10°
ein gewisses labiles Ver-
halten, wéahrend der
Staurand stetige Kur-
ven ergibt. Hieraus
folgt, daB fiir diesen
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Abb. 100. Einschniirungsziffer « in Abh#ngigkeit vom

Rohrdurchmesser D nach Spitzglas.

Bereich eine Diise unter allen Umstinden zu vermeiden ist. Bei der
VDI-Diise wird dieser kritische Wert wahrscheinlich bedeutend héher
liegen. Fiir grofere Reynoldsche Zahlen scheint tatsichlich keine

! Witte: DurchfluBbeiwerte der I.G.-MeBmiindungen fiir Wasser, Ol, Dampf

und Gas.

Z.V.d I 1928, S.1493.

7*
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nennenswerte Verénderung der Beiwerte mehr einzutreten. Dieses
Gesetz gilt natiirlich nur fiir geometrisch ahnliche Anord-
nungen, d. h. fiir dasselbe m und fiir die gleiche Anlaufstrecke.
Diese FErgebnisse sind auch fiir Luft zutreffend, wie anschlieBende
Versuche von Witte bestitigten. Durch diese Versuche ist eine grofie
Liicke in der bisherigen Theorie der Diisenmessungen ausgefiillt. Die
Genauigkeit derartiger Messungen darf deshalb mit Recht — Witte
gibt eine Genauigkeit von ‘'z % an — als gesteigert angesehen werden.
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Abb. 101. Beiwerte von Diisen und Staurindern in Abhéingigkeit von der Reynoldschen Zahl
nach Versuchen von Witte.

4. Messungen durch Druckabfall in glatten Rohren.

Wie bereits auf S. 35 dargelegt, ist man iiber den Stromungs-
widerstand in glatten Rohren durch umfangreiche Versuche genau
unterrichtet. Man kann mit ziemlicher Genauigkeit die von Blasius
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vorgeschlagene Formel fiir den Widerstandskoeffizienten ansetzen

v 0,25 1 c2
Hierdurch ergibt sich nun auch umgekehrt die Moglichkeit, aus dem
Reibungswiderstande eines glatten Rohres die mittlere Geschwindigkeit
bzw. die DurchfluBmenge zu bestimmen, ein Verfahren, das zuerst
von Jakob angewandt wurde. Steht ein fiir diese Zwecke geeignetes
glattes Rohr von geniigender Linge (mindestens 50 bis 80 D) zur
Verfiigung, so lassen sich mit diesen Messungen ziemliche Genauig-
keiten, ca. 1%, erreichen. Bei sehr groBen Rohrdurchmessern wird
man oft den Vergleich mit glatten Rohren anstellen kénnen. Weil

. it; .
dort das Verhiltnis _ Unebenheiten sehr klein ausfallt.
Rohrdurchmesser

5. Messungen mit Staurohren.

Erfordert eine Messung groBe Genauigkeit oder ist der Einbau
einer Diise oder eines Staurandes unmdglich, so wird man oft dazu
ibergehen, die Geschwindigkeitsverteilung in einem Querschnitt von
Punkt zu Punkt zu messen. Solche
Messungen sind mdéglich mit Stau-
geriten, die in der verschiedensten
Form ausgefiihrt werden. Abb. 102
zeigt die bekannte Ausfiihrung von
Prandtl. Das Instrument gibt einen
Druckunterschied an, das gleich dem

Abb. 102, Pitotrohr mit dem Beiwert 1.

dynamischen Druck % ¢? ist ohne irgendeinen Beiwert. Schiefstellungen

bis zu 10° sind ohne wesentlichen EinfluB auf die Messung.

Ist eine lange gerade Rohrleitung vorhanden, so kann man oft
mit ziemlicher Sicherheit annehmen, daf man eine hydrodynamisch
ausgebildete Stromung vor sich hat, d. h. es ist ein Geschwindigkeits-
profil zu erwarten, das nach friiheren Bemerkungen durch das so-
genannte 1/7-Gesetz bestimmt ist. Es geniigt dann eine Messung in
der Mitte des Rohres. Der sogenannte Staudruck laBt sich auf den
Staudruck der mittleren Geschwindigkeit umrechnen. Fiir eine Parabel

7. Ordnung ergibt sich fiir —=% — 49 _ 0,815, so daB die Staudriicke

Ugax 60
sich verhalten wie <§—3—> Bei Messung von v, ist also v, sofort
bekannt. Messungen von Kirsten fir Reynoldsche Zahlen von
10000 bis 50000 ergaben durchweg fiir au_ = 0,81, d. h. hinreichende

Ubereinstimmung mit dem theoretischen Wert. Fiir hohe Reynold-
sche Zahlen mufl allerdings nach den neuesten Messungen von Ni-
kuradse! mit einer Parabel 8. Ordnung gerechnet werden, natiirlich

! Nikuradse: Forschungsheft. VDI Verlag.
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so, daB mit steigenden Reynoldschen Zahlen ein stetiger Ubergang
von einer Parabel 7. Ordnung zur Parabel 8. Ordnung stattfindet.

Fiir praktische Messungen kommt diese MeBmethode selten in
Frage, da selten in der Niahe der Maschine so lange gerade Rohr-
stiicke vorhanden sind, daB man eine hydrodynamisch ausgebildete
Rohrstromung vorliegen hat. An langen geraden Leitungen sind
hauptsiéichlich die Druckleitungen der Druckluftanlagen vorhanden.
Die hier vorhandenen hohen Driicke (bis 7 atii) erschweren die Mes-
sungen von so kleinen Driicken wie der dynamische Staudruck sehr,
da die allergeringsten Undichtigkeiten an den MeBinstrumenten zu
den grofiten Ungenauigkeiten Anlafl geben konnen.

6. Anordnung der Diisen.

Die beste Anordnung der Diisen bzw. Staurédnder ist die in der
Ansaugeleitung. Will man die Gewahr haben, dafl die Verhiltnisse mit
einer ausgebildeten Rohrstromung einigermaflen iibereinstimmen, so
muBl vor der Diise mindestens 15 bis
20 D Rohrlédnge vorgeschaltet werden.
Hinter der Diise kann man sich mit
kleineren Rohrlangen begniigen, da der
Druckabfall in der Diise hierdurch kaum
beeinflult werden diirfte. Sehr oft fin-
det man bei praktischen Versuchen die
Einlaufdiise ohne vorgeschaltetes Rohr
angeordnet. Da der Ansaugestutzen
von vielen Maschinen unter Keller
liegt, ist die Anordnung groferer Rohr-
leitungen oft unmoglich. Wieviel sich
der Diisenkoeffizient hierdurch #ndert,
1aBt sich noch nicht mit Sicherheit

Abb. 103. Ansaugdiise mit und voraussagen. Da bei dieser Anordnung
ohme Rohransatz. der Druck in der Diise steigt, der
gemessene Druckabfall also grofer wird, mufl der Diisenkoeffizient
kleiner werden. Verschiedentliche Versuche des Verfassers, die darin
bestanden, daBl das vorgeschaltete Rohr abmontiert wurde, zeigten,
daB bei kleinen Druckdifferenzen kaum meBbare Unterschiede nach-
zuweisen sind. GroBer diirfte der Fehler sein, wenn man nach Abb. 103
nur ein sehr kurzes Rohrstiick etwa 2 bis 3 D vorschaltet. Am Ein-

tritt entsteht hier eine sehr starke Kontraktion (fl%‘ = O,5>, wodurch

unmittelbar vor dem Einlauf in die Diise ein deutlich meBbarer
Unterdruck entsteht. Unbedenklich ist dagegen eine Diise am Ende
der Druckleitung ohne Anordnung eines nachfolgenden Rohres.

Die Anordnung von Diisen oder Staurindern in der Druckleitung
selbst ist in der Praxis mit Recht nicht sehr beliebt. Aus den oben
schon erwihnten Griinden kénnen sehr leicht groBe MeBfehler auf-
treten, wenn nicht auf laboratoriumsgemifie Ausfithrung geachtet wird.
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Mit Recht wird deshalb, wenn derartige Messungen garantiert werden
miissen, groBere Toleranz verlangt, wie bei Messungen in der Saug-
leitung.

VI. Festigkeitsberechnungen.

1. Festigkeit der Laufrider.

Allgemeines.

Das Druckverhiltnis eines Laufrades ist proportional dem Qua-
drate der Umfangsgeschwindigkeit, wie bereits eingangs abgeleitet
wurde. Um die Anschaffungskosten der Maschine zu verringern und
bis zu einem gewissen Grade auch Fundament- und Gebdudekosten,
ist man bestrebt, die Stufenzahl durch Anwendung hoher Umfangs-
geschwindigkeiten so klein wie méglich zu halten. Seit Einfiihrung der
Turbokompressoren kann man diese Entwicklung nach immer héheren
Geschwindigkeiten deutlich verfolgen. So geht man schon heute bei
vielen Konstruktionen bis an die Grenze des Moglichen, die durch
die vorhandenen Materialien und die Riicksicht auf Schwingungs-
erscheinungen bedingt ist. Aufler der Umfangsgeschwindigkeit ist die
Drehzahl noch von Bedeutung. Beide Probleme sind im modernen
Turbokompressorenbau von allergréBter Wichtigkeit und miissen beim
Entwurf neuer Modelle sorgfiltigst behandelt werden.

a) Ableitung der Hauptgleichung fiir rotierende Scheiben.

In Abb. 104 ist das Ringelement einer Scheibe veridnderlicher Dicke
herausgegriffen. Das Element sei durch zwei Kreisbdgen und zwei
Radien begrenzt.

Bezeichnungen:
r Radius an irgendeinem Punkt in cm,
b Breite auf dem Radius 7 in cm,
o, Radialspannung in kg/em?,
o, Tangentialspannung in kg/cm?
7 spez. Gewicht des Scheibenmaterials in kg/em?,
= %; Massendichte,

g Erdbeschleunigung in cm/sec? (981 cm/sec?),
o Winkelgeschwindigkeit 1/sec,

m Poissonsche Konstante der Querdehnung
__Dehnung in Richtung der Spannung

" Dehnung senkrecht zur Spannung

= Querkontraktion.

Im allgemeinen nimmt die Scheibe nach der Nabe erheblich an
Stirke zu, so dafl die dullere Kontur nach dem Mittelpunkt zu stark
gekriimmt ist. Dies hat zur Folge, dafl auBler Radial- und Tangential-
spannungen noch Axialspannungen auftreten. Es soll hier davon
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abgesehen werden, diese Spannungen mit in die Rechnung einzusetzen.
Es 1aBt sich zeigen, daBl durch diese Losung 1. Naherung die Bediirf-
nisse der Praxis geniigend befriedigt und die Abweichungen nicht sehr
bedeutend sind.

Das in Abb. 104 dargestellte Element hat die Masse —;—b-rd<p-dr.

Hierauf wirkt die Zentrifugalkraft -;'—7'2 0?bdrde. Auf dem Radius r

greift eine radiale Kraft an, die gleich dem Produkt aus der Radial-
spannung und der Fliche ist.

Tﬁ-}dr
’{7+_d>‘b 24 bridedrw E=rdg-b-o,.
| e d In gleicher Weise findet man auf dem
T e-bdr  Radius r |+ dr die Kraft
gl
4 7[ R+ dR = (r-{-dr)(b+db) (o, | do,) de.
bon An den radialen Schnittflichen greifen die
Tangentialspannungen an b-dr-o,, die, wie
aus Abb. 104 leicht zu erkennen ist, eine

(@) ®) radiale Komponente haben.
Abb. 104. Element einer Das Gleichgewicht der Krifte in ra-
Laufradscheibe. dialer Richtung bedingt die Gleichung
(r+ dr) (b + db) (o, + do,) dg -—r.b-or-d¢+§w2rﬁbdm¢
—b-dr-o,-dep = 0.

Mit einigen leichten Umformungen gewinnt man hieraus die Differential-
gleichung: :

a
<, (rb-0,) -—bat—}—%wgﬁb =0.

Um die Gleichung auf eine verwertbare Form zu bringen, miissen
noch die Beziehungen zwischen Spannung und Dehnung eingesetzt
werden.

Wir wollen die radiale Verschiebung, die irgendein Punkt auf dem
Radius r im Spannungszustande gegeniiber dem ungespannten Zustande
erfahrt, mit & bezeichnen. Die radiale Dehnung ist dann ﬁ Die

dr
2a(r+8—2ar &
oy =

tangentiale Dehnung ergibt sich zu = Sy Nach be-

kannten Grundgesetzen ist

d& 1
EE:GT— _‘O't
und
13 1
B =0— 0

Durch diese Beziehungen gelingt es, die Spannungen o, und o, als
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Funktion der Deformation & auszudriicken:

=B (Eh 4,
m2

0 Er(ErrE)
ml

Setzen wir ¢, und o, in obige Gleichung ein, so ergibt sich:

%{%GE*%}‘l—iET@*iﬁ)*%“’“”’:0-

m r r m dr

m? m?

Durch Ausfiihrung der Differentiation erhilt man:

%wzr (1—%)

oty il ) e =0,
oder auch .
LApN 1——

d1'2+ < ( )+ >+§<mlrd:;;b) 112,>_|_9 Tgf}' m>:0'

Diese Gleichung ist ganz allgemein und unabhingig davon, wie die
Breite b sich mit dem Radius r verdndert.

In einigen Fillen, die im folgenden behandelt werden sollen, ist
eine genaue Losung dieser Gleichung méglich.

b) Scheibe gleicher Dicke.

Hier ist b = const., d. h. ﬁ— 0. Die letzte Gleichung nimmt

hiermit die Form an:

y 1
P Ll )
i + =0

Diese Differentialgleichung ist leicht zu 16sen durch Einfiihrung einer
neuen Veranderlichen & = { 4 ar®:

as  d
dr

azé a*z
a —ap T 6ar

C —|—3ar2

Dies setzen wir ein und erhalten:

rz+ +___C':
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Die Konstante ¢ mufl hier so bestimmt werden, daf}

Y oty <l—l—>

9 m/
8ar 7 =0
oder
st(l_},,>
a—_9 \ m
o 8 E :

Die letzte Differentialgleichung kann durch folgenden Ansatz befriedigt
werden { = C.r¥, wo C und p Konstanten sind

a

ar =C 'l)UTW_l,
a¢ R
Ta=CW —y)rv=.
Setzen wir dies in die Differentialgleichung ein, so erhalten wir
p?—1=0; dh ywy=+1,0=C-r und Cz%

sind also 2 Losungen obiger Gleichung. Die vollstindige Losung
ist somit

1
— ar®
E=arr+ C;r+4C, b
Diesen Wert setzt man in die Gleichungen fiir die Spannungen ein

und erhalt
o= Pl ) e i )20 2

-1 m r? m
o= Trler ) e (i) s 20—
mﬁ

Diese Gleichungen gelten allgemein fiir eine Scheibe gleicher Dicke.
Die Spannungen héngen, auBler von m, von den Konstanten a,
C,, C, ab. '

a ist eine Funktion des spezifischen Gewichtes, der elastischen
Eigenschaften, sowie der Umdrehungszahl. €, und C, sind von den
Randbedingungen abhingig.

¢) Glatte Scheibe ohne Bohrung.
Randbedingungen.
1. Fiir r =0 muBl die Dehnung & = 0 sein.
2. Fiir r =r, ist 0,= 0.
Da
2 Cg
f—ar 042,
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muB fiir £ =0 auch r =0 sein. Dies ist aber nur mdoglich, wenn
gleichzeitig auch C, =0 ist.

0, = —rlar(s+ o)+ 6 (14 \ 0,—0 fiir r=r,,

-2
1
oy 2 il
o a-r, <3+m>
1:%—1‘—
14+—
m

Setzen wir diesen Wert in die Gleichung fiir ¢, und o, ein, so er-
gibt sich’

1
%=ﬁg%wmhﬁh
o E 3 (s 2

Man erkennt, dall die Spannungen im Mittelpunkt der Scheibe am
groften sind. Setzt man fiir Stahlim =% (mittlerer Wert) und fiithrt

die Umfangsgeschwindigkeit 4 =17, - ein, so erhdlt man fiir die
grofiten Spannungen 1
y ‘m
0)max = ? u? 8

=0,4125 % u?,

= 0,4125 % ul.

Ot max

d) Scheibe gleicher Dicke mit Bohrung in der Mitte.

Es sei 7, der innere und r, der #uBlere Radius. Die Grenz-
bedingungen sind hier dadurch gegeben, dal o, am &uBeren und
inneren Radius verschwinden muB.

Hieraus ergibt sich

5.l
m 2 3
01—-(1 1 1 '(Ta —7'0),
T
1
_ 2,9 m
Cy= —ar?r, 7
1 —
\ m

Durch Einsetzen in die Gleichungen fiir ¢, und o, erhalt man

1
3+— 2,2
or=—;—w2 sm [r02+ r _ro,.:a - 'r?:la
7 w? 7272 3\ o
6t=?§<3+z> [702+7a2— or‘z <1+-";>r:|,
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. . 1 3
setzt man fiir Stahlscheiben wieder w10 SO entsteht

o = ozt (2~ (3]~ ()]

-

AV R T\ (%)Y 33 1,9 (1Y

— sl )+ () —e ()]
Der Haupteinflu$ einer Bohrung in der Mitte besteht darin, daB das
Maximum der Tangentialspannung sehr vergroflert wird. Selbst wenn
die Bohrung sehr Kklein ist, bleibt dieser Anstieg von o, bestehen;

denn setzen wir in der letzten Gleichung r =r, und lassen r, sehr
klein werden, so erhalten wir:

1
34—
0,= Lu?—" — 08257 u?,
g 4 g
6,=0.

Ein anderer Grenzfall der Scheibe gleicher Dicke ist der frei rotie-
rende diinne Ring; in ihm ist die Tangentialspan-
nung wegen der geringen Stdrke konstant. Man
erhilt hier fiir das Gleichgewicht in radialer Rich-
tung, Abb. 105,

atdr-b-dzpz%drr?d(pbw‘“’,

l‘(ﬁ;li):)l“elll(()ii'l‘ Ezlg 0y = _;_ ur.

Wegen seiner Einfachheit und seiner anschaulichen Bedeutung wird
dieser Fall gerne als Vergleichsbasis herangezogen.

Eine glatte Scheibe ohne Bohrung hat eine max. Span-
nung, die ca. 41% derjenigen des mit derselben Umfangs-
geschwindigkeit rotierenden Ringes ist.

Eine Scheibe mit kleiner Bohrung hat ca. 82% der Spannung des
freien Ringes.

Geschmiedete Stahlscheiben sind niemals homogen und weisen
fast immer feine Vertiefungen an verschiedenen Stellen auf. Es ist
nicht mit Sicherheit zu sagen, ob solche kleine Gefiigetrennungen
denselben Einflul haben wie kleine Bohrungen in der Mitte, d. h.
daf die maximale Spannung verdoppelt wird. DaBl viele Firmen mit
der Verstarkung der Scheibe ohne Bohrung nicht rechnen, geht daraus
hervor, daB bei vielen aus dem vollen gedrehten Turbinenliufern
eine Bohrung durch die Achse vorgesehen wird, um hauptsichlich
den Materialzustand im Inneren des Schmiedestiickes feststellen zu
konnen™.

In Abb. 106 ist fiir verschiedene Abmessungen das Verhiltnis der
groBBten Spannung zu der des freien Ringes aufgetragen. Fiir die Scheibe

1 Allerdings ist bei neuzeitigen Turbinen die Umfangsgeschwindigkeit so
gering, daB meist die Festigkeit des frei rotierenden Ringes geniigt.
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ohne Bohrung ist die Spannung an einem beliebigen Punkt darge-
stellt, wihrend fiir die Scheibe mit Bohrung fiir verschiedene Ver-

héltnisse & = ;"— die Spannungen aufgetragen sind.
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Abb. 106. Spannungen in einer glatten Scheibe mit Bohrung in der Mitte.

Ist o, = 7 u? die Spannung eines rotierenden Ringes, so erhilt

man fiir die in Abb. 106 dargestellten Werte

R A
ro R () -+ B
Hier ist
—

Die ausgezogenen Linien zeigen ¢, und die punktierten o,.



110 Festigkeitsherechnungen.

Beispiel 9. Es sollen die Hauptspannungen in dem Deckblech eines Lauf-
rades berechnet werden, dessen AuBendurchmesser 400 mm (f und dessen
Innendurchmesser 150 mm ist. Die Umdrehungszahl sei 10000/min.

U=umw 103%00 -0,2 = 209,3 m/sec,
¥ e 7,85 .
43900 vt P u =981 43,900 = 8510 kg/cm?,
_To 150
& = 7. =100 0,375.

Aus Abb. 106 erhidlt man fir ¢ =0,375 den Wert -ZL =0,85; dié grofite
Spannung wird also sein 3510-0,85 =2980 kg/em®. ’

e) Scheibe mit hyperbolischem Querschnitt.

Die in der Praxis iiblichen Querschnittsformen von Scheiben wie
z. B. fiir Turbokompressoren und Dampfturbinen haben oft eine ge-
wisse Ahnlichkeit mit einer hyperbolischen Scheibe, wo die Breite b

in folgender Beziehung zu r steht: b= % (¢ und a sind Konstanten).

Die Spannungsverteilung einer solchen Scheibe, die zuerst von
Stodola angegeben wurde, kann aus der oben entwickelten allge-
meinen Differentialgleichung gewonnen werden.

_ d a
b=c-r a; %(lnb)z -—'T,
a Y e 1
—+1 —wir{l—-—
&2 | 1—a\ dE m g < mﬁ)_
W+< r >dr ( 2 >'§+ E =0
eliminieren wir wieder & = - ar3, so erhalten wir
a
#r 1-adt 7nf+1é__0
dr? r dr £ >

@ muBl hier so bestimmt werden, daB}

. 1 <1—7%>%w2 —(1—;n1—2>;w”
a|8— 3—|—%a=——E—; d. h. 0= ——"—7 7"
ol S

Die Gleichung ist durch den Ansatz { = C-r¥ zu befriedigen, wo C
und y Konstanten sind

y*—ay—(1+4)=0,

hieraus ergeben sich 2 Losungen fiir y

po= g ) e,
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Die vollkommene Losung lautet also
E=ar® O rvt O, rve.
& d§
r

In die Gleichungen fiir die Spannungen setzen wir nun -, und ar

ein und erhalten
E 7 1 o 1
o= [(o+ Dor+ et 2o,
— o )
2]
E 3
0, = i [(1—}—1—n~>ar"—{— (1—]-%) C, rvi—t
1——
m? .
+ (1 + %) c, r%—lJ .
Die Konstanten C, und C, spielen dieselbe Rolle wie bei der Scheibe
gleicher Dicke. Sie werden durch die Randbedingungen genau fest-

gelegt. An Hand von Beispielen soll die Verwendbarkeit dieser
Gleichungen gezeigt werden.

f) Berechnung der Spannungen in Laufridern.

Laufrider konnen ihrem Aufbau nach in 2 Klassen eingeteilt
werden, je nachdem die Hauptlaufradscheibe aus einem Stiick ge-
schmiedet ist oder eine glatte Scheibe auf
eine geschmiedete Nabe aufgesetzt ist. Fiir
beide Fille sollen im folgenden die Span-
nungen berechnet werden.

Abb. 107 zeigt ein derartig zusammen-
gesetztes Laufrad. Es besteht aus der
Nabe B, der aufgenieteten Scheibe 4, dem
Deckblech € und den dazwischenliegenden
Schaufeln.

Bei Berechnung der Spannungen soll an-
genommen werden, daB die durch die Lauf-
schaufeln verursachte Zentrifugalkraft ganz
von der Scheibe 4 aufgenommen wird und
daB von dem Deckblech keine Spannungen
auf die Laufradscheibe iibertragen werden.

Dies setzt natiirlich die stillschweigende
Annahme voraus, daf} die radialen Dehnun-
gen beider Scheiben genau gleich sind.

Die Scheibe A ist also auBer durch ihr Eigengewicht noch durch
die Zentrifugalkraft der Schaufeln beansprucht, wodurch abgesehen von
einer hier zu vernachlissigenden leichten Verbiegung dieselbe Wirkung
eintritt, als wenn das spezifische Gewicht auf der Lange r, — r, ver-
groBert wire. Es ist leicht zu iibersehen, wie das vergroBerte spezi-
fische Gewicht berechnet werden kann oder die entsprechende ver-
gréBerte Scheibendicke. Letztere ist in Abb. 107 schwarz ausgezogen.
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Nun ist die Aufgabe zu losen, die Spannungen einer Scheibe zu
berechnen, bei der sich bei 7, sprunghaft die Dichte bzw. die Dicke
andert. Da es sich um Schelben konstanter Dicke handelt, kénnen
die oben abgeleiteten Formeln verwendet werden. Die Aufgabe wird
dadurch allerdings erschwert, daf die Befestigung auf der Nabe nicht
als eine so unbedingt feste angesehen werden kann, wie wenn beide
Teile aus einem Stiick bestehen.

Die Verschiebung des inneren Teiles ist

C
E——alr3—|—0’lr—|——r~g,
diejenige am #uBeren Teil

C
5:&273+C’3T—|—;4,

7. 1
g (l _7n3>
8E
ist. C,, C,, C;, C, werden durch folgende Bedingungen festgelegt:

wo die Konstante

4= —

1. Die Radialspannung bei r, ist Null
1 G/ 1
nt (3 )+ G (1) — () =0

2. Die Radialspannung an der #uBeren Peripherie des inneren
Scheibenteiles ist gleich der namlichen Spannung fiir den dufleren Teil

a112“<3+l)+0<1+;@> ig<1_%>
et (34 3) 6 (15) (1),

m, m

3. Die Radialspannung am Umfang der Scheibe muf} verschwinden

(e )+ o B -5 D=,

m m

4. Die radiale Dehnung am &ufleren Umfang des inneren Teiles 7,
mufl gleich der namlichen Verschiebung des fulleren Teiles sein, d. h.
die beiden Scheiben miissen zusammenpassen.

C, C
3 2 3 4
a, 1,4+ C,r, + PR —}—037.2—1—}.

Die Losung dieser vier linearen Gleichungen gibt uns die Kon-
stanten O, C,, C,, C,. Sind diese bekannt, so kénnen auch die
Spannungen berechnet werden.

g) Laufrad mit voller Scheibe. .

Abb. 108 zeigt einen Schnitt durch eine solche Scheibe. Die Lauf-
radscheibe ist aus einem Stiick geschmiedet, wihrend Deckblech und



Laufrad mit voller Scheibe. 113

Schaufeln wie unter f) sind. Bei der Laufradscheibe kann man
drei Teile unterscheiden. Eine Nabe mit konstanter Dicke b,, eine
duBere Scheibe mit konstanter Dicke b,*, ein Zwischenistiick mit
stark veranderlichem Querschnitt. Meist kriimmt man dieses Stiick
nach einem Kreis.

Der einfachen Rechnung halber ersetzen wir den Kreisbogen

durch die in Abb. 108 angedeutete Hyperbel £ H, wodurch etwas zu
hohe Spannungen berechnet werden.
Eine Methode, um den wirklichen
Verlauf gut anzunihern, ist in einem
Beispiele ausgefiihrt. b, wird als effek-
tive Breite auf dem Radius r, ange-
nommen. Es sei b=c¢, -7~ * die Glei-
chung dieser Hyperbel.

Die radiale Dehnung fiir eine sol-
che Scheibe wurde bereits oben er-
mittelt zu

E=a,r®+ C r¥1 | C,rve.

Die innere Nabe koénnte als Scheibe
gleicher Dicke behandelt werden; doch
ist ihre radiale Stérke so klein im
Verhaltnis zum Durchmesser, daB es 0y o e
geniigt, mit einer mittleren Spannung gleicher Dicke.
zu rechnen.

Durch das Aufpressen bzw. warme Aufziehen des Rades auf die
Welle entsteht an der inneren Bohrung eine radiale Spannung, die
wir mit p bezeichnen wollen. Der genaue Wert ist schwer zu be-
stimmen, doch geniigt hier in den meisten Fillen eine grobe An-
nahme, da p im Verhiltnis zu den anderen Spannungen klein ist.

or, und ¢, seien die Radialspannungen auf dem Radius r, und r,.

Die vier Randbedingungen sind hier folgende:

1. Die Spannung an der Nabe muf mit der Scheibenspannung
auf dem Radius r, iibereinstimmen.

Die Beanspruchungen des Nabenringes sind wie folgt:

a) Zentrifugalkraft 2 % (r, — 1) by 01,2,

b) Aufschrumpfspannung 2p,-b,-r,,

¢) &uBere Radialspannung 2g,,-b,-7,.

Hieraus ergibt sich eine mittlere Beanspruchung

1 | 2]
(po b, -ry+ 0, b1, + % (ry — 1) b, ®* r;) .

by (re —10)

* In den meisten Fillen 148t man auch in diesem Teil die Dicke langsam
nach auen abnehmen. Man erkennt, daB durch diese MaBnahme die Span-
nungen vermindert werden und daB obige Berechnung einen oberen Wert der
Spannungen ergibt, der bestimmt nicht iiberschritten wird. Siehe auch S.114.

‘Kearton-Eck, Turbogeblise. 8
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Fiir die entsprechende Dehnung konnen wir setzen:

LA 727y

" b, - g
€y = Eby (ry— 1) (Po by 7o + 0r, by 1y) + 7
Andererseits kénnen wir fiir die Radialspannungen schreiben, wenn
wir den inneren Durchmesser des hyperbolischen Stiickes ins Auge
fassen:

Oy, = ) EEL {(3 + ,%) a, 1y® + (‘Pl + 7;) Cyryve=t + <W2+ ,—h:) C, r‘z%—l}-

m2

Nun muB natiirlich, damit der Zusammenhang bestehen bleibt,
&, =&, sein

£y =a, 1’ + Oy 1y 4 Comy¥e.
Auf diese Art erhalt man eine Bestimmungsgleichung fiir C; und C,.

2. Die Radialspannung bei r; mufl dieselbe sein, ob man von
der hyperbolischen Scheibe ausgeht oder von der Scheibe gleicher

Dicke
(3 + %) a,ry® + (% + %) Coryr 1+ (p, + 0) Oy rp¥et
— <3—}—%>a2732—|— (1+%>Cs — (1—%);03—;
3. In gleicher Weise miissen die Dehnungen an derselben Stelle
iibereinstimmen.

C
a, 1%+ Cp vy + Cyrg¥ = a,r,® + Cyry + r—:

4. Die Radialspannung am #uBleren Umfange mufl verschwinden.

1 1 C 1
agr42<3+;ﬁ>+ Cq (1+7n> _;4’;<1 —Tn) =0.
Die Ldsung dieser vier Gleichungen ergibt (51 ... 0,. Diese Kon-
stanten setzt man in die Formel fiir die Spannungen und Dehnungen
ein und erhilt so alles, was von Interesse ist.

h) Spannungen in einem Laufrad mit verjingter Scheibe.

Die Laufradscheibe nehme nach auflen in der Stirke ab, wie In
Abb. 109 zu erkennen ist. Das Profil kann hier mit grofier Anniherung
durch eine Hyperbel ersetzt werden, indem man bei dem stdrker
gekrimmten Nabenstiick wieder eine hyperbolische Ersatzkurve an-
nimmt. Ware die Unstetigkeit der Belastung durch die Schaufeln
nicht vorhanden, so kénnten zur Berechnung der Spannungen die
bereits entwickelten Gleichungen verwertet werden. Um diesen Ein-
fluf mit zu beriicksichtigen, miissen wir die Scheibe in zwei Teilen
behandeln, so dal an der Trennungsstelle Spannungen und Verschie-
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bungen Ubereinstimmen. Wir beschranken uns hier darauf, die vier
Randbedingungen anzuschreiben.

1. Die Radialverschiebung bei 7, muf} fiir Nabe und Scheibe
gleich sein

, % @’r?r,
m (po . bl . TO —f—' Oy, b2 Ti) + ———E = al Tas + 01 'r?w’ + 02 1'2“’? .
o,, kann ersetzt werden durch:
E 1 1 1
Or, = ) 1 {(3 ‘f‘ﬁ)‘ﬁ 7y° + <1P1 "‘,,7) Cyry14 (’}’2 + R) -Gy 7'2%_1} :
——

2. Die Radialspannungen bei r, miissen fiir beide Scheibenteile
gleich sein.

<3+ ,‘2) a, 75" + (‘/’1 + %) Oprynt + <‘/’2 + %) Cy-rg#t
= <3+ %) Gy 732 + (’1"1 + %) 03 '73%_1 + (’1"2 + %) 04 S ARG

3. Die Radialverschiebungen bei r; miissen fiir beide Scheiben-
teile gleich sein
a, 13 4 O rg¥r o Cyerg¥s = a1 4 Cg-1,¥1 - C,o1y¥e.

4. Am duBeren Umfange miissen die Radialspan-

nungen verschwinden. 25
B )
1 2 1 _
<3+ﬁ>aer4'+<1/’1+ﬁ> Cy-rynt 1
1 3

+(vat5) Carart=0. i

R,

Die hier behandelten drei Falle umfassen natiirlich / §
nicht alle in der Praxis vorkommenden Fille, doch
geben sie ebenso wie die
nachfolgenden Beispiele
die Hauptrichtlinien an,

die bei Behandlung sol-
cher Aufgaben mit Vor-
teil verwendet werden.

Beispiel 10. In Abb.110
sind die Hauptabmessungen
eines Laufrades zu erken-
nen. Das Rad hat 20 Schau-
feln. Jede Schaufel wiegt
0,1372 kg. Die Umdrehungs-
zahl ist 9400 'min. Es sollen
die Hauptspannungen in der
Laufradscheibe und in dem Abb. 110.

Laufradscheibe fiir
Deckblech berechnet wer- aroBie Umfangs-

den. geschwindigkeiten.

8*
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Es handelt sich um ein Laufrad, wie es unter h) behandelt wurde. Zuerst
miissen wir im Sinne der vorherigen Berechnungen die zusitzliche Gewichts-
belastung der Scheibe infolge der Zentrifugalkraft der Schaufeln berechnen.

Die Neigung der Schaufeln bezogen auf die Tangente éndert sich verhalt-
nismiBig wenig, so daB wir keinen groBen Fehler begehen, wenn wir den
Massenbelag pro Radiuseinheit konstant annehmen. m sei diese Masse und n
die Anzahl der Schaufeln. Ein Ringelement der Scheibe hat das Volumen
2ar-b-dr. Bei der Winkelgeschwindigkeit w ist die gesamte Zentrifugalkraft

des Ringes 227 b.w?rdr, wenn y das spezifische Gewicht des Materiales ist.

In gleicher Weise erzeugen die Schaufeln auf demselben Ringelement die
Kraft n-m-o?r-dr.

<

N

AN

N

\ b=1059mm
\ 7'=57, 36 »
T —

Gl
| 3047

log® ‘&\N b=5957m

N

1%

\\&: %622 »

X

| log r

o
15 16 17 18 79 20 27 22 23
Abb. 111. Logarithmische Auftragung einer Laufradscheibe.

Mit o, wollen wir nun die scheinbare spezifische Masse der Scheibe be-
zeichnen, wenn die Schaufeln hinzugerechnet werden. Diese ergibt sich aus
folgender Gleichung:

—32nbw279dr: Qn%bwzr“’dr—l—n-m-wg%dr

oder
_ n-m _m-g-n
ea=ety g, dho dy=gme

Bei vorliegendem Beispiele erhalten wir z. B.:
Auf dem Radius 430 &

4,06-20
A}’l = m = 2,41 kg/d0m3.
Auf dem Radius 175 &
7,07-20

e P 3
Ve r 0887 20 kg/dem?.
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Wenn wir einen Mittelwert von 4y = 2,65 annehmen, diirften geniigend ge-
naue Resultate zu erwarten sein. Hiermit y, = 7,854 2,65 = 10,5. Fiir den inneren
schaufellosen Teil der Scheibe ist

AP _l)
7 (1= we 7 _T8510°
8E ’ g 981
Die Scheibe soll in ihrem gekriimmten Verlauf durch Hyperbeln angenahert
werden. Um die Konstanten dieser Naherungskurven zu erhalten, ist in
Abb. 111 der log des Radius iiber dem log der Dicke aufgetragen. Man erkennt
deutlich drei Bereiche, die durch eine Gerade angendhert werden kénnen. Von
der Nabe bis r= 6,14 cm ist «; ~ 2,127; von dort bis r = 16,22 ist «,=0,6;
dann bis zum Rande (r, = 21,5 cm) ist o; =3,04. Die Gleichungen dieser Stiicke
lauten also:
C, b C, Cy

b = PERTI 2 = 06 by = 7508

=0,8-10—5 ist.

a, =

Die Pressung, mit der die Scheibe auf die Welle befestigt ist, sei
Pp =50 kg cm?. Fiir die Ausrechnung sind verschiedene Konstanten nétig, die
zuerst ausgerechnet werden sollen.

lwz(l—;}“—> o fa\* o«
= ARk '”ZEZEV<§> tatl
EL8—3(3+—) ]
o, =2,13; p, = 2,73 ; W, =—0,6; alz—z’%72:3,
4G=06;  p—143; 1y, ——0872; a2=—1’%15 L 6,14;
0=304; w,=35T; ws——053; as=--%7-r;: 16,22 ;
ry=2L5.

Aufstellung der Randbedingungen. 1. Die Radialverschie-
bungen an der Nabe miissen mit der anschliefenden Scheibe iiber-
einstimmen. Erstere sind nach fritheren Ableitungen:

, —;—w?rﬁr2
&' = Fortr, = Porby 7o 0r, by 1) + 5

mit
Po=050; ro=24; r,=3; r=27; b=5

erhalten wir U5 | on15

g =T o5,
nun ist
O, = %{— (3 + }n) a, 1" + (’h + n%) Oy il ('/’2 +%> Cy '72%-1}’

hi
eraus o, = — 240 + 22,3-C, E — 0,0571-C, E;
dies setzen wir &, ein und erhalten:

& =— 22 1 3340, — 0856-0,. ()
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Andererseits ist die Dehnung der hyperbolischen Scheibe:
198,5

fy=a,1’ + Cry 4 Cyrpr = — —~ 420 C, + 0,518 C;. (b)
Durch Gleichsetzen von (a) und (b) ergibt sich:
¢, =22 1+ 0004375-¢,, o

zwei weitere Bestimmungsgleichungen ergeben sich aus der Forde-
rung, daf fiir
73 = 6,14 cm

Dehnungen und Spannungen fiir beide hyperbolischen Scheiben gleich
sein miissen.

a, 1 + Oy 1y + Cyrgve = a, 1% 4 Cyrg¥s ++ C, 1%
hieraus

1319
E

<3+ 7,%) “ay7y* + <"l’1 + ,,ln> Cy-rgl + <':”2 + ”l@) Cyryt
= (3 + %) ay 73* + ('4’3 + ,,17L> Cyerg¥s=t + <'/’4 + 7%) C,-ryvst, (II)

+0,-138 + €,0,338 — C, 13,2 + C,-0,223

hieraus
713
— 69,4 C, — 0,01665 C, = 3,76 C; — 0,0193C, .  (III)
Fir r, = 16,22 ergeben die gleichen Forderungen wiederum zwei
Gleichungen
a1+ Cyr¥s + Corn = agr® + Cyry s+ Cprpve,
hieraus

27600
— 25 53,7-C, 4+ 0,1 C, = 20900 C; + 0,233 C,

(3+ ,ln) ay 7 + (1/’3 =+ %) Gyt + (’h + %> Cyryst

= D (ot D) onrt (B nrs,
5630

— 2=+ 5,72 C; — 0,00325 C, = 5000 C; — 0,00324 C,. (V)

Die letzte Gleichung entsteht aus der Forderung, daB am Rande,
d. h. fiir r = 21,5 keine Radialspannung vorhanden sein darf,

1 1 1
(3 + ﬁ) ag7,* + <W5 + ﬁ) Cy g7 + (We + ﬁ> Cgrg?et=0,
85400
06 :4 w—
Hiermit sind sechs lineare Bestimmungsgleichungen fiir C, ... C, ge-
wonnen.

10? 4 C,-48400-102. (VI)
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Man erhélt folgende Werte

2
0,725 34000
G=—"g3 G="%F -

Setzt man diese Konstanten in die Gleichungen fiir die Spannungen,
so erhdlt man:

0;, = — 138 4 59,6 -7¥'"3 |- 4410 r— 1’8
oy, = — 3,37-17 | 527,543 | 8.9~ 152
0r, = 10,157 — 1,65 -r>37 | 31,4007 153,

Die 3 Gleichungen gelten
in den 3 verschiedenen T
Einteilungen, die fir die 00— = NG
Scheibe vorgenommen wur-

den. In Abb. 112 sind die

sich aus diesen Gleichungen
ergebenden Spannungen in gy
Abhingigkeit von 7 auf-
getragen. Die grofite Span-
nung ist zirka 1100 kg/cm?;

als Drehzahl ist ange- > Radlus rfem)
nommen o =1000, d. h. % % 77 % 20
9550/min. Hierbei tritt Abb. 112. Tangentialspannungen einer Laufradscheibe.
eine Umfangsgeschwindig-

keit von 215 m/sec auf. Die Radialspannungen sind, wie schon ein
Blick auf die entsprechenden Formeln lehrt, immer kleiner wie die
Tangentialspannungen und deshalb ohne Interesse.

Da bei einem gegebenen Laufrad die Hochstspannung immer prop.
dem Quadrate der Umfangsgeschwindigkeit ist, kann auch die Frage
leicht beantwortet werden, bis zu welcher Umfangsgeschwindigkeit
man gehen kann. So ist z. B. bei 250 m[sec die Hochstspannung
Omax — 1100 <%>2= 1490 kg/cm?, also noch unbedenklich. Fiihrt man
wie im vorliegenden Falle kriftige Naben aus, so wird es in den
meisten Féllen moglich sein, fiir die Laufradscheibe die geniigende

Festigkeit zu erhalten?.

—— gt _]{g/c/ﬂ7 \

i) Berechnung der Deckscheibe.

Die seitliche Begrenzung des Laufrades geschieht meist durch eine
Blechscheibe, die zwecks Verstirkung und zur Ausbildung von Laby-

1 Anders ist der Fall, wenn durch sehr breite Schaufeln, wie sie z. B. bei
Geblisen vorkommen, eine erhebliche Mehrbelastung durch die Schaufeln auf-
tritt, oder auch wenn das Laufrad doppelseitig ausgebildet wird. Bei hohen
Umfangsgeschwindigkeiten mufl hier auf die Scheibenausfiihrungen besonders
geachtet werden.
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rinthdichtungen am inneren Durchmesser einen dickeren Ring trigt,
der entweder mit dem Blech selbst vernietet oder mit der Scheibe
aus einem Stiicke gedreht ist, was bei hohen Umfangsgeschwindig-
keiten immer notwendig ist.

a) Scheibe mit aufgenietetem Ring.

Wiirden Scheibe und Ring nicht miteinander verbunden sein, so
konnte man jedes Stiick fiir sich behandeln und erhielte:

Scheibe:

. 1
.§=a-r3—}-01r+0,_,7,

~ oo D +ar - S0- )

Wenn beide Elemente ohne Verbindung mit derselben Drehzahl
rotieren, so wird die radiale Verschiebung natiirlich verschieden sein,
d. h. die beiden Teile werden dann klaffen. Wir bringen nun an den
Trennfugen beider Teile solche Radialspannungen an, da keine
Trennung stattfindet.

Dehnung eines radial belasteten Ringes.
o, sei die radiale Belastung pro Langeneinheit. Ein Element des

Ringes, dessen Winkelbreite 4¢ ist, wird dann von folgenden Kraften

im Gleichgewicht gehalten (Abb. 113):
1. Tangentialkrifte

o, dr-b.
2. Radiale Belastung

r-Adg-o,.
3. Zentrifugalkrafte

%bdr-rdtp-r-w‘*.

Abb. 113. Deckblech mit ~ Fiir das Gleichgewicht in radialer Richtung

Verstirkungsring. erhialt man:

0, dr-b-Adp —=3,-r-dp — —:;-b-Ar'-rAzp-rw?,
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hieraus ergibt sich

— ﬂ
ot—g +Arb

Die durch die Gesamtbelastung auftretende radiale Verschiebung &
steht mit der tangentialen Dehnung e, — % in der Beziehung e, = i

Hierdurch entsteht:
r 2
=5 [ ot + 5 ar b 1

Dehnung des radial belasteten Bleches.

Fiir die Scheibe war der Wert der Radialspannung bereits oben
angegeben. Es sind nur noch die Konstanten so zu bestimmen, daB

1. fiir r =r,
6,=0
wird und 2. fiir r =7,
7D,
a-r2+C, 1+ = Z[Enrer 425

Hier wurde fiir 0, = 0,-b, eingesetzt, wo b, die Scheibenbreite und

o, die radiale Spannung bedeutet. Ferner wurde Ar-b, = (Ring-

fliche) eingesetzt. :
Ist C, und C, bekannt, so erhdlt man durch Einsetzen o, und o,.

Beispiel 11, Fiir das oben behandelte Laufrad soll auch die Deckscheibe be-
rechnet werden. Der Innendurchmesser d, ist zirka 200 mm, die Blechdicke
0,15 mm und die Fliche des Verstirkungsringes 3,45 cm?.

i)
a=—d M/ 09 e 1000/sec.

8K E

Hieraus wird: .
o,=—330+4143 E-C, — E-C,-0,0077;

dies setzen wir in die eben gefundene Gleichung ein
C, 67 by
ot e oo
und erhalten

10.0,15 1
E[s 100+ = ( 330.1,43111.01—0,0077Ec;>J

_—()—E911000+0 10+
hieraus
7475

8790, —0,1385 C, = 0.
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Die 2. Gleichung entsteht durch die Randbedingung

T ="1,; 6,=0;
1 1 C. 1
2 ) -2 11— =)=
ar? (34 5) + G 1+ 5) — 73 (1= 55) =05

hieraus

7475

Ty — 38,790, — 0,1335-C, = 0.
Dies sind 2 lineare Gleichungen fiir C, und C,

1095 24900
01 = T 5 02 = —E— .
) Setzt man diese Werte in die Gleichungen’
fir o, und o, ein, so erhilt man:
o, = — 3,310 1565 — o0
0 = — 1,991 41565 — ~2 00
- % Ein diinner Ring, der mit der Umfangs-
[ —rem N geschwindigkeit der Scheibe rotiert, hat
70 % Z die Beanspruchung

Abb. 114. Spannungen im Deckblech. Gt’ _ _:;_ w? — 3700 kg /cmg.
In Abb. 114 ist :—’, und %— in Abhéingigkeit vom Radius aufgetragen;

¢ 1

zum Vergleich ist auch die Deckscheibe ohne Verstirkungsring be-
handelt. Man erkennt den bedeutenden EinfluB des aufgenieteten
Ringes, ohne den die Scheibe nicht mehr als betriebsicher anzusehen
wire. Die Tangentialspannung geht auf 46 % der freien Ringspannung
- herunter, d. h. auf 1700 kg/cm?.

Die tangentiale Belastung des Ringes berechnet sich nach obiger

Formel zu:
7 7+by

0=y (ro) 4o, 5%,

= 800 + 262 = 1062 kg/cm?,

d. h. verhiltnism#Big gering. Der 1. Teil ist die freie Ringbeanspruchung,
withrend 262 kg/cm?® hinzukommen durch die Belastung infolge der
Blechscheibe.

Sehr wesentlich ist fiir das Deckblech seine Befestigung mit dem
Ring. Die hier vorhandenen Nieten werden fast immer bis an die
Grenze des Zuldssigen beansprucht.

Die gesamte am Umfange r = 10 cm zu iibertragende radiale Kraft
berechnet sich zu:

6,by-2-m-10 = 905-0,15- 27210 = 8540 kg.
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Der Ring ist mit 60 Nieten & 3 mm (J befestigt. Die Schubbean-
spruchung der Nieten ergibt sich hieraus zu

8540

= 2000 kg/cm®.
600,32
.0,

v

Hier ergibt sich also bei dieser Konstruktion die gréfite Beanspruchung,
und man erkennt aus den vorliegenden Daten, daB eine héhere Um-
fangsgeschwindigkeit nicht mehr zuldssig ist.

B) Gesamtes Laufrad.

Bei den bisherigen Berechnungen war angenommen worden, daf}
die Laufradscheibe die Schaufeln vollkommen tragt und das Deckblech
" sich lediglich selbst zu halten hat. Dies stimmt natiirlich nur dann,
wenn die radialen Verschiebungen von beiden gleich sind. Inwieweit
das der Fall ist, vermégen wir jetzt nachzurechnen. Fiir 7 = 10cm
ist die Verschiebung des Deckbleches

C 091 105 1095-10 , 24900
— 3 re
E=art+C0ir+ 2= +—— 5
B 13530
T E

Die Verschlebung der entsprechenden Stelle der Laufradscheibe ge-
winnen wir, wenn wir £ fiir den mittleren hyperbolischen Teil aus-
rechnen

¢E=a,r®+C, r%—i—C TV,

E = — ﬂ103+ 143+ —0,827,

Die Verschiebung ist also beinahe nur halb so groB. Da beide Teile
zusammengenietet sind, miissen sie natiirlich dieselben Verschiebungen
haben abziiglich kleinerer Verschiebungen, die die Schaufeln aufnehmen
konnen'. Dies hat zur Folge, daB die Laufradscheibe mehr belastet
und das Deckblech entlastet wird. Da im letzteren fast immer die
grolere Beanspruchung auftritt, diirfte dieser Ausgleich zu begriifien
sein. Man kann bei praktischen Rechnungen ohne Gefahr annehmen,
dal die wirklich auftretende grofite Beanspruchung zwischen beiden
Werten liegt. Die genauere rechnerische Verfolgung ist iiberaus schwierig
und auch nicht nétig, da obere und untere Grenze in einem verhilt-
nismaflig engen Intervall bekannt ist.

v) Aus dem Vollen gedrehte Deckscheibe.

Um die hoch beanspruchte Befestigung von genieteten Deckblechen
zu umgehen, wihlt man bei héheren Umfangsgeschwindigkeiten Deck-
blech und Ring aus einem Stiick.

1 Bei sehr breiten Schaufeln diirfte der griBte Teil der oben entstandenen
Differenz durch eine Deformation der Schaufeln aufgenommen werden.
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Fir die Deckscheibe eines Kompressorlaufrades soll eine Durch-
rechnung erfolgen. Das Deckblech besteht aus 2 konisch gedrehten
Teilen sowie einem inneren Ring von 7,92 em® Querschnittsfliche;
die Abmessungen gehen aus Abb. 115 hervor. Die mathematische Be-

handlung ist prinzipiell dieselbe wie vorhin. Zu-
erst werden Deckblech und Ring getrennt behan-
delt, dann an den Trennfugen so grofle Radial-
spannungen angebracht, daf beide Teile zusammen-
kommen.

Das aus 2 konischen Teilen bestehende Stiick soll durch eine
hyperbolische Kurve von der Form b= —C;— angendhert werden. Zur
T

Ermittlung von « ist in Abb. 116 logb in Abhingigkeit von logr auf-
getragen. Die ausgezogene Grade gibt den Verlauf mit geniigender
Genauigkeit wieder. Sie entspricht einem Exponenten von ¢ = 1,665.

Dehnung und Spannung der hyperbolischen Scheibe.

0, = 1_E—L{(3 + ,,%) ar? -+ (% + %) Cyrvi=t+ (wg + ,-2) C, W*““’}-

me

E=art 4 Crv 4 C,,,
w=%+]/( )+ +1 y, —2328; y, — — 0,6425;

X 2(1__1_)
w
2
a—— 9 " =-——%79 fir o = 1000 sec,

E[8—<3+%>a:f

hiermit: erhilt man:
0, = — 3170 4-128,5-C, E — 0,00343.0C, - E,

g=— 128 47660, + 020750,
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Fir den Ring erhidlt man wie oben
L [ ¥ K. b
§_Etgrw + o, fJ’
41750

!’
¢ =3~ +371q,
fiir o, setzt man den Wert an der Scheibe ein

65750
= — =22 4 4760-C, — 0,127 C,.

Durch Gleichsetzen der Dehnungen (£ = &) erhilt man

65750 - 15130
— 2+ 4760 €, — 0,127 C = — = - 766 C, + 0,2275 C,

50620
-5 +3994.C, —0,3545C, =0.

Durch die Forderung, dafl die Radialspannungen fiir den Aulendurch-
messer verschwinden miissen, erhélt man eine weitere Bestimmungs-
leichun :
PO 10 340, — 0,000803 €, — 0.

Hieraus ergibt sich: 46 0.375.10°

=g G="pg

Durch C, und C, sind nun die Spannungsgleichungen bestimmt.
0, = — 6,06-1% |- 85,7-71%8 |- 0,333 -108 .7~ 167

o, = — 10,5 -7 -+ 133713 — 0,1415.108 . r—167,

r

Die freie Ringspannung am Auflen- %

durchmesser ist - «?=d’; in Abb. 117
g 1780kgfem?

ist Z—f und % aufgetragen. Man er-
kennt vor allem, dafl an dem hochst g3l

belasteten Punkt (innerer Durchmes- _@'t_z
R

ser) gé auf 0,395 heruntergegangen ,,

ist gegeniiber 0,461 bei dem oben
behandelten Beispiel. Die Scheibe
war fiir eine Umfangsgeschwindigkeit
von 238 m/s bestimmt. Hierbei ist

015 522hgfem?

die freie Ringspannung ol —>rim)
7 20 25 30 35 40
o —Lu? — 4595 kg/em®. Abb. 117. Spannungen bei einem aus dem

Vollen gedrehten Deckblech.
Die tatsichliche Beanspruchung am inneren Durchmesser ist somit
0,395-4525 = 1780 kg/cm?.

Dies sind Beanspruchungen, die ohne weiteres noch als zuldssig er-
kannt werden konnen.
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Gibt man dem Ring eine noch groBere Querschnittsfliche, so kann
die Spannung natiirlich noch etwas gemindert werden. Doch ist man
hier sehr schnell an einer Grenze, da das Gewicht des Laufrades un-
zuldssig hoch wird und hierdurch eine unerwiinschte Verstirkung der
Welle notwendig wird.

k) Hochste Umfangsgeschwindigkeiten.

Man kann die Frage stellen, bei welcher Umfangsgeschwindigkeit
ein Laufrad ohne dauernde Dehnungen laufen kann. Die obigen Aus-
fiihrungen haben erkennen lassen, dal die hochst beanspruchte Stelle
meist der innere Durchmesser der Deckscheibe ist. Es geniigt also,
die dortigen Verhiltnisse zu betrachten. Die letzthin behandelte Deck-
blechscheibe diirfte einer nicht mehr viel verbesserungsfihigen Aus-
filhrung entsprechen, weshalb wir obige Verhiltnisse zugrunde legen
wollen. Das Deckblech ist aus Spezial-S.-M.-Stahl mit 1% Nickel
hergestellt. Die Qualititsziffern sind: 70 kg/mm ZerreiBfestigkeit;
50 kg Streckgrenze und 22% Dehnung. Da die Spannungen sich wie
die Quadrate der Umfangsgeschwindigkeiten verhalten, ist die Um-
rechnung einfach. Nimmt man als duBerste Grenze die Streckgrenze
an, so ergibt sich folgende Umfangsgeschwindigkeit:

1780

Dies entspricht einer Drehzahl von 9550/min, wihrend 5700 die Be-
triebsdrehzahl ist. ZerreiBlen wiirde die Scheibe erst bei u — 466 m/sec,
d. h. 11100 Umdr./min. Nun ist aber schon die Streckgrenze fiir den
Betrieb unmdglich, da hierbei an der Nabe so grofie Dehnungen auf-
treten, daB das Rad locker wird. Aus diesen sowie noch anderen
triftigen Griinden mufl unbedingt gefordert werden, daBl eine 3 fache

Sicherheit gegeniiber der Streckgrenze vorhanden ist. Dies wire

im vorliegenden Falle 5—0302 = 1666 kg/ecm®. Diese Beanspruchung ist

oben auch nur wenig iiberschritten.

Die Kreiselrider werden bekanntlich vor Inbetriebnahme oft mit
groBer Ubergeschwindigkeit ausgeschleudert. Oft wird von den Ab-
nehmern ein Schleudern mit 50% Uberdrehzahl verlangt. Hierdurch
steigt die Spannung auf den 2,25fachen Wert. Hierbei 1ait es sich
nicht vermeiden, dal an einzelnen Stellen, z. B. den Nietl6chern, die
Streckgrenze iiberschritten wird. Eine grofe Lockerung wird die Folge
sein, und es ist deshalb die Frage, ob ein derartig starkes Schleudern
vom Standpunkte des Abnehmers aus ratsam erscheint.

Es ist noch der Vorschlag gemacht worden, die Scheiben dadurch
zu verstirken, dall man sie vor Fertigstellung so ausschleudert, daB
die Streckgrenze iiberschritten wird. Hierdurch wird bekanntlich die
Elastizitdatsgrenze erhoht. Da bei diesem Ausschleudern grofe blei-
bende Dehnungen auftreten, muB3 die endgiiltige Bearbeitung nach
dem Ausschleudern geschehen.

= 238-]/2@ = 399 m/sec.
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I) Graphische Scheibenermittlung.

Fiir viele Falle, wo keine sehr groBe Genauigkeit erzielt zu werden
braucht, leistet ein graphisches Verfahren gute Dienste, das zuerst
von Heller! angegeben und spiter von Mises vervollstindigt wurde.
Als Ausgangspunkt dient die zuerst ermittelte Gleichung (S.104), die
in der allgemeinen Form lautet

do T ¢ 1 db, Y o by
ar 7 1 bdr P g%,
und
4L
dv m _L_lda
dr 1 (G_I> T mdr
m

b, ist die jeweilige Breite der Scheibe, wihrend b, eine Breite
bedeutet, die dem Gewicht Scheibe 4 Schaufeln entspricht.

Kennt man nun fiir den inneren Durchmesser die Spannungen,
so kann man schrittweise, durch obige Differentialgleichung die
nidchsten Werte erhalten, indem man die Gleichung als Differenzen-
gleichung betrachtet. o ist an der Nabe bekannt, wihrend 7z dort
geschétzt werden mufl. Geht man dann um ein Stiick 47 weiter, so ist

. T Y 1 db, ? o by
AU—AT[7—7_b;*‘F —gu EJ,
weiter erhialt man
1
1+ﬁ 140

So rechnet man fiir jedes weitere Ar die Anderung von ¢ und 7 aus.
Am Rande erhilt man so eine von Null verschiedene Radialspannung.
Dies muB} ja auch sein, da die Tangentialspannung an der Nabe will-
kiirlich angenommen war. Nun ldBt sich aber der ungefihre Wert
von 7 angeben. Wir stellen uns vor, daB in den einzelnen Radien
so groBe Tangentialspannungen auftreten wiirden, wie der jeweiligen

freien Ringspannung entspricht, nimlich v = % »?. Dann rechnen wir

uns den Mittelwert all dieser Spannungen aus
S dbe
T =545
Durch diese Mittelwertbildung werden die durch Einfiihrung der
Ringspannung vernachldssigten Radialspannungen gewissermaBen sum-
marisch beriicksichtigt. Fiir die Scheibe konstanter Dicke erhilt

man so y J1Fre
— g2 (1 1
rm_gu 3[(72>+r2+1]

! Schw. Bauzg. Bd. 54, S. 307. 1909.
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Es sei bemerkt, daBl diese Formel bereits eine sehr gute Naherung
darstellt. Nun wihlt man diesen Wert von 7, als Ausgangspunkt
fiir obige Differenzenrechnung. Je nachdem man dann einen posi-
tiven oder negativen Wert von o, bei r =7, erhilt, mufl man mif
einem gréBeren oder kleineren Wert nochmals probieren.

Einen wesentlich feineren Weg hat von Mises angegeben. Man
schiitzt auch hier 7 an der Nabe ganz willkiirlich und fiihrt obige Rech-
nung durch. Hierbei ergebe sich z. B. am Rande ein 0,2 und die

Tangentialspannung 7'. Dann
filhrt man dieselbe Rechnung
nochmals aus ohne das Glied
7 2 be
g b
den Belastungszustand einer
ruhenden, am AufBlenrande
radial beanspruchten Scheibe.
Hierbei ergebe sich ein o/%
und 7’. Da die wirkliche
Randspannung gleich Null ist,
ergibt sich

. Hierdurch erhilt man

’
’ ”. Oro
6, =0, +k-of; k=-—"%.
Oro
Abb. 118. Spannungen in einer umlaufenden Die tatsidchlichen Beanspru-

konischen Scheibe mit kleiner Bohrung

nach Honegger. chungen erhilt man nun durch

die Gleichung:

o ol
o, =90, +k-0.

m) Strenge Losung fiir
konische Scheiben.

Da konische Scheiben we-
gen ihrer leichten Bearbeitung
sehr gerne verwendet werden,
besteht das Bediirfnis nach
einer genauen mathematischen
Loésung. Honegger! ist es
nun gelungen, fiir die Losung
der Differentialgleichung der
konischen Scheibe eine Reihen-

entwicklung anzugeben, deren numerische Behandlung keinen sehr grofien
Zeitaufwand erfordert. Fiir vier konische Scheiben mit verschiedenen
Bohrungen und demselben AuSendurchmesser und derselben Neigung sind
in Abb. 118,119,120,121 die Spannungen und radialen Dehnungen bei
derselben Drehzahl aufgetragen. Die Abbildungen sind der Honegger-
schen Arbeit entnommen. Die Hochstspannung wichst von 1900 kg/cm?

! Honegger: Festigkeitsberechnung rotierender konischer Scheiben. Z. ang.
Math. Mech. 1927, 8. 127.
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(ohne Bohrung) bis 2800 und 4800 kg/cm? bei der Scheibe mit
1000 mm ¢ Innendurchmesser. Zum Vergleich ziehen wir wieder im
Sinne unserer bisherigen

2,
Betrachtungen die freie %47 ! £
€ 7200 = 0,030
Ringspannung heran, da % %m, o | om
das Verhiltnis beider o0 < 0,020
. . . %, % \
eine dimensionslose Zahl % <o P
. . w0 1 % | Te 9010
ist und angibt — unab- . // . )
héangig von der jeweiligen — ?7—6,-, j
0 0
Drehzahl —, welche pro-
zentual hohere F GStigkeit //;////// /;// / S Ji'ﬁz’zzzzz'.;':.w::.—
man bei einer gewissen Abb. 1%, S in einer Konischon Schaib
. . a . pannungen In einer konischen Scheibe
Konstqutlo_n gegenul?er ohne Bohrung, Steigung 1: 30, nach Honegger.
dem frei rotierenden Ring tfot
erreichen kann. /o or_| o | A &
7000 lo_t —] " ‘,’0#
. . . | T cm
Man erhdlt fir die o /> or :T
4 Scheiben // '8 ol
o |
1120 a0 A L&z
62; % | 3
€= mern = =0,14 A '3
wo — A 901
_ 1900 —0,25; !
= 0 i
7650 ti 97 a6z 43 0¥ a5 g6 47 48 g
2800 RI 0 20 30 40 5 60 70 8oem
= = = 0,376;
7650 ’ ’ 5% sy et
— 48_00 — Abb. 121. Spannungen in einer konischen Scheibe
,63 .
7650 ohne Bohrung, Steigung 1:100, nach Honegger.

Bemerkenswert ist, da3 bei konischen Scheiben die Hochstspannung
sehr von dem inneren Durchmesser abhangt, wihrend
bei der gleich starken Scheibe
von 0,825 bis 1,0 stattfand.

n) Laufrider mit nur radi

Soll in einer Stufe ein mog

verhiltnis erzielt werden, ohne

dal der Wirkungsgrad eine aus-

schlaggebende Rolle spielt, so

wahlt man mitunter einfache

radiale Schaufeln ohne seitliche

Deckscheiben. Abb. 122 zeigt

einen solchen Laufer. Derartige

Gebldase sind ofters verwandt

worden, um bei Flugmotoren die

Leistungsabnahme mit der Hohe

den aber auch neuerdings von Rateau bei normalen

Turbokompressoren verwendet. Der ganze Laufer ist aus dem Vollen

gearbeitet. Die Schaufeln sind so verjiingt, da die Spannung in jedem
Kearton-Eck, Turbogeblise. 9
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Querschnitt dieselbe ist. Die folgenden Berechnungen gelten auch fiir
die von Eck vorgeschlagenen Rohrchen mit abnehmender Wandstéirke
an Stelle der vollen Schaufeln (siehe Abb. 152).

Es sei F' der Querschnitt auf dem Radius 7.

Es sei F 4 AF = Querschnitt auf dem Radius r | 4.
o, = Radialspannung im Querschnitt 7.

y = spezifisches Gewicht des Baustoffes.

Wir betrachten ein Element von der GroBe
Z.F-Ar,
g
dieses erzeugt eine Zentrifugalkraft
Y w2 F.dr.r.
g

Die Gesamtkrifte, die an dem Element angreifen, sind folgende:
1. Radialspannung am inneren Querschnitt o, (F - dF).
2. Radialspannung am &uBeren Querschnitt o, F.
3. Zentrifugalkraft - coder T
Das Gleichgewicht erfordert:
%F+ng+§waw=gJ,
hieraus

y 0272

F=C-e 200,

dF _ yolrdr,

F g-or ’

wo C eine Konstante ist. Sind F, und F, die Querschmtte auf den
Radien r, und r,, 'so erhilt man

F, L= (7'9 —1?)

29 o
=
F,

F, 7y ©? 1y u )2
2-log =5 0 0 =) =g o [1- ()]

(Vorausgesetzt ist hier, daB die Radialspannung konstant ist.) Ist 7,
der dullere Radius und ist F, endlich, so muB natiirlich dort die
Radialspannung verschwinden, d. h. die angenommenen Spannungs-
verhiltnisse sind nicht ganz richtig erfiillt. Nehmen wir andererseits
an, daB die Schaufel vollkommen zugespitzt ist, d. h. F, =0, so ist
nach obiger Formel die Spannung an jedem anderen Radius unbe-
stimmt. SchlieBt man jedoch einen kleinen Bereich der Spitze von
den Betrachtungen aus, so sind mit obigen Formeln fur die Praxis
hinlénglich genaue Ergebnisse zu erzielen.

Die resultierende Tangentialspannung der Nabe setzt sich aus
2 Bestandteilen zusammen:

oder
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a) Spannungen vermége der eigenen Schwere. Man kann
leicht zeigen, daB die Beanspruchung durch die Eigenmasse den
Wert hat

o'—ﬂo—g(rg—f—r 1o + 7,7
t = g4 1 17 o)-

b) Tangentialspannungen hervorgerufen durch die Schau-
feln. Der mittlere Wert dieser Spannungen ist gleich der Summe
der Komponenten der Radialkrifte geteilt durch die Gesamtfliche
der Nabe:

. R, sino+ R,sinog - - -

Tem = 25 (r,—10) .

Nun ist B, =R, =0, F, so da wir erhalten

y w? o, F(sine, +siney+---)
%m=5g (r® + o +167) 2b(n -ro)E )

0) Spannungen im Betriebe und mdégliche
Umfangsgeschwindigkeit.
Im folgenden sind die wichtigsten physikalischen Eigenschaften

von Stahl und Stahllegierungen, die fiir die Laufradkonstruktionen
in Frage kommen, zusammengestellt.

. Streckgrenze | Dehnung
Material kg/om v H
S.-M.-Stahl ............ 4550 20
3% nickelhaltig........ 6350 18
5% y e 5800 20
5% g eeeeenes 6300 25

Betr. der zuldssigen Betriebsspannungen ist zu beachten, da nicht
nur die auftretenden Hochstspannungen ziemlich genau festgelegt sind,
sondern auch die Belastung als solche fast genau konstant ist und
nicht schwankt. Deshalb ist ein kleinerer Sicherheitsfaktor hier ge-
rechtfertigt. Fiir groBle Turbinenscheiben empfiehlt der englische
Turbinenkonstrukteur K. Baumann eine 4fache Sicherheit bezogen
auf die Streckgrenze bei normaler Betriebsdrehzahl. Fiir kleinere
Scheiben, die besser durchgeschmiedet sind und gréBere Gewahr fiir
homogene Beschaffenheit bieten, kommt man auch mit & =3 aus.

So erhdlt man fiir normalen S.-M.-Stahl eine Beanspruchung von
1260 kg/em? und fiir 5% Nickelstahl 1840 kg/cm®. Bei diesen hohen
Beanspruchungen mufl die hochst zulassige Drehzahl ziemlich eng
begrenzt sein; denn bei 10% Ubergeschwindigkeit steigen die Bean-
spruchungen schon um 21%.

Die Scheibe, die im Beispiel von S. 115 zugrunde gelegt wurde, muf3
bereits als schwereres Schmiedestiick bezeichnet werden. Die Umfangs-
geschwindigkeit war 170 m/sec, wahrend die gréSte Spannung mit
705 kg/ecm? als sehr niedrig angesehen werden mufl. Da die Span-

9*
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nungen prop. dem Quadrate der Umfangsgeschwindigkeiten wachsen,
wiirde man bei 1840 kg/cm® Groft-Beanspruchung eine Umfangsge-
schwindigkeit von 274 m/sec erreichen. Dies diirfte wohl auch schon
eine Grenze sein, die von einschligigen Firmen fast gar nicht mehr
verwendet wird. Im allgemeinen findet man 240 bis 250 m/sec als
Hochstgeschwindigkeit im Turbokompressorenbau vor.

2. Berechnung der Welle.
a) Die kritische Drehzahl.

Die Welle eines Turbokompressors ist rein statisch wie jede andere
Welle durch das Scheibengewicht und das Eigengewicht belastet. Die
hierdurch auftretenden Biegebeanspruchungen sind nach bekannten
Regeln berechenbar. Indes ist bei Turbokompressoren und Geblisen
diese Beanspruchung so gering, daBB man sie ruhig unberiicksichtigt
lassen kann.

MaBgebend ist hier die dynamische Beanspruchung, worunter man
bei Wellen die evtl. auftretenden Schwingungen, kritische Drehzahl usw.
versteht. Beobachtungen zeigen, dal Kreiselldufer bei ganz bestimmten
Drehzahlen in heftige Schwingungen geraten, die oft betriebsgefahr-
dende Formen annehmen und bei lingerer Dauer samtliche Labyrinth-
dichtungen ausschlagen kénnen. Dieser Erscheinung ist bei Turbo-
kompressoren die allergroBite Sorgfalt zuzuwenden, zumal diese Ma-
schinen die einzige GroBmaschinen darstellen, die iiberkritisch laufen.
Bekanntlich verwendet der Dampfturbinenbau fast ausschlieBSlich
starre Wellen, denen, rein betriebstechnisch immer der Vorzug zu
geben ist. Nun laBt sich bei Turbokompressoren eine Verstirkung
der Welle nicht so leicht durchfithren wie bei Dampfturbinen. Da

rings um die Welle die Luft in das Laufrad ein-
\ tritt, wird bei stirkeren Wellen der Eintrittsquer-
schnitt weiter nach aulen geriickt. Hiermit werden
die Eintrittsgeschwindigkeiten gréfler und der Wir-
kungsgrad schlechter.

Es soll zundchst eine gewichtslose Welle be-
= —, trachtet werden, die in der Mitte durch eine Scheibe
belastet sei. Um zunéchst die Durchbiegung durch
das Eigengewicht auszuschalten, lassen wir die
Welle nach Abb. 123 vertikal laufen. Der Schwer-
punkt der Scheibe befinde sich im Abstande ¢ von
der Drehachse. Bei Umdrehung tritt infolge der Ex-
zentrizitit eine Zentrifugalkraft auf, die die Welle

Abb. 123. Schwingende  ypy ejn Stiick y durchbiegt. Und zwar ist
Welle mit exzentrischer

Scheibe. m(y + e) 0= P,

Diese Kraft wird im Gleichgewicht gehalten von der elastischen
Riickwirkung der Welle, die bekanntlich dem Ausschlag y prop. ist
und sich berechnet nach P=c«-y, wo « eine Konstante ist.

ey e~

Z
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Hiermit wird
my+eo’=ay, y=

Man erkennt, dal mit wachsender Drehzahl y gréfer wird und sogar
den Wert ungldlich erreichen kann. Dies ist der Fall fiir « —mw? =0,

mew?
c—maw?’

d. h. szgb Diese Drehzahl nennt man die kritische. In

Wirklichkeit treten natiirlich keine unendlich groBlen Ausschlige auf,
sondern man beobachtet einen unruhigen Gang der Maschine, der
unter Umsténden sehr gefiahrlich werden kann.
« ist die Kraft, die die Welle 1ecm durchbiegt. Diese Werte sind
aus der Festigkeitslehre bekannt.
1. Frei aufliegende, in der Mitte belastete Welle
e :iql/izg JE48g
o 48 JE’ kr ) m =z 3.q
2. An beiden Seiten eingespannte, in der Mitte belastete Welle

o 192JE 301/JE192 ¢

JER kg 3.6

3. Freiliegende, am Ende be-
lastete Welle
__ J-E-3 ~ 30y/39JE
=" M= L) e
Von besonderer Wichtigkeit ist ¥
das Verhalten nach Uberschreiten
der kritischen Drehzahl. Obige

Gleichung gibt auch hierauf die “ J{
Antwort: e—wp—> ————r——
_ meew?® e
y= a—mw: « :
51
m w

Uberschreitet w den kritischen
Wert, so wird y negativ, d. h. der
Schwerpunkt liegt jetzt zwischen
Drehachse und Wellenmittel; mit
steigendem « nahert sich, wie
Abb. 124 zeigt, z immer mehr dem Werte e, d.h. der Schwerpunkt
kommt in die Drehachse. Hierdurch tritt quasi ein Selbstauswuchten
der Scheibe ein. Wie auch die Erfahrung lehrt, wird der Lauf ober-
halb der kritischen Drehzahl merklich ruhiger. Es handelt sich um
eine stabile Gleichgewichtslage, die iiberaus betriebssicher ist.

Abb.124. Ausschlag einer Welle mit Einzellast.

b) Schwingungen einer Welle ohne Belastung.

Bei obigen Berechnungen war das Eigengewicht der Welle ver-
nachlassigt worden. Der andere wichtige Grenzfall ist eine schwere
unbelastete Welle. :
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Wir gehen aus von der Gleichung fiir das Blegemoment die zu

der Durchbiegung in der Bez1ehung steht J E y =M. Durch zwei-

malige Differentiation erhélt man J B d__‘ = w Nun ist aber 92/ —
dQ o z dx dx
die Querkraft und _—= ——5 = p die Belastung der Welle pro Léangen-

einheit. Diese Belastung ist die Zentrifugalkraft eines Wellenstiickes
von der Lange 1

7 2
p=y¢ Ty (30>
Durch Einsetzen entsteht
- y 7 n\?

Die Gleichung hat vier pa,rtikuléire Integrale von der Form

y=C,-sinax; y=C,cosax...;

2
hier ist at = 7 F (n n) JlE

Wir wollen nun den Fall betrachten, daB zwischen den beiden Lagern
sich ein Schwingungsbauch ausbildet, hierfir ist «-l=n; ¢«= z

T
n? }é l/ Eg
Da die in Frage kommenden Wellen grundsitzlich aus gutem Stahl

hergestellt werden, kénnen die entsprechenden Werte

E=215.10° und y— 7,85-10"°kg/cm?

hiermit ergibt sich fiir

eingesetzt werden.

n,, —12,15-10° 2 | min.
¢) Eigenschwingungszahl der Welle.

Jedes elastisches Gebilde ist — in geeigneter Weise gestiitzt —
schwingungsfahig. Der Klang, der beim Anschlag an ein Werkstiick
entsteht, ist ein Beweis fiir diese Tatsache. Bringen wir z. B. die
Welle nach Abb. 123 etwa durch Verbiegen aus der Gleichgewichts-
lage, so fiihrt sie Schwingungen aus, deren Gleichung ist:

2
m&Y — oy.
Die Losung dieser Gleichung besteht aus zwei periodischen Funk-
tionen y = Asinwt -+ Bcoswt; hierin ist o?= %, d. h. dieselbe

Schwingungszahl, die sich fiir die kritische Drehzahl ergeben hat.
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Mithin ist die Bestimmung der Tonhéhe (Grundton) ein.Mittel zur
experimentellen Ermittlung der kritischen Drehzahl. Dieses Mittel
laBt sich z. B. mit Erfolg anwenden bei Turbinenscheiben, wihrend
bei Wellen selten ein einwandfreier Grundton zu erkennen ist.

d) EinfluB der Kreiselkrifte.

Von groBer Bedeutung sind die Trigheitskrifte, die die Scheiben
selbst auf die Welle ausiiben, wenn die Richtung der Drehachse sich
andert infolge von Schwingungen. Die Laufrider haben ziemlich hohe
Tragheitsmomente und werden deshalb
wie Kreisel wirken, Abb. 125. Die sich
hierdurch ergebenden Bewegungen lassen = =
sich nach den Gesetzen der Mechanik genau
iibersehen. Eine gleichmaBig mit Scheiben
besetzte Welle wird bei schwingungsfreier  app. 125. Diinne Welle, mit vielen
Bewegung so rotieren, da8 fiir jede Scheibe Scheiben besetat.
die Tangente an die elastische Linie die
Drehachse bildet. Liegt nun — was praktisch immer der Fall ist — der
Schwerpunkt nicht genau in der Achse, so wird die Welle irgendwelche
Schwingungen ausfiihren, so daB sich die momentane Drehachse der
einzelnen Scheiben dauernd #ndert. Ein Punkt des Wellenmittels
wird so kreisformige bzw. elliptische Bahnen durchlaufen, wobei diese
Bewegung nicht notwendig gleichléufig mit der Umdrehung der Welle
zu sein braucht. Beide Bewegungsformen kénnen durch die Kreisel-
krifte der Scheiben sogar erzwungen werden. Man hat hierfiir die
Bezeichnungen eingefiihrt: ,Prizession im Gleichlauf“, und ,Pré-
zession im Gegenlauf“. Dabei ist nicht mal erforderlich, daf diese
Prizessionen mit der Frequenz der Welle identisch sind.

e) Priizession im Gleichlauf.

Der Einfachheit halber betrachten wir eine freifliegende Scheibe.
Die Scheibe habe die Welle um 2z durchgebogen, wihrend e der
Schwerpunktsabstand von dem Wellen-
mittelpunkt sei. Die Winkelgeschwin-
digkeit der Welle sei w und in der an-
gedeuteten Richtung, Abb.126. Auler-
dem rotiere das Wellenmittel mit z
als Radius mit derselben Umdrehzahl = X
und in derselben Richtung. 7 sei der
Neigungswinkel der elastischen Linie Abb. 126. Fliegend angeordnete Scheibe.
an der Scheibe. Die Verhéltnisse -
lassen sich am besten durch Betrachtung des Dralles iibersehen.
Der Drall der Scheibe ist ©,-w =D und ist senkrecht gerichtet zur
Scheibe. Nun ist die zeitliche geometrische Anderung des Dralles das
auftretende Moment und gleichzeitig auch die Richtung des Momentes.
Eine parallele Verschiebung des Drallvektors verursacht bekanntlich
kein Moment. Durch die Rotation des WellendurchstoBpunktes um

z
¥
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z als Radius tritt nun eine Richtungsinderung von D auf. Proji-
zieren wir D in Richtung der Achse, so ist die Anderung leicht zu
erkennen, 4D = D-sint-w-47; da v sehr klein ist, kann sint~ 7

gesetzt werden; hiermit wird M — c—l—l-) = 0-w?.-7. Das Moment wirkt

entgegen der Zentrifugalkraft und sucht die Durchbiegung zu ver-
kleinern. Nach bekannten Regeln der Festigkeitslehre gelten nun fiir
die Deformation der Welle folgende Beziehungen:

1 (P2 MIi? 1 [Pl gl
gy ) tamlr M

hieraus: P— [122—-6 It]; M#ﬂ[ 6z—41l1];

nun ist: P=m(z+e)w"’ und M, = Ow?t;

hieraus ergeben sich 2 lineare Bestimmungsgleichungen fiir z und =
2(2¢? —w?) —t-l-a*=cw?,
2:3-p—(28°+ 0¥ l-v=0;

o BJE
T

hier bedeuten
B =61

Nun interessieren in erster Linie solche Fille, wo z und z.l unend-
lich grol werden, d. h. wo Instabilititen auftreten. Dieses ist dann
der Fall, wenn die Hauptdeterminante des Gleichungssystems ver-
schwindet, d. h. es muf} sein

w*+2(pr—aP)w? —a?p?=0.
Diese Gleichung hat nur eine reelle Losung fir w
oh— — (8" — o)+ V(B —a?) T a?f?.
Zwei Grenzfille sind zu unterscheiden:

1. Es ist kein Einflul der Kreiselkriafte vorhanden, d. h. ® = 0;
hiermit wird

. , o 3JE
ﬂ = OO0 und wk:‘g—w—m,

d. h. die bereits oben behandelte normale kritische Drehzahl.

2. Die Kreiselkrifte iiberwiegen @ = oo; es wird

\ , 12JE
[320 und cokr=2a‘=m—la,

d. h. die Drehzahl ist doppelt so groB wie bei der gewohnlichen
kritischen Drehzahl.

Da eine Scheibe mit unendlich groBem Trigheitsmoment bei einer
kleinen Winkelinderung sehr groBe Krifte hervorrufen wiirde, wird
sie eine Lage einnehmen, wo bei einer kleinen Anderung des Winkels ¢
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die kleinsten Drallinderungen auftreten. Dies ist der Fall, wenn die
Drehachse der Scheibe senkrecht auf der urspriinglich horizontalen
Richtung steht. Tatsichlich kann man an einfachen Modellen zeigen,
daB frei rotierende Scheiben sich um 90° gegen die Drehachse einstellen.

f) Priizession im Gegenlauf.

Nun soll gegeniiber obigem Beispiel die Scheibe mit dem ent-
gegengesetzten Umlaufsinn mit z als Radius rotieren. Hierdurch
treten die Kreiselkriafte mit anderem Vorzeichen auf. Das Drehmoment,
das bei der gegenldufigen Prézession entsteht, ist aber bedeutend
groBer wie bei gleichlaufender. Dies kommt daher, weil gegeniiber
einer mit Prézessionsgeschwindigkeit umlaufenden Ebene die einzelnen
Scheibenteilchen eine Relativgeschwindigkeit besitzen und so Coriolis-
krafte erzeugen®. Es ergibt sich hier ein dreimal groferes Moment
wie oben.

M=360 w?t; P=m-z o0’

Man kann zeigen, daBl Exzentrizitdit und Lockerungswinkel keinen
EinfluB haben; sie sollen deshalb hier vernachlissigt werden. Man
erhidlt nun unter Beriicksichtigung der Vorzeichen:

2 (e — )2 —a?lr =0,
3% 2+ (Bw®—28%-lr=0,

3ot —2(3¢* + %0 +af? =0,

Ofegen ———%[(3&2—},3‘3) + V(3a2+ﬁ2) — 3agﬂ2].

Man findet hier also zwei kritische Werte.
Die erste Form entspricht der fir Gleich-
lauf festgestellten, wahrend die zweite Form —

einer Bewegungsform nach Abb. 127 ent- /
spricht. Stodola hat zuerst auf diese sehr ~ Abb.127. Schwingungsform bel

. . . . . Priizession im Gegensatz.
eigenartige Schwingungsform hingewiesen.

. .- . o
Entwickelt man in wgegen die Wurzeln nach Potenzen von e SO er-

halt man die angenaherten Werte:

2 2 2 2
wzegenl = %‘(1“2%)§ wggegeu2 = ?; (?Z“g + ﬂe>§ wzl = %<1+%%§> .
Die Reihenfolge ist also folgende: tiefere Gegenlauf-, normale kritische
Geschwindigkeit, Gleichlauf-Prazession und héhere Gegenlauf-Prazession.

Verschiedentliche Beobachtungen deuten darauf hin, dafl die gegen-
laufige Prizession durch lockere Scheiben evtl. erzwungen werden
kann. Es ist indes noch nicht bekannt, wie die Entstehung dieser
Schwingungen zu erklaren ist.

Die Beriicksichtigung der Kreiselkrafte hat gezeigt, dafl die an-
gegebene Regel, dafl die Eigenschwingungszahl mit der kritischen

1 Siehe Stodola: Dampfturbinen.
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Drehzahl zusammenfillt, bei groferen Trigheitsmomenten der Lauf-
rader nicht mehr stimmt. Es bilden sich kritische Zustinde aus, die
zum groflen Teil durch die Kreiselkrifte beherrscht werden. Es fragt
sich nun, welchen EinfluB haben die Kreiselkrifte bei einer mit sehr
vielen Scheiben besetzten Welle. Grammel?® hat in einer klassischen
Studie diese Vorginge genauer untersucht und ist dabei zu sehr
wesentlichen Resultaten gekommen. Bei einer einzelnen Scheibe gibt
es nur eine Préazession im Gleichlauf und zwei Prizessionen im Gegen-
lauf. Bei einer mit n Scheiben besetzten Welle gibt es héchstens
7 gleichldufige und hochstens 2 n gegenliufige Priizessionen. Die An-
zahl der kritischen Zustinde ist um so geringer, je grofier das Trig-
heitsmoment der Scheiben ist. Bei verhdltnisméBig kurzen
Wellen mit Scheiben von groBem Trigheitsmoment kénnen
die Kreiselkrafte das Zustandekommen eines kritischen Zu-
standes iiberhaupt verhindern. Besonders das letzte Resultat
ist sehr bemerkenswert.

g) Die Formel von Dunkerley.

Fiir eine mit beliebig vielen Scheiben besetzte Welle hat Dunkerley
als Ergebnis vieler Versuche eine in der Praxis gern angewandte
Formel aufgestellt:

1 1 1 1
@zﬁ—i—gg—‘}‘n—g‘i‘“‘,

hierin ist n,, die kritische Drehzahl der Welle mit allen Scheiben,
n, die kritische Drehzahl, wenn nur die Masse 1 auf der Welle ist;
n, gilt nur fir die Masse 2 usw.

Blaess? ist es gelungen, einen math. Beweis fiir diese Formel
zu erbringen, wobei bemerkt werden soll, daB der Satz nicht streng
richtig ist, doch ist der auftretende Fehler so gering, daB man ihn
ohne weiteres in Kauf nehmen kann.

h) Hohere kritische Drehzahlen.

Von der schwingenden Seite ist bekannt, dafl
sie auller ihrem Grundton eine Reihe Oberténe
erzeugt, deren Schwingungszahlen in einem gan-
zen Vielfachen zu der Grundschwingung stehen.

— Ahnliche Verhéltnisse treten auf bei Biegungs-

Abb. 128, Sehwingungs. schwingungen von Wellen. Abb. 128 zeigt z. B.
. . ZUNZS: e . -

formen einer Welle. mégliche Bewegungsformen einer kugelig gelager-

ten Welle. Da die Schwingungsgleichung die

Form hatte y = sinex, 1aBt sich leicht ermitteln, in welchem Ver-

héltnis die hoheren Schwingungsformen zur Grundschwingung stehen.

* Neuere Untersuchungen iiber kritische Zustinde rasch umlaufender Wellen.
Naturwissensch. 1922.

? Blaess: Z. V. d. I. 1914, S. 188.
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Fiir die glatte Welle hatten wir ermittelt:
t_ P p(amy? L
“ =y <30) JE*
Fiir die Grundschwingungen ist:

el=a, dh «=T7;

fiir die nichste Schwingungsform mit einem Knoten in der Mitte ist
ol = 27, allgemein
al=ka (k=12 3,...);

die entsprechenden kritischen Drehzahlen werden sich also wie die
Quadrate der ganzen Zahlen verhalten:

— 12.92.9%2. 2
=12:2%:3%

nkrl : %krz : ’nk’_ai SR (P

a) Beidseitiz eingespannte Welle.

Hier &ndern sich die Ausgangsgleichungen, da andere Rand-
bedingungen zu erfiillen sind.

— — dy __
z=0, y=0, dx_O,
_ — dy _
z =1, y =0, dx—O.
Nach Stodola ergeben sich hier die Werte:
nkrl:nkrz:...=32:52:72:...:1,0:2,8:5,4:9....

Merkwiirdig ist, daBl dieses Ergebnis sich nicht verdndert, wenn die
Welle mit der Hauptachse einen kleinen Winkel einschlief3t.

B8) An einem Ende eingespannte, am anderen Ende kugelig
gelagerte Welle.
Man erhalt:

v) Freiliegende, einseitig eingespannte Welle.
Es ergibt sich: '
Nhr,: Moy s My, -+ - = 1,1942:32:42 ...
=1:4,38:175---

i) Graphische Bestimmung der kritischen Drehzahl

Fiir viele praktische Falle ist die rechnerische Ermittlung der kriti-
schen Drehzahl wegen der verschiedenen Durchmesser, der stets sich
indernden Gewichte usw. fast unmoglich. Es ist deshalb sehr zu be-
griiBen, daB ein sehr einfaches graphisches Verfahren diese Liicke ausfiillt.
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Benutzt wird hierbei der Satz, daB in der kritischen Drehzahl
die Welle sich bei jeder Durchbiegung im Gleichgewicht befindet,
wenn die Exzentrizitaten aller Massen im Wellenmittel liegen. Die
Aufgabe ist also, eine Drehzahl zu finden, bei der die elastischen
Krafte sich mit den Zentrifugalkraften im Gleichgewicht befinden.
Ist z. B. bei einer Durchbiegung y’ Gleichgewicht vorhanden, so muf8
auch bei der n-fachen Durchbiegung Gleichgewicht bestehen, da die
Zentrifugalkrafte genau in demselben Verhiltnis wachsen.

Man geht aus von den Durchbiegungen y, die durch das Eigen-
gewicht entstehen, dann rechnet man fiir eine beliebige Drehzahl n,
die zugehorigen Zentrifugalkrifte aus, die den Auslenkungen durch
das Eigengewicht entsprechen. Diese Zentrifugalkrifte erzeugen eine
Durchbiegung y’. y und y’ werden natiirlich nicht zusammenfallen,
da 7, ja nicht die kritische Drehzahl war. Nun verdndern wir #, so,
daBl wenigstens in der Mitte die beiden elastischen Linien zusammen-

fallen. Hieraus bestimmt sich eine Drehzahl =, = n, V—;/,—, die mit

der kritischen dann identisch wére, wenn beide elastische Linien durch

Multiplikation mit g,— zusammenfallen wiirden. Dieses wird in der

Regel nicht der Fall sein, und mit der zuletzt erhaltenen elastischen
Linie sind erneut die Zentrifugalkriafte und die zugehorigen Durch-
biegungen zu bestimmen. So wird die Annaherung immer genauer.
Indes ist in den allermeisten Fillen die Annaherungslinie mit der
Durchbiegungslinie vollkommen ausreichend.

Zur Bestimmung der elastischen Linie benutzen wir den Mohrschen

2
Satz, dafl die Beziehung M = J ng—g durch eine Seilpolygonkonstruk-

2
tion gewonnen werden kann. Da weiter % =g (Belastung pro

Langeneinheit) ist, kann durch zwei aufeinander folgende Seilpolygon-
konstruktionen die elastische Linie gezeichnet werden. Zuerst trigt
man die Belastung ¢ auf und erhilt durch ein Seilpolygon die Mo-

7B als
Belastung aufzutragen. Dies ist sehr willkommen, weil hierdurch un-
gleichen Durchmessern der Welle Rechnung getragen werden kann.
Bezeichnet man z. B. das grofite Tragheitsmoment mit J , so ver-

m?

mentenfliche. Als zweiter Schritt ware nach obiger Formel

groflert man die Momentenfliche im Verhaltnis Ji, wo J der Wert

des Tragheitsmomentes an der betreflenden Stelle ist. Diese soge-
nannte reduzierte Momentenfliche betrachtet man als Belastungsfliche
fir die folgende Seilpolygonkonstruktion. Die sich dann ergebende
Linie ist die elastische Linie im verzerrten Malstabe.

Besonderes Augenmerk ist auf die benutzten MafBstibe zu richten.
Im folgenden soll fiir ganz beliebige MaBstibe die Umrechnungs-
formel an Hand eines Beispieles entwickelt werden. In Abb. 129 sind
die notwendigen Operationen graphisch dargestellt. Oben erkennt man
die Welle, deren Durchmesser eingetragen sind. Die durch Laufriader
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und Welle entstehenden Belastungen sind iiber den einzelnen Schwer-
punkten eingetragen. Als Polabstand H, wurde 100 kg gew#hlt. Das sich
hieraus ergebende Seilpolygon, die Momentenfliche, wurde an den Stellen

kleineren Wellendurchmessers mit # erweitert. Diese Fliache wurde

in einem zweiten Seilpolygon als Kraft aufgetragen. Hier wurde als

Beispiel 11.
Ardtieplan der
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Abb. 129. Zeichnerische Ermittlung der kritischen 370
Drehzahl.
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Polabstand H, = 160000 kgem gewihlt. Dieses Seilpolygon liefert
die elastische Linie im verzerrten Mafstabe. Ist m der Lingenmaf-
stab der Zeichnung, so ist die Durchbiegung y = 51217; -y, wo y' die
aus der Zeichnung entnommene Durchbiegung ist. Mit J,, — 491 m?
ergibt sich y —y’ 0,607 cm. Die entsprechenden MaBstabe sind in
Abb. 129 iiberall eingezeichnet. Als groBte Durchbiegung ergibt sich
0,273-1072 cm.
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Nun wurden die Zentrifugalkréifte ausgerechnet, die die einzelnen
Massen bei dieser Durchbiegung erzeugen, wenn die Winkelgeschwin-
digkeit gleich 1 ist. Als Polabstand wurde 0,31-107% kg gewihlt.
Diese etwas willkiirlich aussehenden Zahlen entstehen dadurch, dafB
man auf dem Zeichenblatte fiir den Polabstand gern ein einfaches
MaB, z. B. 10 cm, wihlt und nachher umrechnet. Dies hat den Vorteil,
daB man die gesamte Rechnung erst am Ende der Zeichnung zu
machen braucht. Die Momentenfliche wurde dann wieder wie oben

konstruiert und an den Stellen kleineren Durchmessers mit {ZI@ er-

weitert. Die einzelnen Flachen dieser Momentenfliche wurden dann
als Krifte in einem neuen Seilpolygon aufgetragen. Hier wurde als
Polabstand 0,496 kgm® gewéhlt. Das sich hieraus ergebende Seil-
polygon ist die endgiiltige elastische Linie. Ist y’ die Durchbiegung

in der Zeichnung, so ist wieder y = y'i’;lg =0,676-10"% cm. Nach

der oben angegebenen Formel errechnet sich hiermit die kritische

Drehzahl zu
_ ]/y L 1/02Ta 100
0, = 0, ?_1-‘/W_635/sec,

n,, = 6060 /min.

Genau genommen mufl zuerst gepriift werden, ob die beiden oben
erhaltenen elastischen Linien auch geometrisch #hnlich sind. Es er-
geben sich hier tatsichlich geringe Abweichungen. Diese sind jedoch
in den meisten Fillen so gering, dafl sie keine Rolle spielen.

Die Beriicksichtigung ungleicher Wellendurchmesser durch Ein-
setzen der vollen Trigheitsmomente ist nicht streng richtig. Andert
sich der Durchmesser sprungweise, wie es fast immer der Fall ist,
so wird sich naturgemiB die Durchbiegung hierdurch so #ndern, als
wenn der Durchmesser allméhlich gréBer wiirde. Verfasser hat die
durch eine plétzliche Durchmesservergroflerung auftretende Versteifung,
die insbesondere fiir aus dem Vollen gedrehte Dampfturbinenliufer
von grofem Interesse ist, experimentell und theoretisch! untersucht
und ist zu dem Ergebnis gekommen, daB die Versteifung erst in einer
Entfernung von ca. 0,25 D merklich in die Erscheinung tritt. Bei
obiger Rechnung rechnet man somit giinstiger. Die kritische Dreh-
zahl wird hierdurch unter Umsténden einige Prozent zu groB berechnet.

Man kénnte auf den Gedanken kommen, daB die aufgesetzten
Laufrader und Biichsen eine Versteifung der Welle verursachten.
Die auch fiir diesen Fall durchgefiihrten Berechnungen haben er-
geben, daBl diese Versteifung unbedingt zu vernachlissigen ist, selbst
wenn es sich um sehr breite Radnaben handelt.

Aus den obigen Untersuchungen geht hervor, daB die Durchbiegung
der Welle durch das Eigengewicht in einem Zusammenhang mit der
kritischen Drehzahl stehen muB. Fiir einfache Fille, z. B. glatte

! Eck: Versteifender EinfluB der Turbinenscheiben auf die Durchbiegung
des Laufers. Z.V.d. I Bd. 72, S. 51. 1928.
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Welle, durch Eigengewicht belastet, glatte Welle mit Einzellast usw.
laBt sich aus den Ergebnissen von S.133 auch eine direkte Formel
hierfiir ableiten. So ergibt sich fiir die glatte Welle, die nur durch

das Eigengewicht belastet ist, w? = L275-9

, Wo ¥, die groBite Durch-
biegung ist. Diese Formel wurde bereits von Stodola abgeleitet.
Fiir die in der Praxis vorkommenden Laufer wird sich eine ahnliche
Formel ergeben, nur daB8 je nach Konstruktion der Zahlenfaktor ver-
schieden ist.

Von dem englischen Turbinenkonstrukteur K. Baumann stammt
1,07-9
™
soll. Bei Turbokompressoren kann man mit der Formel
(1,08 bis 1,09) ¢
2 =
wk}' Yo

die Formel w

, die fiir Gleichdruckturbinen brauchbar sein

rechnen.

k) Praktische Erfahrungen iiber kritische Drehzahlen.

Es liegen umfangreiche Modellversuche vor, die die einfachen der
Rechnung zugénglichen Fiélle zu priifen gestatten. In dem bekannten
Buch von Stodola iiber Dampfturbinen findet man hieriiber reich-
liche Angaben. Die Versuche sind meistens durchgefiihrt mit diinnen
Wellen von 10 bis 30 mm (J, fiir deren Antrieb normale Labora-
toriumseinrichtungen ausreichen. Uber ausgefiihrte Maschinen findet
man nur hier und da einige Hinweise, die keir klares Bild erkennen
lassen.

Bei den meisten Modellversuchen findet man die durch die Rech-
nung- gefundenen Aussagen bestatigt. Es handelt sich meist um Ver-
suche mit wenigen Gewichten, die selten ausgefiilhrten Rotoren geo-
metrisch #dhnlich sind; z. B. fehlen noch vollkommen eingehendere
Versuche mit sehr vielen Scheiben, die im Hinblick auf die Grammel-
sche Theorie sehr erwiinscht wiren.

Fiir Turbokompressoren ist dieses Gebiet von allergréB3ter Wichtig-
keit, da dieselben fast ausschlieBlich in iiberkritischen Gebieten laufen.
Verfasser hatte Gelegenheit, eine groBe Anzahl Turbokompressoren
auf ihr Verhalten im iiberkritischen Gebiet hin zu priifen. Bei vielen
Maschinen macht sich in der kritischen Drehzahl ein gewisser un-
ruhiger Gang bemerkbar, der in den allerwenigsten Féllen eine ge-
fahrliche Gestalt annimmt, sofern man nicht die Maschine langere Zeit
in diesem Zustande laufen 1aB3t. Bemerkenswert ist, dal} bei einigen Aus-
filhrungen die kritische Drehzahl iiberhaupt nicht zu bemerken und
ohne weiteres ein Dauerbetrieb in denselben moglich war. Die grofite
Gefahr scheint nicht die Schwingung als solche zu sein, sondern die
indirekten Folgen. Die Welle wird bei Schwingungen an die Dichtungs-
spitzen anlaufen, sich hier einseitig erwidrmen und so vollkommen
krumm werden. Durch die krumme Welle tritt dann eine groBere
Schwerpunktsverlagerung auf, die den Weiterlauf der Maschine un-
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moglich macht. Auf diese Weise bog sich z. B. die Welle einer gro-
Beren Maschine um ca. ®/y mm. Der Lauf der Maschinen oberhalb
der kritischen Drehzahlen war in den meisten Fallen einwandfrei.
TFiir die Dimensionierung der Welle ist es sehr wesentlich, in welchem
Gebiet oberhalb der 1. kritischen Drehzahl die Welle am besten lduft.
Hieriiber sind nach dem jetzigen Stande der Erkenntnisse noch
keine theoretischen Aussagen zu machen. Verfasser neigt der An-
sicht zu, daB auBer der kritischen Drehzahl noch das Verhiltnis
kritische Drehzahl des Laufers

kritische Drehzahl der Welle allein
Lauf oberhalb der kritischen Drehzahl ist. Fiir eine gréflere Anzahl
Maschinen wurden diese kritischen Drehzahlen ausgerechnet und in
der nebenstehenden Tabelle

von groBer Bedeutung fiir den ruhigen

Tabelle 6. Kritische Drehzahlen zusammengestellt (Tabelle 6),
schnellaufender Wellen. Hierin ist auch die Betriebs-
, Betriebs- drehzahl enthalten. Es wurde
Welle | Rotor | ™ | ‘grehzahl |""o'"  die Beobachtung gemacht, daf
g, Ty N 7 norm Mhr in den Fillen, wo
2720 | 1470 | 1,85 3400 2,3 n Rotor 1
2420 1740 1,39 2980 1,715 ng, Welle = 1,5bis1,8
2260 1560 1,44 2950 1,88 ) .
5240 | 3450 | 1,5 ist, ein besonders ruhiges Lau-
3570 | 2700 | 1,325 | 4100 | 1,52 fen erzielt wurde!. Das Ver-
2240 1670 1,35 3000 1,795 hiltnis
8350 6260 1,254 15000 2,4 . )
2410 1490 1,62 |4100/4300 | 2,75 Betriebsdrehzahl
7380 4470 1,665 7000 1,575 kritische Drehzahl
2870 1780 1,61 4100 2,3 . .
3900 | 38000 | 1,3 12000 4,0 schwankt in den meisten
4690 | 3780 | 1,24 12000 3,17 Fallen zwischen 1,3 bis 2,8.

Dariiber hinaus sind wohl noch
keine groBeren Maschinen gebaut worden, da man hier sehr nahe an
der 2. kritischen Drehzahl liegt.

Die Anwendung noch griofierer Drehzahlen, d. h. Gebiete zwischen
2. und 3. kritischer Drehzahl sind fiir kleine Turbokompressoren eine
Lebensfrage. Bei kleinen Fordermengen mufl wegen der Radreibung
und zwecks Erzielung nicht zu kleiner Durchschnittsquerschnitte der
Raddurchmesser stark verkleinert werden. Da andererseits die u?
ziemlich konstant bleiben muB, ergeben sich sehr hohe Drehzahlen
(10000 bis 20000/min), bei denen die Wellen, mit 8 bis 12 Stufen
besetzt, in ein sehr hohes kritisches Gebiet kommen. Verfasser hat
zur Klirung dieser Frage in der Frankfurter Maschinenbau A.-G.
umfangreiche Versuche mit Wellen von 60 bis 80 mm (J ausgefiihrt,
die mit einer Reihe Einzelscheiben oder auch ohne Belastung unter-
sucht wurden. Eine gleichmaBig mit Laufridern besetzte Welle zeigte
folgendes Verhalten: Die 1. kritische Drehzahl war sehr schwach be-
merkbar. Dariiber lief der Laufer einwandfrei bis ca 0,8 n,,,. Hier

1 Simtliche Maschinen waren nach denselben Methoden und mit derselben
Sorgfalt ausgewuchtet.
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begann eine sehr grofe Unruhe, die bei weiteren Drehzahlsteigerungen
anhielt und selbst bei 1,4 n, 4« unverindert anhielt. Eine weitere
Steigerung war nicht mdglich. Eine besonders ausgeprigte Storung
bei n,, war nicht festzustellen. Von 0,8 n,,, an war die Welle iiber-
haupt nicht mehr zur Ruhe zu bekommen und ein Experimentieren
iiberaus gefahrlich, da der Laufer, der offen lief, Ausschlige von
3 bis 6 mm aufwies. Zur weiteren Klidrung wurde eine glatte Welle
von 70 mm J angefertigt, die ohne jede Belastung auf ihr Verhalten
hin gepriift wurde. Auch hier war die 1. kritische Drehzahl sehr
schwach zu erkennen. Es war ohne weiteres méglich, bei n,,,
dauernd laufen zu lassen. Uber der 1. kritischen Drehzahl lief
die Welle auch vollkommen ruhig. Die Ausschlige wurden durch be-
sondere Taster genau gemessen. Bei 0,9 n,,, begann dann eine sehr
groBe Unruhe, die selbst bei groBter Drehzahlsteigerung, ca. 1,6 n,,,,
nicht verschwand. Es wurden nun auf derselben Welle zwei Gewichte
in /41 angebracht, damit die 1. Oberschwingung sich besser ausbilden
konnte. Hierdurch gelang es tatsichlich, die Unruhe auf ein engeres
Gebiet (in der Nahe der 2. kritischen Drehzahl) zu beschranken und dar-
iiber hinaus ein leidlich gutes Laufen zu erzielen. In der 2. kritischen
Drehzahl waren die Ausschlige groBer wie vorher, doch trat bei
Drehzahlsteigerung sofort eine Beruhigung ein. Die Gewichte waren
im Verhiltnis zum Wellengewicht schwer.

Bei kleineren Gewichten trat diese spitere Beruhigung nicht ein.
Diese Versuche deuten darauf hin, daB bei groBen Verhiltnissen
;% zwischen den einzelnen kritischen Zustéinden ein viel ruhigeres
Laufen moglich ist, als bei solchen Ausfilhrungen, bei denen die
Wellenmasse den Hauptausschlag gibt. Man kann auch ohne weiteres
erkennen, dafl es ein grofler Unterschied fiir die Welle ist, wenn ihre
Masse ausschlaggebend ist oder nicht. Uber der kritischen Drehzahl
soll theoretisch ein Selbstauswuchten des Laufers stattfinden, d. h. der
Rotor wird um seinen Schwerpunkt sich drehen miissen. Betrachten
wir nun eine dicke schwere Welle fiir sich, die eine groBe Schwer-
punktsverlagerung haben soll. Um den Schwerpunkt in die geome-
trische Drehachse zu bringen, sind hier sehr groBe Forminderungs-
arbeiten aufzubringen, die die Welle evtl. bis zur Streckgrenze be-
anspruchen. Anders bei einer sehr diinnen Welle, fiir die z. B. eine
Scheibe in der Mitte die ausschlaggebende Masse ist. Befindet sich
hier der Schwerpunkt nicht in der Mitte, so wird die Welle bei sehr
kleinen Spannungen die Verschiebung des Schwerpunktes zur Mitte
aufnehmen kénnen. Eine derartige Einstellung findet sehr geringen
Widerstand.

Da bei kleineren Maschinen das Wellengewicht im Verhiltnis zum

ganzen Rotorgewicht ziemlich stark zunimmt, hat man mit Verhalt-
iy - Wello zu rechnen, die sehr nahe bei 1 sind. Bei derartigen
nx, - Rotor

Maschinen konnte beobachtet werden, daB ein betriebssicheres Laufen
oberhalb der 2. kritischen Drehzahl iiberhaupt nicht mdoglich war.

Kearton-Eck, Turbogeblise. 10

nissen
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Das vorliegende wenige Versuchsmaterial reicht natiirlich bei
weitem nicht aus, um ein abschlieBendes Urteil iiber diese wichtige
Frage zu gewinnen.

Seitdem der Dampfturbinenbau fast nur mehr unterkritisch lau-
fende Maschinen ausfiihrt, ist der Turbokompressor augenblicklich die
einzige Grofmaschine, die iiberkritisch lauft. Infolgedessen ist leider
nur ein beschriankter Kreis an dieser wichtigen Frage interessiert, fiir
die Weiterentwicklung tatsichlich ein grofer Nachteil.

VII. Kiihlung und Wirmeiibergang.

Um den Kraftbedarf von Verdichtern méglichst zu verringern, ist
eine ziemlich erhebliche Kiihlung notwendig. Die Giite der Kiihlung
beeinfluft den Wirkungsgrad eines Kompressors — wie bereits ein-
gangs festgestellt wurde — in groBem MaBe. Da die Schwierig-
keiten, die notwendigen Kiihlflichen unterzubringen, oft ziemlich er-
hebliche sind, ist es notwendig, die physikalischen Vorginge genau
zu untersuchen.

1. Wirmeiibergang,.

Verursacht durch die iibergrofle Bedeutung, die den Problemen
des Wiarmeiiberganges zukommt, hat in den letzen Jahren auf diesem
Gebiete ein sehr intensives Arbeiten von seiten der Ingenieure und
Physiker eingesetzt, das bereits sehr nennenswerte Resultate gezeitigt
hat. Nachdem man langere Zeit auf die Hifsmittel der reinen Em-
pirie angewiesen war, versucht man hier ebenso wie in der Hydro-
dynamik gewisse GesetzmifBigkeiten festzustellen und durch plausible
Theorien zu stiitzen. Da die Lehre vom Wéarmeiibergang sehr eng
mit der Hydrodynamik verbunden ist, ist es klar, daB der grofe
Fortschritt der neuzeitigen Hydrodynamik auch fiir die Wirmelehre
von groBem Vorteil war.

Findet zwischen raumlich getrennten Kérpern ein Warmeaustausch
statt, so ist dies auf drei physikalisch verschiedene Arten méglich,
némlich durch Strahlung, Leitung und Konvektion. Alle drei Méglich-
keiten spielen praktisch eine Rolle und sind je nach den Verhiltnissen
oft fiir sich allein ausschlaggebend.

a) Wirmestrahlung.

Bekanntlich kann zwischen raumlich entfernten Kérpern ein
Wirmeaustausch entstehen, auch ohne daf ein materielles Bindeglied
irgendwelcher Art besteht (z. B. Erde und Sonne). Diesen Wirme-
iibergang nennt man Strahlung. Rein physikalisch betrachtet sind
diese sog. Warmestrahlen nichts anderes wie Lichtstrahlen mit lingeren
Wellenléngen. Von einer gewissen Wellenlinge an (jenseits des rot)
hort die Sichtbarkeit fiir unsere Augen auf. Diese Strahlen zeichnen
sich durch grofien Warmetransport aus.
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Die Warmemenge, die ein Korper ausstrahlt, ist physikalisch
ziemlich genau berechenbar. Es sei hier nur bemerkt, dafl sie nach
dem Stefan-Boltzmannschen Gesetz prop. der 4. Potenz der absoluten
Temperatur ist.

Fiir Turbokompressoren und Gebldse spielt die Warmeiibertragung
durch Strahlung quantitativ keine grofle Rolle, weshalb von weiteren
Ausfiihrungen hier abgesehen sei.

b) Wirmeleitung.

Unter Wirmeleitung versteht man den Wéarmetransport in festen
Korpern und ruhenden fliissigen sowie gasférmigen Medien. Die Wirme
wandert quasi von einem Teilchen zum anderen, wenn zwischen den-
selben eine Temperaturdifferenz vorhanden ist.

Die einzelnen Stoffe zeigen ziemlich erhebliche Unterschiede in
der Warmeleitung bei sonst gleichen dufleren Bedingungen; und zwar
kann man durchweg die Beobachtung machen, dafl alle Stoffe, die
gute Warmeleiter sind, auch gute Elektrizititsleiter sind.

Physikalisch sind die Vorgéinge der Warmeleitung durch die kine-
tische Gastheorie leidlich geklirt worden. Dieselbe nimmt an, daf
die molekulare Struktur der Stoffe sich in dauerndem Schwingungs-
zustande befindet. Hieraus ergibt sich, daf alle physikalischen Eigen-
schaften von Korpern, wie z. B. Temperatur, Druck usw., durch Be-
wegungsvorginge hervorgerufen werden und sich auch rechnerisch
in befriedigender Weise ermitteln lassen. So ist die Temperatur eines
Korpers direkt abhangig von der mittleren Schwingungszahl der ein-
zelnen Molekiile. Hat nun ein Teil eines Korpers eine hohere Tem-
peratur ‘wie ein anderer, so werden sich diese Partien auch in ver-
schieden schneller Bewegung befinden. Dies bewirkt aber, da alle
Teilchen dem Massenanziehungsgesetz unterworfen sind, dafl die Teil-
chen mit langsamer Bewegung beschleunigt und die anderen verzogert
werden. Es findet ein Energietransport statt, der sich technisch in
einer Warmeiibertragung aulert.

Der Wirmetransport durch eine Wand von der Dicke 6 und der
Fliche F ist, wenn auf beiden Seiten die Temperaturen #, und #,
herrschen, durch den Ansatz zu berechnen

yl Tabelle 7.

Q=5 (9 —9,)F WE/st. BiS coeeeeeennnn 1,5
Eisen ............... 56
In der nebenstehenden Tabelle sind fiir ~ Kalkstein ........... 0,8
einige Materialien die Warmeleitzahlen zu-  Kupfer.............. 320
. 0 (v Maschinenél. ......... 0,1

sammengestellt in WE (m, st, ° C). Sandstein ........... 1,44
Bei Gasen beobachtet man erklirlicher- Wasser.............. 0,5

weise eine starke Abhéngigkeit von der Tem-  Messing ....... 50 bis 10

peratur, wihrend der Druck ohne Einfluf} ist.
Fiir Luft und Wasserdampf sind folgende empirische Formeln in
h: .
Gebrauc A Luft — 0,01894 (1 + 0,00228 t),
4 Wasserdampf = 0,01405 (1 - 0,00369 t).
10*
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Bei festen Korpern #ndert sich 4 auch etwas mit der Temperatur.
Die Abweichungen sind indes so geringe, dafl sie praktisch vernach-
lassigt werden konnen.

¢) Konvektion.

Unter Wirmeiibertragung durch Konvektion versteht man ein
Forttragen der Warme durch Bewegung einzelner makroskopischer
Teilchen. Teile von héherer Temperatur dringen z. B. in eine Gegend
von niedriger Temperatur ein und geben dann dort ihre Wirme ab.

Da eine makroskopische Verschiebung nur bei gasformigen und
fliissigen Medien vorkommen kann, ist eine Konvektion nur hier
moglich. Sie findet vor allem statt, wenn Flissigkeiten oder Gase
an einer festen Wand vorbeistreichen, wie es bei den in der Praxis
vorkommenden Kiihlproblemen ausschlieflich der Fall ist. Die hier
behandelte Art des Warmeiiberganges ist somit sehr eng verbunden
mit der Bewegung der einzelnen Teilchen, d. h. mit der Strémung
langs der Kiihlflichen. Es wird also sehr wesentlich darauf ankommen,
wie die kleinen Fliissigkeits- oder Gasteilchen sich in der Nahe der
Wand bewegen. Die genaue Kenntnis dieser Vorginge, die haupt-
sichlich hydrodynamischen Charakter haben, ist fiir den Wéarme-
ibergang von fundamentaler Wichtigkeit.

Der Wiarmeiibergang an einer Wand wird um so intensiver sein,
je mehr sich die Flissigkeitsteilchen in der Nahe der Wand mischen,
d. h. je ofter sie Gelegenheit haben, die an der Wand durch Leitung
aufgenommene Wiarme wieder an kiltere Teilchen abzugeben. Eine
derartige Mischung fanden wir aber bei der turbulenten Bewegungs-
form, und zwar entstehen hier wirkliche Querbewegungen, die fiir
unseren Wirmeiibergang sehr willkommen sind. Die Anzahl der
Teilchen pro Flicheneinheit (senkrecht zur Stromungsrichtung), die
querstromen, ist nun um so grofler, je grofer der Widerstand ist,
der durch die Stromung langs der Wand erzeugt wird. Aus diesem
Grunde wird auch der Warmeiibergang um so stérker sein, je grofler
der Stromungswiderstand ist. Schon hieraus erkennt man, daB die
Probleme des Wéarmeiiberganges sehr eng mit der modernen Hydro-
dynamik verwandt sind. Und in der Tat sind die modernen For-
schungen auf diesem Gebiete alle auf den von Prandtl und von
Karmén aufgestellten Grundwahrheiten iiber die Grenzschicht usw.
aufgebaut.

2. Ahnlichkeitsgesetz.

Bei der Behandlung der Reibung war durch den Ansatz
dp =1+
die Reibung in einer dimensionslosen Zahl erfallt worden. Nun ist

die hier in Frage kommende Warmeiibergangszahl « nicht dimensions-
los. Aus einer Langenabmessung I, und der Warmeleitungszahl 1 ist
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aber eine dimensionslose Zahl 04-7_‘l zu gewinnen, die wir weiter be-

handeln wollen. Wir wollen uns auch hier fragen, unter welchen
Bedingungen 2 Temperaturfelder bei geometrisch dhnlichen Verhilt-
nissen dhnlich sind. Wir setzen dabei voraus, daB die beiden Stré-
mungsfelder genau #hnlich sind, d. h. daB die Reynoldschen Zahlen
konstant sind. Man kann hier analoge Betrachtungen anstellen wie
bei Gewinnung der Reynoldschen Zahl. Es! ergibt sich, daBl dann
2 Warmeiibergangsvorgéange ahnlich sind, wenn

w1 -Cpy _ W Ly Cpa7e
11 }2
ist. Oder auch in der iiblichen Abkiirzung
; l l 2
Pe = _Mh gy g b
a, s Cp°?

ist. Dieses ist die sogenannte Péclet’sche Zahl und wird mit Pé
bezeichnet.

Fiir die Ahnlichkeit zweiter Temperaturfelder (geometrisch &hn-
liche Anordnungen vorausgesetzt) ist also nétig und hinreichend, dafl
die Pécletsche und die Reynoldsche Kennzahl konstant ist. Fiir die

Wiérmeiibergangsgleichung gilt also die.Gleichung « —3‘-’— = f(Ré, Pé).

Das Ahnlichkeitsgesetz gibt uns natiirlich noch keine Aussage, wie
diese Funktion aussieht. Diese Aufgabe war bisher fast nur durch
den Versuch zu l6sen. Die Auswertung der Versuche ist jedoch be-
deutend vereinfacht, da hierdurch die Zahl der Veridnderlichen auf
2 bzw. 1 zuriickgefiihrt ist.

Nun ist die Reynoldsche Zahl nicht unabhingig von der Péclet-
schen. Die kinetische Gastheorie lehrt nidmlich, daBl 2 und % von-
einander abhingen.

A=ce-n-c,qg.
¢ ist hier ein dimensionsloser Faktor, der fiir einen bestimmten Stoff
konstant ist und von Druck und Temperaturen abhingig ist. Hier-
mit wird P P
Ré =720 o TV o pe,

n9g
Hierdurch vereinfacht sich nun obige Gleichung auf
L g
w—p=e Pé.

Diese Gleichung gilt indes nur, wenn bei den Vergleichen dasselbe
Gas zugrunde gelegt wird.

3. Wirmeiibergang und Druckverlust.

Schon oben wurde angedeutet, daBl Druckverlust und Warme-
iibergang eng miteinander verbunden sind. Betrachten wir z. B. eine

1 Naheres siehe ten Bosch: Die Wirmeiibertragung. Berlin: Julius Springer.
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Rohrstromung, so war im Falle der turbulenten Stromung eine Ge-
schwindigkeitsverteilung, die in der Nahe der Wand nach dem */,-Ge-
setz zunimmt. Diese Geschwindigkeiten sind aber nur die mittleren
Werte. Man beobachtet bei der turbulenten Strémung sehr heftige
Querstrémungen derart, dal Teile der Grenzschicht nach der Rohr-
mitte kommen und dort beschleunigt werden und Teilchen aus der
Mitte in die Grenzschicht gelangen und dort verzogert werden. Durch
diese heftigen Querbewegungen wird die Reibung &hnlich wie bei
Erschiitterungen fester Korper fast aufgehoben, und fiir den Druck-
verlust ist der Impulsverlust mafigebend, der durch die Querbewe-
gungen entsteht. Die Sekundarbewegung vermittelt nun auch den
Wairmeiibergang. Die Grenzschichtteilchen werden durch Leitung
an der Rohrwand erwdrmt, kommen durch die Querbewegung von
der Grenzschicht in kiltere Zonen und geben dort ihre Warme wieder
ab. Andererseits kommen von hier kéltere Teilchen in die wirmere
Grenzschicht und erwdrmen sich dort. Der Mechanismus der turbu-
lenten Warmeiibertragung ist also der, dafl die einzelnen Teilchen
der Stromung abwechselnd zwischen den warmen und kalten Stellen
der Strémung wandern und so die Wérme im wahrsten Sinne des
Wortes transportieren.

Osborne Reynolds! war durch derartige Betrachtungen bereits
zu dem Schlusse gekommen, daf der Warmeiibergang prop. dem
Druckverlust ist. KEs sei angenommen, dafl G die Flissigkeitsmenge
ist, die in der Zeiteinheit in der Grenzschicht ihre Bewegungsgréfe
(gerechnet auf die mittlere Geschwindigkeit w) abgibt. Dann ist nach

dem Impulssatz der Stréomungswiderstand H, — %w Die iibertra-

gene Wirme ist @ = G-c,-49 kalfsec, wenn A der Temperatur-
unterschied zwischen Rohrwand und der mittleren Temperatur im
Rohre ist. Hiermit wird

Q@ G dd
“=F A= F >
nun ist
G:H"g,
w
hiermit
_ H,-cp-g
« = 3600 T

Warmeiibergang und Druckverlust sind also bei konstanter Geschwin-
digkeit direkt prop. Diese Tatsache ist iiberaus wertvoll, weil hier-
durch die sehr sorgfaltigen, vielen Versuche iiber Druckverluste direkt
verwertet werden koénnen.

In anderer Schreibweise lautet obige Gleichung

05'*? ‘i’/‘e— _ 0’0395 (Pé)o,’iﬁ’ o = _%.cp.g élqu [Oa,]./m‘-’f/s/OC]

(f Querschnitt des Rohres, F' Mantelfliche des Rohres).
1 Phil. Trans. Bd. 90, S. 82.
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Die Formel kann z. B. dazu verwendet werden, um aus den bekannten
Formeln iiber den Druckverlust ¢ auszurechnen. Z. B. ergibt sich
aus der von Blasius fiir glatte Rohre gewonnenen Beziehung
= 0;3,1?4 P Ve = 0,395 (P&)o,
VRe 4

Als weiteres wichtiges Ergebnis dieser Zusammenhiinge folgt die
Tatsache®, daBl bei gleichen Randbedingungen das Temperaturfeld
dem Geschwindigkeitsfeld dhnlich ist. In einer ausgebildeten Rohr-
strémung wird also auch die Temperatur nach dem */;-Gesetz zu-
bzw. abnehmen. Vorausgesetzt ist allerdings, daBl wenn bei Eintritt in
das Rohr die Geschwindigkeit konstant ist, auch die Temperatur konstant
ist. Der Anlaufstreckeneffekt, der weiter oben fiir die Stromungs-
verhaltnisse diskutiert wurde, gilt also auch fiir die Temperatur. In
der Anlaufstrecke, d. h. bei hydrodynamisch nicht ausgebildeter Stro-
mung, wird ein stirkerer Druckabfall und somit auch gréBerer Wirme-
iibergang stattfinden.

4. Mittlere Temperaturdifferenz.

Der allgemeine Ansatz des Wirmeiiberganges @ = x- F-A49 setzt
voraus, dal man Flichenstiicke vorliegen hat, fiir die die Tempera-
turdifferenz konstant ist. Dies
wird im allgemeinen nicht der
Fall sein. In einem Kiihler
wird sich das kaltere Medium
erwirmen bzw. das wirmere
einen Temperaturabfall auf-
weisen. Fiir einige einfache
Fille soll im folgenden die
mittlere Temperaturdifferenz
berechnet werden.

a) Gleichstrom.

Luft und Wasser treten
an derselben Stelle in den
Kiihler ein und flieBen in der-
selben Richtung durch den
Kiihler, Abb. 130. Die Tem-
peraturdifferenz ist deshalb anfangs gro und wird dann bei guter
Kiihlwirkung am Austritt des Kiihlers ungefihr gleich Null sein.

Es sei @1 Luftgewicht/Stunde,
@, Wassergewicht/Stunde,
¢, spez. Wirme der Luft.

1 Siehe ten Bosch: Die Warmeiibertragung. Berlin: Julius Springer.
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Wir betrachten ein beliebiges Kiihlelement ¢F. Die Wasser-
temperatur steige fiir dieses Element um di, die Lufttemperatur um
dt; an. Wenn k der Wirmeiibergangskoeffizient ist, so erhilt man

k(tL——t)dFZ GL'cp'Atl: Gw-At,

hieraus erhilt man

¢ tle ty

_Gpe(diy ) G de

F = % ftL—t bZW. F = A m .
trL, 2

Diese beiden Integrale kénnen nicht direkt gelost werden, da in
jedem Ausdruck noch 2 Unbekannte auftreten.

Fiihren wird die verinderliche Temperatur ¢ und #z ein, so koénnen
wir obige Gleichung auch schreiben

GL~Cp(t1 — tL) =@ (t —_ t]) N
hieraus

G
tL:tL1+m(t1 —t).
Diesen Wert setzen wir in das Integral ein und erhalten:

o Gy . tr,—t
= lc( +?;'Lg.?,,> log (m—é)

Da die gesamte Wirme an das Wasser iibergegangen ist, kénnen wir
die mittlere Temperaturdifferenz
durch folgende Gleichung defi-
nieren:

1 = G',,, (tz - tl)
m F-k ’

F konnen wir nun aus beiden In-

tegralen ausrechnen und eliminie-

ren; so erhalten wir

(ta—2t) + (b2, — 1,

2,3 log <;——;‘ : i:)

t,=

b) Gegenstrom.

Tritt die Luft an der  Stelle
Abb.131. Temperaturverteilung bei Gegenstrom. in den Kiihler, wo das erwirmte
Wasser austritt und umgekehrt,
so spricht man von Gegenstrom. Abb. 131. Durch analoge Betrach-
tungen findet man hier
g o Un—tn) = (G —t)
m tL] — tz

2,3 log =22
g I, — ¢,
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Beide Formeln konnen in einer einfachen Regel zusammengefaBt
werden. Mittlere Temperaturdifferenz

_ Temperatur-Diff. (Kiihler Eintritt) — Temperatur-Diff. (Kiihler Austritt)
o n Temp.-Diff. (Kiihler Eintritt)
Temp.-Diff. (Kiihler Austritt)

¢) Gemischte Stromung.

In der Mehrzahl der praktischen Anwendungen ist ein reiner Gleich-
strom oder Gegenstrom nicht zu verwirklichen. Es ist meist teilweise
Gleichstrom und teilweise Gegenstrom vorhanden. Z. B. bei Gehiuse-
kiihlung ist das Temperaturfeld symmetrisch zur Welle, wihrend das
Kiihlwasser von unten nach oben strémt. Bei den unten liegenden
Leitschaufeln ist also Gegenstrom, bei den oberen Gleichstrom vor-

Abb. 132. Aufbau eines Zwischenkiihlers.

handen. Bei den Umkehrschaufeln ist es gerade umgekehrt. Bei
allen Schaufeln, die in einer horizontalen Ebene liegen, ist eine De-
finition im obigen Sinne iiberhaupt nicht méglich. Ahnlich liegen
die Verhialtnisse bei einem Réhrenkiihler, Abb. 132, bei dem durch
Querbleche der Wasserstrom oft gewendet wird. In solchen Fillen
berechnet man am besten die mittlere Temperatur-Differenz nach
der Formel
L+t 4+t
2 2 -

Wie gro3 die Abweichung gegen obige Formel ist, d. h. bei reinem
Gegenstrom oder Gleichstrom, soll in folgender Tabelle 8 gezeigt werden:

Tabelle 8.
t,—t, =1 1,5 2 3 4 5 10 100

— 2 1/ 1 1 1 1/ 1/
tL, — L, = /s I2 ls ls Is /10 /100

b angen. — 1 1014 1038 1,099 1,154 121 141 235

tn genau
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5. Wiirmeiibergangszahlen.

Die in der Praxis verwendeten Kiihler bestehen meist aus einem
Biindel Rohre, die von der Luft senkrecht angestromt werden, doch
so, daB die Luft mehrmals umgelenkt wird. Das Kiihlwasser selbst
wird auch gezwungen, mehrmals durch verschiedene Gruppen Kiihl-
rohre zu flieBen, so daBl die Kiihlflichentemperatur einen ziemlich
konstanten Mittelwert aufweist.

Der Wérmeiibergang wird beherrscht von den Stromungsverhalt-
nissen, die bei senkrecht angestrémten Rohren auftreten. Eingehende
Versuche iiber den Wirmeiibergang an senkrecht angestromten Rohren
stammen von Reiher!. Er hat sowohl einzelne Rohre sowie Rohr-
biindel eingehend untersucht und dabei auch die Temperaturverteilung
iiber der Rohroberfliche eingehend untersucht. Im folgenden seien
kurz einige Resultate mitgeteilt.

Fir ein einzelnes Rohr lassen sich die Versuchsergebnisse gut
darstellen durch die Gleichung

a2 — 0,39 (Pepss,

Diese Beziehung gilt fiir Pécletsche Zahlen von 1000 bis 100000. So
ist z. B. bei

$=0°C; p=1ata,
A =0,203; ¢, = 0,241; y=125,
()12t = 18,85 w5 .keal/m?/h/°C.

Sind nun mehrere Rohre in einer Reihe vorhanden, so wird bei
gleicher Geschwindigkeit vor bzw. hinter dem Rohrbiindel in den
Rohrspalten eine groBlere Geschwindigkeit und auch eine groBere
Durchwirbelung vorhanden sein. Hierdurch wird der Warmeiibergang
erh6ht werden. Nach den vorliegenden Versuchen kann man dieses
durch einen sogenannten Wirbelfaktor X beriicksichtigen, mit dem
man dann « erweitert. Folgende Werte werden fiir die Praxis an-
geraten:

2 Rohrreihen . . . . X =11,

3 » ... X=118,
4 und mehr Reihen X =1,26.

Beispiel 12. Der Zwischenkiihler eines Kompressors bestehe aus mehreren
Rohrreihen von 20 mm AuBendurchmesser, die mittlere Geschwindigkeit in den
Rohrspalten betrage 8,5 m/sec, die Kiihiwassertemperatur sei 25° C. Die Span-
nung im Kiihler sei 3 ata.

Losung:

%i = X.0,39 (P&)0,56

! Reiher, Dr.-Ing. H.: Warmeiibertragung von stromender Luft an Rohre
und Rohrbiindel im Kreuzstrom. Mitt. Forsch.-Arb. 1925, H. 269.
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30000 .. L,
7= m = 3,56 kg/m Cp = 0,241 H A= 0,21 5
A 0,021

=5 = ozan.356 =

_wd _8,5-0,02-3600

Pe=—m=""000aa ~ 20100,
Pé0,56 = 5276 ,
X =1,26 (mehrere Reihen),
«="1 X039 (Poos,
= 00’0% 1,26-0,39-276 =142,5 keal/m?/h/°C.

Streng genommen gelten die oben abgeleiteten Beziehungen nur,
wenn die Anordnung der Kiihlrohre geometrisch #hnlich den ent-
sprechenden Versuchseinrichtungen sind. Insbesondere ist von Wich-
tigkeit, ob die Rohrreihen versetzt sind oder direkt hintereinander
stehen. Indes sind die Abweichungen nicht so groB, daB man alle
diese Einfliisse beriicksichtigen miiite, zumal die fiir die Berechnung
angenommenen mittleren Werte von Geschwindigkeit usw. nur ange-
nahert gelten. Auch sind Abweichungen zu erwarten infolge der
scharfen Luftablenkungen in den einzelnen Kiihlkammern. Allein
hierdurch diirfte der Warmeiibergang um ca. 10% verbessert werden.

VIII. Einstufige Geblise.

Einstufige Geblase sind mit Recht wegen ihres einfachen Aufbaues
sehr beliebt. Fiir kleine Ausfiihrungen geniigt ein freiliegendes Rad
mit zentralem Eintritt der Luft. Zur Abfiihrung der verdichteten
Luft dient zweckmiafBig eine spiralige Erweiterung. Da sich derartige
Ausfiihrungen im Kreiselpumpenbau selbst bei hohen Driicken (Kessel-
speisepumpen) bewihrt haben, liegt ihre Verwendung auch im Geblisebau
sehr nahe. Nun ist man hier aber bei normalen Laufradkonstruktionen
aus Festigkeitsriicksichten sehr schnell an einer Grenze. Trotzdem
haben bemerkenswerte Konstruktionen gezeigt, daBl es bei sorgfaltiger
Ausfiihrung méglich ist, einen Druck von 0,55 atii in einem einstufigen
Geblise betriebssicher zu erzielen. Doch wird abgesehen hiervon bei hohen
Driicken der Wirkungsgrad schlecht ausfallen, wenn man nicht der Aus-
fithrung der Leitvorrichtungen die allergrofite Sorgfalt zuwendet. Da bei
z.B. 0,65 atii die Luft mit nahezu Schallgeschwindigkeit aus dem
Laufrad austritt, sind bei unsachgeméafler Ausfithrung sehr grofle Ver-
luste zu erwarten. Diese beiden Griinde diirften dazu gefiihrt haben, da8
die meisten Firmen dem einstufigen Geblisebau (d. h. fir 4p > 0,3 atii)
keine Aufmerksamkeit geschenkt haben. Wie eingehende Versuche
und daraufhin aufgebaute Konstruktionen des Verfassers bewiesen
haben, lassen sich die oben erwahnten Schwierigkeiten in vollkommen
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einwandfreier Weise iiberwinden und sind so Gebldse herstellbar, die
den mehrstufigen Ausfithrungen unter Umsténden sogar iiberlegen sind.
Die Grundlagen zu diesen Konstruktionen sollen im folgenden ent-
wickelt werden.

1. Theorie der Spiralgeblise.
a) Allgemeines.

Da die Laufriader hier unter denselben Bedingungen arbeiten wie
bei mehrstufigen Geblésen, - gelten fiir ihren Entwurf dieselben Grund-
sitze, die bereits oben entwickelt wurden. Grundsitzlich anders ge-
stalten sich hier jedoch die Verhiltnisse hinter dem Laufrade. Hier
ist die Luft einmal zu verzégern und gleichzeitig in einem Querschnitt,
an den sich eine Rohrleitung anschlieft, zu sammeln. Diese beiden Auf-
gaben erfiillt man in bekannter Weise durch einen spiralférmigen Ring-
raum, der entweder direkt sich um das Laufrad ausbildet, oder unter
Zwischenschaltung eines Leitrades bzw. Leitringes. Da, wie oben er-
wahnt, in diesen Teilen bei hohen Enddriicken sehr hohe Geschwindig-
keiten auftreten, ist die Ausbildung dieser Teile fiir derartige Geblise
von allergrofiter Bedeutung. Gerade die geringe Beachtung, die oft in
der Praxis diesem Punkte zugewandt wird, diirfte ein Grund sein fiir
viele entmutigende MiBerfolge in dieser Richtung.

Da das Laufrad vollkommen achsensymmetrisch gebaut ist, sind
die giinstigsten Umsetzungsverhéltnisse zu erwarten, wenn die Strémung
ebenfalls achsensymmetrisch ist, d. h. am Laufradaustritt miissen iiber-
all dieselben Geschwindigkeiten vorhanden sein. Dies ist die Grund-
lage fiir den Entwurf der Spirale. Dieselbe muf3 an jeder Stelle be-
zogen auf ein konstantes Bogenstiick dieselbe Luftmenge aufnehmen.
Als 1. Naherung mufl der Querschnitt der Spirale dann prop. dem
Beaufschlagungsbogen wachsen. Dies setzt voraus, daB in allen Quer-
schnitten dieselbe Mittelgeschwindigkeit herrscht. Dies ist aber eine
sehr grobe Annahme. Weil die Stromlinien stark gekriimmt sind, werden
auf die auflenliegenden Teile Zentrifugalkrifte ausgeiibt, die eine
Drucksteigerung und Geschwindigkeitsverminderung fiir auBenliegende
Luftteilchen erzeugen. Hierdurch wird die mittlere Geschwindigkeit
nach dem Austritt der Spirale zu stark vermindert. Es wird also
eine bedeutend stirkere Erweiterung notwendig, wie dem mit dem
Bogen prop. Anwachsen entspricht.

Die notwendige Erweiterung kann nach dem Impulssatze genau
berechnet werden. Da nach Austritt aus dem Laufrad keine Energie
mehr aufgenommen wird, mul der Drall der Fliissigkeit konstant
sein. Dies fiihrt zu der bekannten Gleichung r-c, = const. Dieser
Satz gilt aber nur dann, wenn die Geschwindigkeiten auf einem Kreis-
umfange dieselben sind. Diese Forderung ist nur zu erfiillen, wenn
die Seitenflichen Rotationsflichen irgendwelcher Art sind. Wird
hierauf, wie bei vielen Ausfilhrungen der Praxis, nicht geachtet, so
sind Abweichungen von obigem Gesetze zu erwarten. Durch Uber-
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schlagsrechnungen kann man indes zeigen, da die Abweichungen bei
den in der Praxis iiblichen Formen keine sehr groBen sind und im
allgemeinen vernachlissigt werden konnen. Zwingende Griinde fiir
diese Ausfithrung z. B. konstruktiver Art liegen hier nicht vor. Die
Modellherstellung ist z. B. bei Beibehaltung der Rotationsseitenfliichen
sogar einfacher.

Bei Annahme obiger Regel ist die Konstruktion der Spirale eine
reine mathematische Angelegenheit. Fiir einfache Formen, z. B. Kreis,
Trapez und Rechteck, ld8t sich sogar eine Formel fiir. den #uBeren
Durchmesser entwickeln.

b) Parallele Seitenwiinde.

Es sei angenommen, daB die Spirale sich nur nach auen erweitern
soll. Die Seitenwénde sind dann parallel. Die Tangentialkomponenten

c, Ty
der Geschwindigkeit berechnen sich nach der Formel ¢, = "; 2. Die

Meridiankomponente c,, ergibt sich aus der Kontinuititsgleichung zu

c, -7
C,, = M Bezeichnet « den Neigungswinkel der Absolutsge-
r
c
schwindigkeit gegen die Tangente, so ist tgo = Z—"‘ =% = const.

u o
Die Stromlinien sind also logarithmische Spiralen. Eine beliebige
Stromlinie kann man als duflere Begrenzung benutzen,
so dafl also auch die Spirale eine logarithmi-
sche Kurve ist.

c) Konische Seitenwiinde.

Die Seitenwéinde sollen nun einen Winkel 2 4 ein-
schliefen, so daB konische Winde entstehen. Fiir den
Fall, daBl die dullere Begrenzung eine gerade Linie ist,
1aBt sich die Spirale genau berechnen. ’"a

Die Tangentialkomponente ist wie vorhin

. €y, To
u Ty

Die Mferldla:nkomponente berechnet sich aus der Kon- 00 0
tinuitétsgleichung mit konischen
o "Torbo Seitenwiinden.
0

Co 70 = Cp, 7 by ; Cn ="

b 1iBt sich nun durch r ausdriicken. Aus Abb. 133 erkennt man

b=b,+2(r—r)tgd;
hiermit
€y, To Do

m = by +2(r—ry) tgdl-r’

C
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Hieraus ergibt sich die Neigung o der Stromlinien gegen die Tan-
gente zu

toq €, o
g Cu €yt 0o+ 2(r — 7o) tg 0]

Ist ¢ der laufende Winkel in Polarkoordinaten, Abb. 134, so erkennt
man

dr ¢

rdep ge,

4 dr Cm, by .
‘ rdg o, [b,+2 (@ —r)tgd]’
¢ h.ieraus entsteht die Differentialgleichung

'/ [ +2.0 (—0—1>tg6_]—tguco do,

indem

Abb. 13;4. Beginn einer

Spirale. K

Mo

= to
c g%
Uo

eingesetzt wurde.

Die Losung dieser Gleichung ist:
L (. To (T |
?=u {(1 240t 6>ln +22 (ro 1>tg51.

Aus dieser Gleichung kann man ¢ in Abhangigkeit von 7 ermitteln
und so die Spirale aufzeichnen. Die Spirale besteht aus einem loga-
rithmischen Teil, zu dem eine lineare Funktion hinzukommt. Nun kann
unter Umstinden der logarithmische Teil verschwinden, nimlich fiir

1—2 r" tgd = 0. Aus Abb. 133 erkennt man, daB das gerade dann

der Fall ist, wenn die Spitzen der konischen Seitenwinde sich in dem
Wellenmittel beriihren. In diesem Falle wéachst die dulere Be-
randung der Spirale tatsdchlich prop. dem Beaufschlagungs-
bogen. Diese einfache Beziehung, die in der Literatur noch nicht
bekannt zu sein scheint, ist fiir einfache Spiralkonstruktionen ein
bequemes Hilfsmittel.

Bisher war der Winkel 0 beliebig angenommen worden. Die Grenze
fir ¢ ist nun dadurch gegeben, daB ein Stromfaden in der Spirale
keinen zu groBen Erweiterungswinkel haben darf, um Ablésungen zu
vermeiden®. Dieser Winkel muB natiirlich in Richtung der absoluten
Stromung gemessen werden, ist also wesentlich kleiner wie J selbst.
Nun liegen aber die in der Praxis iiblichen Winkel fast alle in dem
zuldssigen Bereich. Zudem diirften kleine Abweichungen keinen groBen
EinfluB haben, da die Luft nach Austritt aus dem Laufrad sehr
turbulent ist und sicherlich gréBere Erweiterungen zulissig sind, wie

! Der tatsiichliche Erweiterungswinkel ¢ ist mit Hilfe der sphir. Trigono-
metrie genau berechenbar. Ist ¢ die Nelgung der abs. Stromlinien gegen die
Tangente, so ist cos ¢ = cos d-sin® & - cos? «
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unter Stromungsverluste angegeben wurde. Auch ist anzunehmen, daf
bei zu groem ¢ nur die Umsetzung der kleinen Meridiankomponente c,,
in Mitleidenschaft gezogen wird.

Beispiel 13. Fiir ein Beispiel wurde eine derartige Spirale durch-
gerechnet. Die Ergebnisse befinden sich in Abb. 135. Es war

0, =13% r=200mm; b=20mm; J=30°.

Nun ist die hier behandelte s
Trapezform fiir den Querschnitt -
der Spirale sowohl guitechnisch e
wie stromungstechnisch wegen =] //
der scharfen Ecken nicht geeig- T //
net. Diese Ecken wird man v
zweckmiflig abrunden, oder zs
auch — ein oft angewandtes 4
Verfahren — man ersetzt die /
gerade Mantellinie durch einen //
flachen Kreisbogen. Auch hier /
laBt sich obiges Verfahren gut
anwenden. Sind die Trapez- 200} 7 g —y
querschnitte genau ermittelt,
so ersetzt man die dullere ge-
rade Linie derart durch einen
Kreisbogen, dafl die Querschnittsflichen gleich sind. Bei geniigend
groem MaBstab 146t sich diese Operation nach dem Augenmall bequem
ausfiihren. Die Fehler, die dadurch entstehen, daBl man die beiden
Fliachen gleichsetzt, d. h. an verschieden grofen Radien gleiche Ge-
schwindigkeiten annimmt, liegen innerhalb der Toleranz, die guBitech-
nisch gefordert werden miissen.

Abb. 185. AuBendurchmesser einer Spirale
mit konischen Seitenwinden.

<b/—>|

d) Kreisformiger Querschnitt. ———}Y —
Obschon streng genommen der Kreis als
Grundform der Spirale keine achsensymmetri-

sche Stréomung ergibt, findet man diese Form
sehr oft wegen der einfachen Herstellbarkeit.

Die Berechnung?® soll indes unter der Voraus- T__ m
Qs

setzung geschehen, dal das Gesetz r-c, = const
erfiillt ist.

Aus Abb. 136 erkennt man zunichst die Be-

ziehung : K
b\2 Abb. 136. Spirale mit

<?> + (T — a,)? = p%. kreisformiger Spirale.
Die Bedingung, dafl prop. dem Beaufschlagungsbogen ¢, die Férder-

menge v wichst, ergibt v, v, wo v das gesamte Volumen bedeutet.

360

1 Siehe auch Pfleiderer: Kreiselpumpen. Berlin: Julius Springer.
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Nun ist .
v=[c, dF; ¢,——2"; dF=bdr;

u r
Cu,"To 360 bdr
v :f—r— bdr  oder @, =— ¢, 1| -

Setzen wir b aus obiger Gleichung ein, so entsteht

ate
P 3—3—0-%37‘0‘]'}/92—(r—a)2dr=§i—oouo’l'02n(a—Va'z——-gé)'
e

a—

Fiir den Entwurf ist nun die Beziehung ¢ = b (p) vorteilhafter.
Man erhalt

— Ly R
= a¢720ncuo'ro P T20mc, 1)

Ist o klein gegen a bzw. 7', so vereinfacht sich die Formel zu

Wire a konstant, so wiirde der Querschnitt prop. dem Beaufschlagungs-
bogen zunehmen. Die Zunahme ist hier jedoch prop. a-¢@, eine Regel,
mit Hilfe der man bei Kenntnis von @ und eines Querschnittes, z. B.
des Endquerschnittes, sofort alle iibrigen Querschnitte berechnen kann.
Fiir viele Zwecke geniigt es, zuerst den Verlauf von @ ungefihr zu
schitzen. '

e) EinfluB der Reibung auf die Dimensionierung der Spiralen.

Bei obiger Betrachtung war vorausgesetzt, dal die am Umfange
des Laufrades austretende Luftmenge prop. dem Beaufschlagungsbogen
ist. Auflerdem war der Druck an einem Kreisumfange als konstant

angenommen worden. Es fragt sich,
inwieweit diese Annahmen mit der
Wirklichkeit iibereinstimmen. Da
dahingehende Versuche in der Li-
teratur nicht gefunden werden
konnten, hat der Verfasser syste-
matisch die Stromungsvorgénge in
einer Spirale untersucht. Rings
am Umfange wurden einmal an
einem Geblise die statischen Driicke
durch Anbohrungen gemessen. Zur Bestimmung des Gesamtdruckes
wurden drehbare Rohrchen eingefiihrt, die so eingestellt werden
konnten, daB die Offnung der Stromungsrichtung entgegen gerichtet
(Abb. 137) war. Der Druck wurde durch einen Gummischlauch auf
ein mit Wasser gefiilltes U-Rohr geleitet. Da der Druck am griBten
ist, wenn die Offnung der Stromung entgegen gerichtet ist, konnte
man durch Beobachtung des max. Ausschlages leicht die richtige
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Stellung finden. Diese MeBstellen befanden sich unmittelbar hinter
dem Laufrad (zirka 2 bis 5 mm). Bei einem Geblése, dessen Spirale
nach obigen Grundlagen dimensioniert war, wurden nun fiir ver-
schiedene Foérdermengen die Driicke usw. gemessen. Es zeigte sich das
verbliiffende Ergebnis, daB nicht einmal fiir die normale Férdermenge
der Druck am Umfang des Laufrades annahernd konstant war. Nun
hingen Druck und Férdermenge eines Laufrades infolge der Kennlinie
in qualitativ bekannter Weise voneinander ab. Bei einer Steigerung
des Druckes tritt sofort eine Verminderung der Férdermenge ein und
umgekehrt. Ist nun der Druck am Umfange eines Laufrades nicht
konstant, so kann auch die Férdermenge, bezogen auf die Bogeneinheit,
nicht konstant sein. Das Laufrad ist also ungleichmafig beaufschlagt.
Da sowohl iiber wie unter der normalen gleichméBigen Forder-
menge der Wirkungsgrad abfallt, wird ein ungleichmafBig beaufschlagtes
Laufrad immer einen schlechteren Wirkungsgrad haben. " Derartige
Verhiltnisse sind also schon fiir das Laufrad sehr schad-
lich und beeinflussen den Wirkungsgrad deshalb in zweifacher Be-
ziehung.

Da die Druckdifferenzen, die sich am Umfange ausbildeten, bei
verschiedenen Geblisetypen bis zu 100 % ausmachten, schien eine ein-
gehende Untersuchung angebracht. Es zeigte sich dann bald durch
Druckmessungen an verschiedenen Radien, daBl das oben benutzte
Gesetz r-c¢, = const. nicht genau zutraf. Die ersten Versuche wurden
durchgefiihrt mit einstufigen Geblisen von 1500 m?/st, die auf 0,42 atii
verdichteten. Die Umlaufsgeschwindigkeit des Laufrades war hierbei
zirka 240 m/sec. Die hierdurch in der Spirale auftretenden hohen Ge-
schwindigkeiten von zirka 180 m/sec legten nun den Gedanken nahe,
daB die Wandreibung in der verhaltnismiBig engen Spirale eine sehr
groBe Rolle spielen konnte. Eine einfache Uberlegung zeigt nun, daB
bei groBer Reibung grole Abweichungen von der theoretischen Form der
Spirale bedingt sind, wenn der statische Druck am inneren Kreis-
umfange konstant gehalten werden soll.

Man stelle sich zundchst ein kreisférmig gebogenes Rohr vor, durch
welches eine konstante Luftmenge durchgedriickt wird. Infolge der
Reibung wird der statische Druck in Richtung der Strémung abnehmen.
‘Will man nun fiir diesen Fall trotzdem lidngs des
Rohres einen konstanten Druck erzielen, so kann /‘
man dies durch eine gleichmaBige konische Z
Erweiterung erzwingen. Der Erweiterungs- _|nsush r2stefa
winkel mufl so groB sein, da die Druckzunahme
infolge der Verzogerung gerade gleich ist der \\
Druckabnahme infolge der Reibung. Dieser Er-
weiterungswinkel kann leicht ausgerechnet werden. v, 13s. Element eines
In Abb. 138 sei ein abgewickelter Ausschnitt des konischen Rohres.
Rohres von der Linge ! betrachtet, dessen End-
querschnitte #; und F, seien. Unter der Annahme, daf} die Reibung
v+

2
Kearton-Eck, Turbogeblise. 11

durch die mittlere Geschwindigkeit festgelegt sei, gilt fiir den
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Reibungsverlust
gl e
dp=1 7? 2

Nach dem Bernoullischen Satz ist nun

A I B
Pty =T ey

hieraus
Py — P = 5}'”9(”12 — 7).
Aus der Kontinuitéitsgleichung folgt
v F, =, F,.
Dies setzen.wir ein und erhalten
Dy — P = ggv1 <1—'§§>~

Soll kein Druckverlust eintreten, so muf}

4 P=DP; — Py
sein; hieraus
1 *> . tutn
29 < - F) "4 2
Unter der vereinfachenden Annahme
oy BT
ist
AN
(-7)=tg
Da nun

erhalten wir
=) (o tdy) _ ;1
d;? dy

da es sich um geringe Erweiterungen handelt, kann man setzen

d,~d,.
Hiermit erhalt man fiir den Erweiterungswinkel
i A
tglx 5 ? ; o~ 'é— .

Der Erweiterungswinkel ist also gleich dem halben Reibungs-
koeffizienten. Fiir rauhe Winde ergibt sich so zirka 1°.

Handelt es sich nun in unserem Falle um eine Spirale, so werden
dhnliche Verhaltnisse auftreten; soll der Druck am Umfange des Lauf-
rades konstant sein, so muBl nach dem Austritte zu eine immer stirker
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wachsende Vergroflerung der Spiralquerschnitte vorhanden sein, wie
nach der rein theoretischen Dimensionierung notwendig wire. Durch
die der Spirale stéindig zustromende Luft werden die Verhiltnisse
erheblich verwickelter und eine exakte Ausrechnung unmdglich.

a) Reibung in einer kreisférmigen Spirale.

Ist die Grundquerschnittsform der Spirale ein Kreis, so lifit sich
eine angeniherte Rechnung durchfithren. Die mittlere Geschwindig-
keit in der Spirale sei ¢, der Beauf-
schlagungsbogen ¢ (siehe Abb. 139).
Fiir ein Element ds ergibt sich ein
Reibungsverlust

dH——ldsc .

hierdurch tritt ein kleiner Verlust an
kinetischer Energie auf, derart daB

dc? cdc
dH, =55 = =2
Durch Gleichsetzen ergibt sich
ds ¢ de Ads Abb. 139. Schematische Darstellung
gdc: —17%’ T:-——ng einer Spirale.

Mit der Annahme, daf3 gleiche Beaufschlagungsbogen dieselbe Er-
giebigkeit haben, entsteht

zd? Vg
T =g 4= VVngeo’

dies setzen wir in obige Gleichung ein und erhalten

de 1 ds
Pk —4 924’ 4= Vnz;so
In 1. Ndherung® kann
T
ds = 7'0 d(p 1—8‘6
gesetzt werden.

do _dy
il VEQ-ISO-A'

Durch Integration entsteht:
1 1 Argm
_2[_:_":}= 2A0180 [1/_ V‘pl]
Die Randbedingung ist ¢ =¢, fiir ¢ =0, indem die Meridiankompo-
! Bei grofen Gebldsen ist oft d im Verhéltnis zu r ziemlich groB, so daB

fiir diese Fille obige Annahme einen zu kleinen Reibungsweg ergibt.
11*
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nente ¢, vernachléssigt werde.

1 17 dre=x
I
1 Alryem

— 1
e 304 1P T

Dies setzen wir nun wieder in obige Gleichung

d=|/%.4
ein und erhalten
I Arg-m 1
o aff )
Nun ist
—
d:V%A

der Durchmesser ohne Reibung bei unverénderter mittlerer Geschwin-
digkeit, so dafl B
Cy
dy—a /%

der Durchmesser ist, wenn keine Reibung vorhanden ist.

. Cu 7 Vg Veu- 41y _ E @ Cy
a5 [ TR % o ogans 5]

So ist eine einfache Formel gewonnen, die die durch die Reibung
notwendige Korrektur berechnen laBt. Fiir d, hat man die Werte
zu setzen, die sich nach der reibungslosen Theorie ergeben.

Der Entwurf einer Spirale ist also in zwei Schritte zerlegt:

1. Berechnung der Querschnitte bei reibungsloser Fliissigkeit.
2. Korrektur infolge der Reibung.
Schreiben wir das Ergebnis in der Form

d=d,(1+4 ) %,
so gibt

1+a)/3
die prozentual notwendige Vergroferung des Durchmessers der Spirale an
/ —
@ Cu
o =0,1465-1-7, l/ R

Die notwendige Erweiterung wéchst also prop. der Wurzel aus dem

Beaufschlagungsbogen ¢, wenn Ei =1 gesetzt werden kann, d. h.

bei groBen Gehdusedurchmessern und diinnen Spiralen (kleine Férder-
mengen).
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Da r,, d usw. konstant bleiben, erhdlt man das entsprechende «
fiir andere Winkel, indem man « prop. der Wurzel aus dem Beauf-
schlagungsbogen umrechnet. Tab. 9 zeigt eine Zusammenstellung
dieser Zwischenwerte fiir ein ausgerechnetes Beispiel.

Tabelle 9.

Cy ® ® F
' Qcn o 2 V:TO 1+« V§66 7,
22,5 11,85 1,025 0,115 1,115 1,18
45 17 1,04 0,1625 1,163 1,25
90 24,5 1,06 0,23 1,23 1,33
135 30,4 1,073 0,277 1,277 1,42

180 35,5 1,082 0,326 1,326 1,5

225 40 1,093 0,366 1,366 1,563

270 442 1,1 0,4 14 1,62
315 48 1,11 0,43 1,43 1,66
36 51,6 1,114 0,46 1,46 1,72

Beispiel 14: Fiir ein einstufiges Spiralgeblase von 4000 m?/st und 0,4 atii sei
die Spirale zu entwerfen. Der Raddurchmesser sei 430 mm, der Grundkreis-
durchmesser der Spirale 27, =535 mm. Aus den Laufraddiagrammen folgt
¢, =136 m/sec; 1 sei gleich 0,045 gewihlt. Hiermit ergibt sich fir den End-
querschnitt ¢ =360°

360-136-3600- 1,22

g0 = 0,1465-0,045-0,2675- —00 -~ 0,46 ;
ferner ist
¢, 1 o 1
T 1,26’ T, 1,128°
Hiermit wird
1
V~ 1+ 46 ——= 1193 =13.

Der Faktor 1,22 beriicksichtigt die durch die Verdichtung entstehende Verklei-
nerung des Volumens. Der Enddurchmesser mufl also um 30% ver-
groBert werden, d. h. der Endquerschnitt um 69%. Bei Geblidsen dieser
Art ist mithin der EinfluB der Reibung ziemlich erheblich. So ist es nicht
verwunderlich, daB bei Ausfithrungen mit dem reinen theoretischen Querschnitt
so erhebliche Abweichungen entstehen.

Wenn auch der Rechnung gewisse Vereinfachungen anhaften, so
diirfte das Ergebnis doch der Gréfenordnung nach richtig sein, wie
auch die unten angefiihrten Versuche zeigen.

Schreiben wir ¢ in der Form

« = 0,1465 A-7, ]/T" o

V b
so bezeichnet 7, ¢, den Drall, der prop. der Druckhédhe ist. Wir konnen

also schreiben
H
(14 prop . V—V . 7‘0
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Der EinfluB der Reibung ist also um so grofler, je grofer die Druck-
hohe und je kleiner die Fordermenge ist. 7, hingt im wesentlichen
von der gewéhlten Drehzahl ab.

B) Beliebige Querschnittsformen der Spiralel.

Es zeigt sich, dafl obige Berechnungsmethode auch auf geometrisch
ganz beliebige Querschnitte ausgedehnt werden kann, wenn alle nach-
folgenden Querschnitte geometrisch ahnlich sind.

Nach den Regeln der Hydraulik kann man die Reibung in be-
liebigen Querschnittsformen dadurch ermitteln, da man in die
Formel fiir den Widerstand im XKreisrohr den Durchmesser durch
den 4fachen hydraulischen Radius ersetzt. Hierunter versteht man

das Verhaltnis —Z— =a; an Stelle obiger Gleichung

lds c®

H =73,

tritt also hier p Ids e
Hr:ﬂ_é_g-

Ist ¢ die mittlere Geschwindigkeit im jeweiligen Querschnitt, so ist
der Verlust an kinetischer Energie

cdc

aH,— -5,

hieraus de 2 ds
¢ " 4a2

Die Annahme, daf die Ergiebigkeit der Spirale prop. dem Beauf-
schlagungsbogen wichst, ergibt

Da alle Querschnitte geometrisch dhnlich sind, gilt fiir einen beliebigen
Querschnitt w2
F=C"-a%, wo C’=—F9—

0

ist und bei einem beliebigen Querschnitt ausgerechnet werden kann.
Analog zu obigem ergibt sich

] V‘P
a2 —_ 7
c-a*-C 360
V; ’ ’ / V
a=—:-A; A = SAn -
Ye L 360 ¢

1 Beim AbschluB dieser Untersuchungen erschien eine Arbeit von Pfleiderer:
»,Untersuchungen aus dem Gebiete der Kreiselpumpen“, Forschungsheft 295,
in der auch auf den grofien EinfluB der Reibung in Spiralgehdusen und Leit-
ringen hingewiesen wird. Pfleiderer berechnet die notwendige Erweiterung, die
infolge der Reibung an geraden Seitenwinden notwendig wird. Der EinfluB
der Mantelfliche wird hierbei vernachlassigt. Bei Spiralen mit beliebigen Quer-
schnittsformen entstehen hier jedoch Schwierigkeiten, da dann in der Fest-
legung der Mantelfliche eine gewisse Willkiir besteht. Fiir diese Zwecke er-
scheint das Rechnen mit dem Querschnitt bzw. dem hydraul. Radius zweck-
maBiger.
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Durch Einsetzen in obige Gleichung entsteht
de _Ads

& 8y’

Nehmen wir wieder als Reibungsweg den inneren Durchmesser der
Spirale an, so ist

ds=r,-do- 180’
hiermit
de  Arydeem
¢l 8- Ygp-4-180
Die Integration ergibt
1 A

Vo 84180 718 V"’“"}

Dies setzen wir in die Gleichung von a ein und erhalten

a=Ypd [8};4’70180]/ +o= }

beachten wir hier

d = Vi A
c
als den Durchmesser ohne Reibung bei gleicher Mittelgeschwindigkeit,
so ist
¢ Ve Cu- 21
e=a)Elit St

8.4'-180

0 — aol/cg[l +0,0413 17, ]/""VE" : WJ .

In Wirklichkeit ist es nun nicht mog-
lich, bei anderen als Kreisfarmen und recht-
eckigen Formen geometrische Ahnlichkeit zu
erhalten, weil die Anfangsbreite ja durch
die Laufradbreite bestimmt ist. Man kann
sich aber dadurch helfen, dafl man fiir a,
einen mittleren Querschnitt zugrunde legt.
Aus der letzten Formel rechnet man dann
a bzw. F aus. Dann legt man die Begren- )
zungslinien so, daB jeweils das berechnete F  *"Vgi. Sidwnastorm des
vorhanden ist. Die hierbei auftretenden ge-
ringen Unterschiede in der geometrischen Ahnlichkeit diirften das
Resultat nur sehr wenig beeinflussen.

754

Beispiel 15: Fiir obiges Gebldse soll eine Spirale entworfen werden, deren
2
Bildungsform aus Abb. 140 zu erkennen ist. Die Konstante C’ =1;~, ergibt sich

fiir einen mittleren Querschnitt zu C’ =18, bei ¢ = 360 berechnet sich

g0 = a]/%(l +0,55).
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Die exakte Bestimmung von % ist nun sehr umsténdlich. Fiir den Zweck

der vorliegenden Berechnung diirfte es indes geniigen, wenn man

setzt, wo r,, der Radius des Schwerpunktes der Spiralquerschnittsfliche ist, die
gerade betrachtet wird. Die Ergebnisse dieser Rechnungen sind in folgender
Tabelle 10 zusammengestellt.

Tabelle 10.

Cu 12 1/« ar /2% v i)2_£

? | = |0 ]/360 Va, (1+o,o413 ir, V 2 w) (dm -
925| 1,062 | 0,382 1,105 1,222
45 | 1094 | 0194 1141 1302
90 | 114 0.275 1192 142
135 | 1175 | 0.336 193 1512
180 | 1205 | 0,389 1,261 1591
995 | 1928 | 0434 129 1664
270 | 195 0,476 1,321 175
315 | 1272 | 0513 134 1797
360 | 1.29 0,55 1365 1,862

Gegeniiber dem kreisférmigen Querschnitt ist hier also eine etwas
groBere Erweiterung notwendig. Dies kommt daher, weil die Reibung
in kreisformigen Querschnitten bekanntlich am geringsten ist. Fir

@ = 360° ist der Unterschied %‘:i = 1,086, d. h. ca. 8,5%.
Der Gang der Rechnung ist nun der, dall man fiir die angenom-
mene Querschnittsform die Spirale berechnet, wie es die reibungslose

Fliissigkeit verlangt. Dann berechnet man nach obigen Angaben die
Werte
(-4
d Fon

und vergroBert die Querschnitte entsprechend.

Diese Rechnung diirfte fiir praktische Zwecke geniigen. Die bei
der Entwicklung obiger Theorie gemachten Vereinfachungen bedingen
indes gewisse Abweichungen. Dieselben sind ungefihr von derselben
GroBenordnung wie die Fehler, die dadurch entstehen, dal der Rei-
bungskoeffizient fiir die ganze Spirale als konstant angenommen ist.
AuBlerdem ist die GroBe von A nicht mit absoluter Treffsicherheit an-
zugeben, da die Oberflichenbeschaffenheit in der Spirale hierauf einen
groBen EinfluB ausiibt.

2. Versuche mit Spiralgeblisen.

Auf Abb. 141 und Abb. 142 befinden sich die Versuchsergebnisse
eines der ersten Spiralgeblise, das nach der oben entwickelten Theorie
entworfen wurde. Es war fiir eine normale Leistung von 30000 m3/st
bei einem Uberdruck von 2000 mm W.-S. bestimmt. Durch einfache
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Anbohrungen wurde der statische Druck unmittelbar hinter dem Lauf-
rade und in radialer Verlingerung am &uBleren Umfange der Spirale
gemessen. Insgesamt waren 5 MefBstellen auf dem Umfange verteilt.
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Abb. 141. Kennlinie und Driicke am Umfang der Spiralen.

Von 10000 bis 40000 m® wurden fiir eine Reihe Punkte die Driicke
ermittelt und in Abb. 141 und 142 aufgetragen. Die stark aus-
gezogene Linie ist die Kennlinie des Geblises. Die anderen Kurven
zeigen den Druckverlauf fiir verschiedene Stellen der Spirale an.
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Man erkennt, wie am #uBlerem Umfange die Driicke sich allméhlich
dem Enddrucke nihern. Die Driicke am Laufradumfange sind bei
kleinen Fordermengen sehr verschieden, und zwar wachsen sie mit
steigenden Beaufschlagungsbogen, was darauf schlieflen 1aft, da die

I
—F0 §
ﬁ;—\ a ~C
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70000 20000 30000

Abb. 142. Kennlinie und Driicke am Laufradumfang.
Raumtemp. im Mittel 14.5° C B = 40,50°;

Da = 1160; ba = 40 mm; 18 groBe Schaufeln

Di = 400; b = 82 mm.

40000

Beaufschlagung des Laufrades mit wachsendem Winkel abnimmt.
GroBlere Abweichungen sind vorhanden bei der Mefistelle, die sich
sehr nahe an der Zunge befindet. Es stellte sich nachher heraus,
daB hier ein GuBfehler vorlag, der bei den sehr kleinen Querschnitten
im Anfang der Spirale sich sehr auswirken kann. Die Driicke am

Laufradumfang sind niherungsweise bei 35000 m® konstant.

Der
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beste Wirkungsgrad liegt hingegen bei 30000. Die nach obiger Theorie
notwendige Erweiterung des Querschnittes bei 360° betrug 62%.
Dieselbe wurde auch ausgefithrt. Die Kurven lassen darauf schlieen.
daB8 eine nochmalige 10%ige Erweiterung einen Vorteil haben diirfte.
Der erreichte maximale Wirkungsgrad betrug ca. 80%. Ahnliche
Geblise, deren Spiralen nach der bisherigen Methode ausgebildet
waren, ergaben Wirkungsgrade von ca. 70%, d. h. die Beriicksichti-
gung der Reibung bewirkte also im vorliegenden Falle eine Verbes-
serung von ca.14%?*. Auf Abb. 142 befinden sich auch die Gesamt-
driicke kurz hinter dem Laufrad. Zum Vergleich ist die Kennlinie
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Abb. 143. Versuchsergebnisse eines einstufigen Gebldses der Frankf. Maschinenbau-Akt.-Ges.

Da=430 20 Schaufeln ta =18,5° C 1.015 ata Raumdruck Ubersetzung 1: 9,4
Getriebe und Lagerreibung 6,2 PS bei n =1000
6,7 PS bei n=1100.

eingezeichnet. Die Messung wurde nach der bereits oben beschrie-
benen Methode ausgefiihrt. Zur Erzielung groBerer Ablesegenauigkeit
wurde das offene Manometer mit dem statischen Druck an der be-
handelten Stelle verbunden. Hierdurch erhélt man iibrigens sofort
die Geschwindigkeitshohe. Fiir jede Fordermenge mufiten diese Rohr-
chen besonders eingestellt werden.

1 Die Messungen wurden mit Dampfturbine und zwischengeschaltetem
Torsionsdynamometer ausgefiihrt. Die Kraftmessung verbiirgte eine Genauig-
keit von % %.
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An der 1. MeBstelle sind wieder gréBere Abweichungen vorhanden.
Auch hier ergeben sich naherungsweise bei 33000 bis 38000 m?/st die-
selben Driicke. Sowohl aus diesen wie auch aus einer Reihe anderer
derartiger Versuche ist mit Sicherheit zu erkennen, daBl unterhalb
der normalen Fordermenge die Driicke am Laufradumfang nach dem
Anfang der Spirale zu abnehmen, oberhalb  derselben hingegen zu-
nehmen. Gerade letztere Tatsache erscheint sehr plausibel. Stromt
durch die Spirale eine groflere Menge, als dem Entwurf zugrunde
liegt, so kann der Druckverlust nicht mehr durch die Erweiterung
der Spirale ausgeglichen werden, der Druck wird also abnehmen und
umgekehrt, wie die Versuche es auch zeigen.

Die Wirkungsgradkurve derartiger Spiralen zeigt einen sehr flachen
Verlauf. Bei Abnahme der Fordermenge von 3000 auf 2000 m3/st
sinkt der Wirkungsgrad nur von 0,8 bis 0,75.

Es liegt auf der Hand, daBl bei Geblasen von sehr kleiner Férder-
menge der Einflul der Reibung noch gréfer ist. In Abb. 142 sind die
Versuchsergebnisse eines kleinen Geblises von 4000 m®/st fiir zirka
0,4 atii. Die Drehzahl ist ca. 10000/min und wird durch ein Getriebe
auf 1100 untersetzt. In dem aufgetragenen Wirkungsgrad sind die
Getriebeverluste mit enthalten. Der maximale Wirkungsgrad von
N.a = 0,676 mufB bei der kleinen Menge als ein sehr hoher bezeichnet
werden. '

Es ist bemerkenswert, dal bei derartig kleinen Geblisen (und an
noch kleineren) die einstufige Ausfilhrung mit guter Spirale erheblich
bessere Umsetzungsgrade gibt, wie die 2stufige, trotzdem bei letzterer
Radreibung und Laufradverluste kleiner werden. Der Grund diirfte
wohl der sein, daB bei einstufiger Spirale die gesamte Luftmenge mehr
oder weniger einem einzigen groBeren Querschnitt zugefiithrt wird,
wihrend bei mehrstufiger Ausfiihrung die Luft nach Austritt aus dem
Laufrad ihre Energie in sehr viel engern Querschnitten, die durch
die Leitschaufeln bedingt sind, umsetzt. Letztere haben einen er-
heblich kleineren hydraulischen Radius wie eine Spirale, weshalb auch
die Reibungsverluste trotz der geringeren Geschwindigkeiten . groBer
sein konnen. Als Beispiel sei nur angefiihrt, daB ein Geblise von
1500 m®/st auf 0,45 atii, zweistufig ausgefiihrt nach der bewahrten
Bauart der vielstufigen Geblise, einen Wirkungsgrad von 0,45 ergab.
Bei einstufiger Ausbildung mit einer nach obigen Grundsitzen kon-
struierten Spirale ergab sich #,,,,, = 0,62, d. h. zirka 27% Unterschied.

3. Ausfiihrungsbeispiele.

Einstufige Geblidse haben gegeniiber mehrstufigen den groBen Vor-
teil konstruktiver Einfachheit. Bei kleineren Laufridern geniigt eine
freiliegende Lagerung, so dafl das ganze Gehduse ungeteilt ausge-
fithrt werden kann. Das Spiralgehduse kann z. B. durch einen Flansch
an dem Lagerbock befestigt werden. Das Gehduse selbst ist meist
vorne abgeschlossen durch einen runden Deckel, an den gleichzeitig
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das Saugrohr zentrisch angeschlossen wird. Im iibrigen ist die Kon-
struktion ahnlich wie bei einstufigen Kreiselpumpen?.

Der sich auch hier ergebende Axialschub kann auf verschiedene
Weise aufgenommen werden. Bei kleineren Driicken bis ca. 1000 mm
W.-S. verzichten viele Firmen auf eine
besondere Ausgleichvorrichtung und hal-
ten die Lager entsprechend stirker. In
sehr vielen Fillen geniigen auch einfache
Bunde, die die Lagerschalen seitlich be-
lasten. Fiir hohere Driicke wird man
zweckmaBig, sofern man kein Blocklager
verwenden will, Ausgleichvorrichtungen
anbringen. Abb. 144 zeigt eine Ausfiih-
rungsform, wo zu beiden Seiten des Lauf-
rades auf ungefihr demselben Durchmes-
ser Labyrinthdichtungen sich befinden.

Oft wird der Raum nochmals besonders
gegen dieWelle abgedichtet und enthélt an  Abb.144. Laufrad mit zwei Labyrinth-
irgendeiner Stelle eine regulierbare Ausfluf3- d‘g,‘;&“gi‘;’;é{;fﬂe&i’;"ﬁ%‘iﬁiﬁﬁfﬁiﬁ
offnung. Durch entsprechende Drosselung
kann man bei diesen Ausfithrungen den Axialschub vollstindig beseitigen.

Die freiliegende Anordnung ist bei sehr hohen Drehzahlen und
groferen Laufraddurchmessern nicht zu empfehlen, weil der Gang
der Maschinen unruhiger wird. Allgemein ist zu sagen, daB der Gang
einer freiliegenden Anordnung um so besser ist, je leichter das Lauf-
rad ist. Hier sind gewisse Vorteile von der Verwendung der be-
kannten Leichtmetalle zu erwarten. Fiir héhere Umfangsgeschwin-
digkeiten sind dieselben jedoch trotz der giinstigen Festigkeitseigen-
schaften nicht geeignet, solange nicht volle an der Nabe verstirkte
geschmiedete Radscheiben hergestellt werden kénnen. Nambhafte die
bekannten Leichtmetalle Duraluminium, Elektron, Lantal usw. her-
stellenden Firmen haben bisher die Herstellung derartiger Stiicke ab-
gelehnt, weil es offenbar noch Schwierigkeiten bereitet, diese Stiicke
von derselben homogenen Zusammensetzung wie Stahl herzustellen.
Auch bereitet die Herstellung der Schaufeln wegen der geringen
Dehnung dieser Stoffe gewisse Schwierigkeiten. Weiter ist die Tem-
peraturbestindigkeit und die Widerstandsfihigkeit gegen die ver-
schiedensten fiir den Geblasebau in Frage kommenden Gase nicht
dieselbe wie bei Stahl. Jedenfalls 148t sich sagen, dal nach dem
jetzigen Stande des Werkstoffbaues im allgemeinen noch immer hoch-
legierter Stahl als der fiir die Laufrader geeignetste Baustoff anzu-
sprechen ist. Firmen, die bei hoch beanspruchten Rédern
Leichtmetall verwenden, sind mir nicht bekannt geworden.

Fiir die Lagerung freiliegender Geblase gelten dieselben Grund-
sitze wie fiir die entsprechenden Dampfturbinen. Die Lager werden
in Weillmetall ohne Nuten ausgefiihrt und erfordern in sehr vielen

1 Siehe z. B. Pfleiderer: Kreiselpumpen. Berlin: Julius Springer.
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Fallen Druckélschmierung. Bei Lagergeschwindigkeiten von 30 m/sec
und p-v =20 bis 25 laBt sich bei sehr sachgem&Ber Durchbildung
auch noch Ringschmierung verwenden, die bekanntlich die Kiithlung
des Oles wesentlich erleichtert. Bei Verwendung von wassergekiihlten
Lagerschalen sind auch bei Werten von » = 35 m/sec und p-v = 30
betriebssichere Lagerkonstruktionen mdglich. Da die meisten der-
artigen Geblise eine Zahnradiibersetzung bedingen, die so wie so
Druckélschmierung erfordert, wird man dieselbe auch zweckmaBig
fir die schnellaufenden Lager verwenden. Unabhingig von Geschwin-
digkeit und den Werten von p-v hat sich gezeigt, daB oberhalb
n =10000/mm nur mit Druckélschmierung ein betriebssicheres Ar-
beiten der Lager moglich ist. Neuere Untersuchungen von Hummel?

Abb. 145. Einstufiges Gasgeblise der FMA fiir hohe Driicke.

haben gezeigt, daB bei hohen Drehzahlen unter gewissen Voraus-
setzungen kritische Schwingungen des Laufers in der Olschicht auf-
treten konnen. Verfasser konnte z. B. beobachten, daB bei Geblisen,
die versuchsweise bei 7 = 12000/min mit Ringschmierung ausgebildet
waren, ein sehr starkes periodisches Brummen in den Lagern ent-
stand, das sofort aufhorte, wenn Druckoél zugefiihrt wurde.
Kugellager haben sich fiir so hohe Drehzahlen bis jetzt nicht be-
wiahrt. Sie sind ja auch ihrer Natur nach nicht fiir hohe Umfangs-
geschwindigkeiten geeignet, da dann die Eigenbelastung der
Kugeln infolge der Zentrifugalkraft gréBer ist wie die Nutz-
belastung durch den Laufer. Die kleinsten Verunreinigungen im
Ol koénnen ein Kugellager bei sehr hoher Drehzahl augenblicklich

1 Hummel: Kritische Drehzahlen infolge der Nachgiebigkeit der Olschicht.
VDI Forsch.-Arb.



Das lise sa
Abb. 147. Einstufiges Geblise, freiliegend, Geblise Ilgt
von Kiihne, Kopp u. Kausch. von der Kupplungs-
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seite an und ist direkt mit einem Elektromotor gekuppelt. Abb. 147
zeigt ein Spiralgeblise derselben Firma mit freiliegendem Laufrad und

Abb. 148. Einstufiges schnellaufendes Geblise von Rateau.

Gasdichtung. Die Luftfiihrung ist bei dieser Anordnung &ulerst giinstig,
im Einlauf liegen keine stérenden Teile. Die Dichtung erfolgt hier durch
je einen Labyrinthring. Die geometrische Grundform der Spirale ist aus

Abb. 149, Einstufiger Liufer, Bauart Rateau.

baulichen Riicksichten
rechteckig gewahlt.
BemerkenswerteKon-
struktionen fiir einstu-
fige Geblase stammen
von Rateau. Durch
Verwendung seiner Ra-
dialschaufeln ist- er in
der Lage, einstufig Driik-
ke zu erzielen, die bei
normaler Laufradkon-
struktion unmoglich
sind. Abb.148 zeigt ein
solches Geblise. Der
Getriebekasten ist in
geschickter Weise mit
dem Gehiusezusammen-

gebaut und durch einen Flausch verbunden. Das Geblise hat eine
Leistung von 35000 m?/st und 0,45 atii bei 5800 Umdr./min. Der
Laufer befindet sich auf Abb. 149. Ritzel und Laufradwelle bestehen
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aus einem Stiick. Das Laufrad ist aus einem Stahlblock herausgefrist
und wird auf die Welle geschrumpft. Abb. 150 zeigt ein durch
Dampfturbine angetriebenes Geblise von 12000 m?/st fiir einen Uber-

druck von 25 cm Hg bei 9500 Umdr./min. Abb. 151 zeigt den Rotor
der ganzen Maschine. Da bei radialen Schaufeln am Eintritt die

Abb. 150. Einstufiges Dampigeblise von Rateau.

Luft eine andere Stromungsrichtung hat, sind besonders bei hohen
Umfangsgeschwindigkeiten hier grofie Verluste zu erwarten. Um diese
zu vermeiden, baut Rateau verschiedentlich vor dem Laufrad einen
propellerartigen Leitapparat ein, um der Luft die richtige Richtung

Abb. 151. Rotor zu einem einstufigen Dampfgeblise nach Rateau.

zu geben. Bei einstufigen freiliegenden Laufridern ergibt sich hier
ein sehr einfacher Einbau. Aus Abb. 152 ist diese Leitvorrichtung
zu erkennen. Sie ist mit dem Deckel aus einem Stiick gegossen.
Die Grenze fiir kleine Turbokompressoren ist bekanntlich dadurch
gegeben, dall bei kleinen Mengen die Austrittsbreite des Laufrades
zu klein wird und so hohe Reibungsverluste auftreten. Dieser Nach-
teil wird auch durch die Rateauschen Radialschaufeln in keiner
Kearton-Eck, Turbogeblise, 12
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Weise aufgehoben. Auch hier wirkt als Austrittsfliche die gesamte
Mantelfliche des dufleren Laufrades.

Ein prinzipiell neuer Weg, um diese Schwierigkeiten zu ver-
meiden, ist von Eck angegeben worden. Das Laufrad wird durch
rotierende Rohrchen ersetzt, die nach dem Umfange zur Vermeidung
groferer Ventilationsverluste flach gedriickt sind. Hier wirkt also nur
ein kleiner Bruchteil der #ufleren Mantelfliche, und man kann so er-

heblich kleinere Mengen bewiltigen.

Die Réhrchen werden in eine Nabe

eingesetzt, die entsprechende Bohrun-

gen aufweist und bei freiliegender

Anordnung zentralen Eintritt der

Luft gewahrleistet. Die Abdichtung

erfolgt auf Eindrehungen der Nabe.

Abb. 153 und 154 zeigen Laufrad und

Ansicht eines derartigen Geblises,

das von der Frankfurter Maschinen-

bauanstalt A.-G. gebaut wurde. Die

Leistung des Geblises ist 180 cbm/st

bei 2,1 ata, die Drehzahl ist 24000

Umdr. /min. Der Antrieb erfolgt durch

einen 3000tourigen Motor. Das grofie

Getrieberad besteht aus Novotext,

das sich bei den groflen Umfangs-

geschwindigkeiten sehr bewéhrt hat.

Die Umfangsgeschwindigkeit des Liu-

fers ist 374 m/sec. Es ist zu erwar-

ten, das infolge der einwandfreien

Luftfiihrung in den Réhrchen ein

sehr guter Wirkungsgrad erzielt wird,

was die Versuche auch bestatigten.

Etwas ungiinstiger liegen die Ver-

héltnisse beim Eintritt in die Spi-

rale, wo der Luftstrahl periodisch

unterbrochen wird. Hierdurch ist eine

gewisse Wirbelbildung allerdings nicht

Abb. 152, Freiliogondes Lautrad nach zu vermeiden, die indes nicht sehr er-
"Rateau mit Eintrittsleitrad. heblich ist. Immerhin ist es notwen-
dig, zur Vermeidung von Reibungs-

verlusten die Spiralflichen zu polieren. Ein weiterer Vorteil dieser
Bauart ist auch — wie die Versuche zeigten — das Wegfallen des
Pumpens. Um die richtige Eintrittsrichtung in die senkrechten Boh-
rungen der Nabe zu erhalten, befindet sich im Deckel eine Diise, die
nur am Rande einige gewundene Rillen aufweist, um der Luft die
notwendige Umfangsgeschwindigkeit zu erteilen. Diese Konstruktion
erfolgte aus der Erkenntnis heraus, daB ein mit Drall behafteter Luft-
strom in der Mitte sehr grofie und nach auflen abnehmende Umfangs-
komponenten hat und daf die geringsten Verluste zu erwarten sind,
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wenn man den Drall dort erteilt, wo die Umfangsgeschwindigkeiten
am kleinsten sind, das ist aber am Umfange. Nach den Gesetzen
iiber Wirbelbildung muf3 sich der am Umfange erzeugte Drall sofort

Abb. 153. Einstufiges Gebldase nach Eck fiir hohe Umfangsgeschwindigkeiten
und sehr kleine Fordermengen.

auf den ganzen Querschnitt iibertragen, so dafl diese Konstruktion
in einfachster Weise die Luft in die notwendige Richtung umkehrt.

Die Rohrchen sind aus Elektron angefertigt. Nach dem Umfange
zu sind sie konisch gedreht und nachher flach gedriickt. Die Be-

Abb. 154, Liufer und Eintrittsleitrad nach Eck.

festigung erfolgt durch ein Gewinde, das durch kleine Stifte gegen

Drehungen gesichert ist. Das Gewicht eines Roéhrchens ist 6,5 g.

Der Laufradkopf ist "ebenfalls aus Elektron angefertigt, so daB das

freiliegende Gewicht so weit wie moglich herabgesetzt ist. Das Ge-
12*
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wicht des ganzen Laufers einschlieflich der Welle mit Ritzel ist nur
850 g. Das Geblisegehduse ist an den Getriebekasten angeflanscht,
wie aus Abb. 153 zu erkennen ist. Die Schmierung der Lager er-
folgt durch Drucksl. Eine Zahnradolpumpe befindet sich im Getriebe-
kasten und wird durch die 3000tourige Welle unter nochmaliger
Zwischenschaltung eines Novotextgetriebes angetrieben.

4. Einstufige Geblise fiir Sonderzwecke.

Ein fiir schnellaufende Geblise fiir die Zukunft noch verheiBungs-
volles Gebiet sind Gebldse zum Aufladen von Verbrennungsmaschinen.
Im Hinblick auf die Dampfmaschinen liegt der Gedanke nahe, die
aus dem Zylinder austretenden heilen Gase in einem Niederdruck-
zylinder auf Atmosphérenspannung expandieren zu lassen. Derartige
Versuche sind frither tatsdchlich gemacht worden mit dem Erfolge,
daBl die so gewonnene Arbeit kaum ausreichte, die Leerlaufarbeit der-
artiger Maschinen zu iberwinden. Das kommt daher, weil die in den
Abgasen enthaltene Energie — die ca. 30% der gesamten zugefiihr-
ten Energie betrigt — aus thermodynamischen Griinden nur zu
einem kleinen Bruchteil in Arbeit umgesetzt werden kann. Nun hat
man den erfolgreichen Versuch gemacht, die in den Abgasen ent-
haltene Energie in einer kleinen schnellaufenden Turbine mit gleich-
laufenden Gebliseridern auszunutzen, da die rein mechanischen Ver-
luste hier sehr klein sind. Obschon auch hier sehr hohe Umsetzungs-

5

6

Abb. 155. Thermodynamischer Wirkungsgrad

in Abhéingigkeit vom Druckverhéltnis.

verluste eintreten, kann man nach-
weisen, daf} ein gewisser Bruchteil
der Abgasenergie verwertet wer-
den kann. Die mit dem Aggregat
verdichtete Luft wird dann den
Zylindern zugefithrt und bedingt
infolge des hoheren Ladegewichtes
eine VergroBlerung der Maschinen-
leistung.

Ist die Auspufftemperatur 7,,
der Druck p, und die Temperatur
nach adiabatischer Expansion auf
Atmosphérenspannung p, T, soer-
gibt sich nach bekannten thermo-
dynamischen Grundsétzen ein Aus-
niitzungsgrad et

T,—T, P\ *
R
I T, Py

bezogen auf die gesamte Wirme der Abgase. # ist in Abb. 1565 in

Abhéngigkeit von

P2 aufgetragen. Bei % = 3,5 ist y = 0,3. Nehmen
1 1

wir fiir diese Rechnung an, daB ca. 25% der gesamten zugefiihrten
Wiarmemenge in den Abgasen enthalten sind und daf durch Drosse-
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lung, Reibung usw. auf dem Wege vom Zylinder zur Turbine noch
12% verloren gehen, so erhdlt man vor dem Eintritt in die Turbine
folgende in Arbeit umsetzbare Energie 0,3-0,25-0,88 = 0,066 % der
Brennstoffenergie.

Wir wollen nun einmal iiberschligig berechnen, auf welchen An-
fangsdruck man die Luft verdichten kénnte bei Verwendung der Ab-
gasenergie ohne hoheren Gegendruck. Es sei angenommen, daB auf
1 kg Ladeluft ca. 50 g Gasél von 10000 WE kg kommen. Die in den
Abgasen noch enthaltene Warme sei 25% der im Brennstoff zuge-
fithrten. Unter diesen Umsténden sind in 1 kg Abgas

50
10000- 1555 0,25 = 125 WE
vorhanden. Nehmen wir einen Gebldsewirkungsgrad von 70% und
einen Turbinenwirkungsgrad von 60% an, so erhdlt man die in 1 kg
Abgasen in Nutzarbeit umsetzbare Wirmemenge zu

500-0,066-0,6-0,7 — 1,385 WE/kg, d.h. 592 mkg/kg.

Hiermit kann man 1kg Frischluft von 15° C und 1 ata auf 700 mm W.-S.
Uberdruck verdichten. Dies ist nicht iiberwiltigend viel und wiirde
die immerhin sehr empfindliche Maschinerie nicht rechtfertigen.

Nun erhoht sich aber die Energie der Abgase, wenn man hoheren
Gegendruck zulaft. Bei Viertakt-Dieselmaschinen ist das ohne weiteres
moglich. Anders liegen die Verhiltnisse bei Zweitaktmaschinen, da
man zum Ausspiilen eine um ca. 30 bis 40% hohere Ansaugemenge
notig hat, die ebenfalls auf den héheren Gegendruck zu verdichten
wire. Hierdurch wiirde der wirtschaftliche Wirkungsgrad des Ver-
dichters sofort um 30 bis 40% schlechter.

Erhéht man nun bei einer Viertakt-Dieselmaschine den Gegen-
druck unter Verwendung einer Abgasturbine, so ist zu erwarten, daB
der thermodynamische Wirkungsgrad ungefihr derselbe bleibt. In-
folge der groBeren Turbinenleistung erhélt man jetzt aber einen groBe-
ren Anfangsdruck und hiermit ein héheres Ladegewicht, die Leistung
der Maschine wird also gesteigert. Da nun die mechanischen Ver-
luste kaum durch die Leistungssteigerung geéndert werden, wird ihr
prozentualer Anteil bei der héheren Leistung geringer sein. Der Ge-
samtwirkungsgrad muf3 also steigen. Setzen wir z. B. eine Leistungs-
steigerung von 50% voraus und einen urspriinglichen mechanischen
Wirkungsgrad von 0,75, so wiirde ein neuer mechanischer Wirkungs-
grad sich ergeben von

’ 1,5-0,75

m =17 05.005 — 82

Es ergibt sich also eine Zunahme von 7%, so daf der thermodyna-
mische Wirkungsgrad sogar schlechter werden diirfte.

Hiermit ist die Moglichkeit gegeben, bei geringer Verbesserung
des Gesamtwirkungsgrades die Maschinenkosten wesentlich zu ver-
ringern.
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Diese Zusammenhinge sind zuerst von Biichi klar erkannt und
in die Praxis iibertragen worden. Abb. 156 zeigt einen Schnitt durch
das nach ihm benannte Geblise, das bei Brown-Boveri gebaut wird.
Die Turbine ist freiliegend einstufig ausgebildet und wirkt als Gleich-
druckturbine. Die eingesetzten Schaufeln haben kein Deckblech. Die
Laufradnabe ist durch eine vorgesetzte Kappe vor den heilen Gasen
geschiitzt und dient gleichzeitig als Fiihrung zu dem Leitrad. Das
Gebliise ist zweistufig. Die Ausfilhrung ist dhnlich den bereits be-
sprochenen Typen der Firma. Bei hoherem Gegendruck nimmt die
Turbine ganz von selbst eine hohere Drehzahl an und erhoht da-

Abb. 156. Aufladegeblise mit Abgasturbine nach Biichi.

durch den Enddruck der Luft, so dall keine besondere Regulierung
notwendig ist.

Biichi hat sein Verfahren in letzter Zeit durch wertvolle Neue-
rungen erginzt. Kurz vor Ende des Auspuffhubes wird das Saug-
ventil, welches mit dem Druckstutzen des Gebldses in Verbindung
steht, gedffnet und das AuslaBventil entsprechend spiter. Hierdurch
wird ein Durchspiilen des Verdichtungsraumes mit der verdichteten
Ladeluft erreicht, wodurch nennenswerte Vorteile erreicht werden.
Da an Stelle der Abgase direkt die Frischluft tritt, wird die Lade-
menge etwas vergrofiert, dann findet aber auch eine gute Kiihlung
der Kolben- und Deckeloberfliche, sowie des AuslaBiventils statt, und
man erhoht hierdurch Betriebssicherheit und Lebensdauer der Ma-
schine. Gerade dies ist fiir Dieselmaschinen als groBler Vorteil zu
werten.
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Stodola® hat an einem Dieselmotor mit Biichischer Aufladung
eingehende Versuche ausgefithrt. Eine Viertakt-Dieselmaschine, die
sonst 850 PSe leisten wiirde, ergab bei Biichischer Aufladung eine
Leistung von 1275 PSe. Die Leistung konnte ohne merkliche Aus-
pufftriibung auf 1652 PSe erhoht werden. Der Brennstoffverbrauch
betrug bei Nennlast 177,69/PSe/st, wihrend dhnliche Motoren derselben
Firma ohne Aufladung 185 g/PSe/st verbrauchen. Es hat sich somit
eine Verringerung des Brennstoffverbrauches von 4% ergeben. Dies
ist erreicht worden durch eine Verbesserung des mechanischen Wir-
kungsgrades von 72 % auf 80,2%.

Eine Untersuchung des Auspuffes ergab, da dank der vor dem
Totpunkt eingeblasenen Frischluft die Temperaturen noch niedriger
waren wie bei dem gewshnlichen Verfahren.

Die grofie Bedeutung, die diesem Verfahren noch zu versprechen
ist, geht heute schon daraus hervor, da erste Motorenfabriken die
Ausfiihrungsberechtigung desselben erworben haben.

5. Geblise fiir Flugzeuge.

Da die Leistung einer Verbrennungsmaschine prop. dem ange-
saugten Luftgewicht ist, wird sich ihre Leistung in groBeren Hohen,
wo die Luftdichte abnimmt, erheblich vermindern. Dies ist ein sehr
groBes Hindernis fiir das Fliegen in grofien Héhen und setzt der er-
reichbaren Gipfelhshe bestimmte Grenzen. Die Luftdichte, bei der
ein Flugzeug bei bekannter Motorleistung sich gerade noch in der
Luft halten kann, errechnet sich in einfacher Weise aus der Formel?

G\ G ¢
) Fein?

29
Ymin = 752 (}\7

Hierin bedeuten: G Gesamtgewicht des Flugzeuges in kg,

N die Leistung des Motors in PS,

F die Tragfliche in m?,

n Wirkungsgrad des Propellers,

¢, Widerstandsbeiwert der Tragfliche,

¢, Auftriebsbeiwert ‘der Tragflache.

Ist die Abhingigkeit der Dichte mit der Héhe bekannt, so ist durch
Ymin die Gipfelhohe gegeben.

Hier interessiert lediglich die Abhéngigkeit von der Motorleistung.
Man erkennt, daB 7,,, um so gréfer ist, je kleiner N ist. Das Er-
reichen grofier Héhen ist also in erster Linie davon abhingig, ob es
gelingt, den groflen Leistungsabfall des Motors zu verhindern.

Fir Heeresflugzeuge ist dieses Problem noch viel wichtiger wie
fiir Verkehrsflugzeuge, da erstere in grofen Hohen ein schwierigeres
Zielfeld fiir Abwehrgeschiitze bilden.

1 Stodola: Leistungsversuche an einem Dieselmotor mit Biichischer Auf-
ladung. Z. V. d. I 1928.
2 Siehe z. B. Fuchs, Hopf: Aerodynamik S. 265.
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Die Hauptmittel zur Verhinderung des Leistungsabfalles der Mo-
toren sind

1. Uberverdichtung der Motoren,

2. Veranderung des Kolbenhubes mit der Hohe, was allerdings
nur bei Umlaufmotoren mdglich ist,

3. Vorverdichtung der Ladeluft durch Geblase.

Hier soll nur der letzte Weg besprochen werden, der wohl auch
als der beste angesprochen werden mufl. Es ergeben sich hier zwei
Hauptantriebméglichkeiten:

a) Antrieb durch eine Abgasturbine,

b) durch den Motor selbst unter Zwischenschaltung eines Ge-
triebes.

Die erste Abgasturbine fiir Flugzeuge stammt von Rateau und
wurde zur Zeit des Krieges auf franzdsischer Seite verwendet.

Abb. 157. Rotor der Abgasturbine von Rateau.

Die Abgasturbine einer Vergasermaschine arbeitet nun unter ganz
anderen Betriebsbedingungen wie bei einer Dieselmaschine. Wihrend
bei letzterer eine Erhohung des Gegendruckes bei entsprechender Vor-
verdichtung ohne weiteres moglich ist, wird bej einer Vergasermaschine
ein Gegendruck sofort die Leistung betrichtlich vermindern. Ameri-
kanische Versuche am 400-PS-Liberty-Flugmotor ergaben, daB die
Motorleistung bei 0,7 at Uberdruck in der Auspuffleitung Null wird.
Da ohne Gegendruck die Energie der Abgase nach obigem sehr ge-
ring ist, ist es erklarlich, daBl dieselbe bis jetzt noch keinen festen
Ful} fassen konnte.
~ Rateau stellte folgende Uberlegung an. Das Ansaugegewicht
kann ungefahr gleich dem Gewicht der Abgase gesetzt werden. Diese
haben eine Temperatur von 750° bzw. 1023° abs.,; wihrend in grofen
Hoéhen, z. B. 5000 m, die AuBenluft — 20°C, d. h. 253° abs. -ist. Be-
zogen auf gleichen Druck verhilt sich die Abgasmenge zur Ansauge-



Geblise fiir Flugzeuge. 185

menge also wie }2(;%, d. h. sie ist viermal so groB. Die Energie der
Abgase miifite also geniigen, um die vierfache Luftmenge auf 1 ata
zu verdichten, oder zur Verdichtung derselben Luftmenge geniigte
ein Gesamtwirkungsgrad von nur 25%. Nimmt man vorsichtig den
Turbinenwirkungsgrad zu 60% an, so miiBte das Geblise einen Wir-
kungsgrad von 41,6 % haben. Bei der hier notwendigen zweifachen
Verdichtung und den kleinen Luftmengen wird wohl heute kein Turbo-
kompressorenfachmann in der Lage sein, diesen Wirkungsgrad zu er-
reichen. Da es nicht moglich war, zuverlissiges Zahlenmaterial zu
erhalten, in der Literatur solches auch nicht vorhanden ist, sei dar-
auf verzichtet, niher auf die Angaben einzelner Firmen einzugehen .

Abb. 158. Abgasturbine nach Rateau. Gehiuseansicht.

Abb. 157 zeigt den Rotor der Rateauschen Ausfiihrung. Zur Er-
zielung hoher Umfangsgeschwindigkeiten besteht das Laufrad nur aus
radialen Schaufeln, die aus einem Stiick herausgearbeitet werden.
Bei 30000 Umdr./min wird 2fache Luftverdichtung erzielt. Die Um-
fangsgeschwindigkeit des Laufers ist hierbei 380 m/sec. Abb. 158
zeigt das Gehduse der Maschine, wihrend die gesamte schematische
Anordnung aus Abb. 159 hervorgeht. Man erkennt zwischen Druck-
stutzen des Geblidses und Vergasers noch einen Kiihler. Dieser ist
notwendig, da sich die Luft wegen des schlechten Wirkungsgrades
des Geblises um ca. 100° erwirmt.

! Einige interessante Angaben iiber dieses Problem stammen von Thiemann,
A.E.: Abgasturbinen fiir Flugmotoren. Der Motorwagen, 1926.
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Abb. 160 zeigt die Abgasturbine von Sherbondy. In der Abgas-
leitung befindet sich hier ein Auslafiventil, welches durch eine Baro-
meterdose automatisch eingestellt wird, so dafl der Pilot jeder Be-
tatigung an der Abgasanlage enthoben ist. Der Aufbau weicht prin-
zipiell sehr wenig von der Rateauschen Ausfithrung ab.

Eine sehr bemerkenswerte Ausfiihrung einer Abgasturbine stammt
von Lorenzen in Berlin, Abb. 161. Hier ist in &uflerst geschickter
Weise Turbinen- und Gebliselaufrad vereinigt. Die Abgase stromen in
axialer Richtung durch die entsprechend hohl ausgebildeten Laufrad-
schaufeln, die aus Abb. 162 zu erkennen sind. Die Laufradschaufeln
sind durch zwei seitliche Deckscheiben gehalten, die mit Bohrungen
zum Ansaugen der Luft versehen sind. Durch die Vereinigung von

Abb. 159. Abgasturbine, von Rateau. Schematische Darstellung der Arbeitsweise.

Turbinen- und Geblidseschaufeln ist die Beherrschung der hohen Ab-
gastemperaturen in einfacher Weise geldst. Die Erwirmung der Luft
an den heilen Schaufeln soll nur ca. 35° C betragen, wihrend die
Hochsttemperatur des Laufers ca. 400° C betragen soll. Die Lagerung
des Laufrades erméglicht auBerdem eine sehr starre Welle, die sogar
bei allen vorkommenden Betriebsdrehzahlen unterkritisch lduft.
Nachteilig wirkt bei der Lorenzschen Ausfiihrung, daB dort, wo
fir die Gasturbine der niedrigste Druck sein sollte (nimlich die Lauf-
schaufeln), das Geblidse schon einen ziemlichen Druck bedingt, so daB
ein Abstromen von Luft mit den Abgasen nicht zu vermeiden ist.
Nach neueren Versuchen® sollen diese Verluste bis 50% betragen. Um
wenigstens ein Riickstromen aus dem Diffusor zu verhindern, versieht

g 81 Dr. techn. Heller: Die Gasturbine von C. Lorenzen. Z.d.V.D.I. 1928,
. 1869.
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Lorenzen den &dufleren Umfang mit Labyrinthdichtungen. Der Ge-
samtwirkungsgrad betragt 12 bis 16%.
Eine kleine Gasturbine dieser Bauart wurde auch an den Vier-
zylindermotor eines 10-
PS Mercedeskompressor-
wagens an Stelle des
fritheren Rootsgeblases
angebaut. Die Versuche
sollen befriedigende Re-
sultate ergeben haben.
Man hat hierdurch die
Moglichkeit, vor allem
bei niedriger Drehzahl
einen hoheren mittleren
Druck und dadurch ein
groferes Drehmoment zu
erzeugen. Hierdurch
wird die Anzahl der Um-
schaltungen vermindert.
Des weiteren bedingt die
angewarmte Luft eine
gute Zerstdubung des
Brennstoffes und ermég-
licht die Verwendung
schwerer verdampfbarer
Brennstoffe.
Bisher haben die Ab-
gasturbinen fiir- Flug-
zeuge nochkeinen durch-
greifenden Erfolg nach-
weisen konnen. Es ist
ja auch verstandlich,
daB die sehr hohen Tem-
peraturen die Betriebs-
sicherheit, die bei Flug-
zeugen noch grofler sein
mulB} wie bei stationdren
Anlagen, sehr herabsetzt.
DaBl trotz aller Lob-
preisungen von verschie-
denen Seiten die Sache
so steht, scheint meines
Erachtens daraus her-
vorzugehen, dafl noch
keine Verkehrsgesellschaft und noch keine Militdrverwal-
tung sich bisher entschlieBen konnte, Abgasturbinen
auf ihren Flugzeugen einzubauen. Dieses Urteil bezieht sich
nicht auf die neue Lorenzen-Turbine, die bereits nach den jetzigen
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Resultaten naturgemif eine bedeutend grofiere Betriebssicherheit auf-
weist.

Mehr angewandt werden, besonders in letzter Zeit, besondere

durch den Hauptmotor mittels eines Getriebes angetriebene Geblise.

Diese Ausfiihrung wurde

im Kriege von Deutsch-

land ausschlieBlich ver-

wendet, und dies scheint

auch der zuverldssigste

Weg zu sein. Man ver-

zichtet auf die Ausnut-

zung der Abgasenergie

zugunsten einer hoheren

Betriebssicherheit. Neuer-

dings werden solche Ge-

Abb. 161. Abgasturbine von Lorenzen. Abb. 162. Schaufeln der Abgas-
turbine von Lorenzen.

blase von den bekannten Firmen Bristol und Junkers an die Motoren
angebaut. Da geringes Gewicht hier eine grofe Rolle spielt, ‘werden
die Gehsuse, Zwischenwénde usw. aus diinnwandigem Aluminium ge-
gossen. Auf den letzten Ausstellungen in Berlin und Paris konnten
bereits viele derartige Konstruktionen beobachtet werden.

6. Spiilluftgebliise.

Ein neues Anwendungsgebiet fiir einstufige Geblase hat sich durch
die Entwicklung der Zweitakt-Dieselmaschinen herausgebildet. Wahrend
man anfinglich die zum Ausspiilen und Auffillen der Zylinder not-
wendige Luft durch ein von der Kurbelwelle angetriebenes Kolben-
geblise erzeugte, erwies sich sehr bald dieser Vorgang als das ge-
gebene Arbeitsfeld fiir rotierende Geblise.

Vor allem sind die Anschaffungskosten, der Aufstellungsraum und
das Gewicht dieser Gebldse wesentlich geringer als bei Kolbenpumpen.
Abgesehen davon ist auch der Wirkungsgrad erheblich besser und
eine gute Angleichung an die verénderlichen Betriebsbedingungen der
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Hauptmaschine auch hier zu erreichen. Letzteres wird dadurch er-
reicht, daB das Geblise von einem besonderen Motor angetrieben
wird, dessen Drehzahl unabhingig von der der Hauptmaschine regu-
liert werden kann. Gleichzeitig erreicht man hierdurch die fiir diese
Geblase notwendigen hoheren Drehzahlen ohne besondere Getriebe.

a) Spiilvorgang.

Die Verhiltnisse kénnen am besten bei Betrachtung des Zweitakt-
verfahrens iibersehen werden. Kurz vor Beendigung des Arbeitshubes
gibt der Kolben bekanntlich Schlitze in der Zylinderwandung frei,
durch welche die Verbrennungsgase entweichen kénnen und die stéindig
mit der AuBenluft verbunden sind. Der Druckstutzen des Geblises
steht stindig mit anderen Schlitzen in Verbindung, die vom Kolben
erst freigegeben werden, wenn der Druck auf
0,1 bis 0,15 atii gesunken ist, Abb. 163. Bei
modernen Zweitakt-Dieselmaschinen findet man
hier Driicke von 0,1 bis 0,15 atii. Das Geblise
hat nun die Aufgabe, durch Einfiilhrung von
Frischluft, die gleichzeitig im néchsten Arbeits-
hube den zur Verbrennung notwendigen Sauer-
stoff liefern soll, die Verbrennungsgase zu ver-
dringen und den Zylinder méglichst vollkom-
men hiervon zu reinigen. Durch besondere Aus-
bildung des Kolbenbodens (Abb.163) kann man
erreichen, daB die Frischluft ziemlich gleich-
miflig den Zylinder durchsetzt. Wiirde die
Frischluft sich nicht mit den Abgasen mischen
und keine Frischluft aus dem Zylinder ent-
weichen konnen, so wire zum Ausspiilen eine Luftmenge gleich dem
Zylinderinhalte notwendig. In Wirklichkeit ist dieses aber mnicht zu
erreichen, die frische Luft mischt sich vielmehr mit den Abgasen
und entweicht teilweise mit diesen ins Freie. Wie gro3 der hierdurch
notwendige Luftiiberschuf ist, 148t sich bei gewissen vereinfachenden
Annahmen wenigstens ungefihr berechnen.

Zu einem beliebigen Zeitpunkt des Spiilvorganges sei das Ver-
haltnis der Frischluft zum Zylinderinhalt . Zunéichst sei voraus-
gesetzt, daB die neueintretende Luft sich sofort vollkommen mit den
Gasen im Zylinder mischt. Tritt dann eine Menge dv ein, so wird
dasselbe Volumen dv entweichen. Die hierin enthaltene Frischluft
ist nun nach Voraussetzung x-dv, so daf in Wirklichkeit also nur
dv — zdv neue Frischluft in den Zylinder hineingekommen ist. Hier-
durch hat sich aber auch das Verhéltnis * um ein wenig geéndert,
und zwar ist dz = dv — x dv.

Die Losung dieser Gleichung ist  =1—e™".

Weiter sei angenommen, dal die Luft sich nicht vollkommen mit
den Gasen im Zylinder mischt, sondern nur ein Bruchteil m. Tritt
das Volumen dv ein, so wird hiervon an Luft nicht dv-z entweichen,
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sondern nur dv-z-m. Hierdurch éndert sich das Verhiltnis z um
den Betrag dx —dv (1 — mz). Es entsteht die Differentialgleichung

10

dx
d—mx

1

=dv, deren Losung » —

15

!

/

m =06,

—

(1—e ™) ist.

In Abb. 164 ist 'in Abhangig-
keit von v aufgetragen. x=1
bedeutet den vollkommen mit
Frischluft gefiillten Zylinder. Der
Zylinderinhalt ist ebenfalls gleich
1 angenommen. Man erkennt,
daB bei vollkommener Mischung

o Yralistirdge Misgurg ein unendlich groBes Spiilluft-
7 I volumen zum Spiilen notwendig
1 ' ist. Bei m = 0,6 ist der Zylin-

I der rein aufgefiillt bei dem

- I ) 1,54 fachen Zylinderinhalt. Dieses

—

Abb. 164. Spiilluftbedarf bei verschiedenen
Mischungsverhéltnissen.

diirfte ungefahr praktischen Ver-
héltnissen entsprechen. Man rech-
net gewohnlich mit 1,35 bis 1,6.

In der folgenden Tabelle 11 sind fiir einige Motorschiffe die Haupt-

angaben zusammengestellt.

Tabelle 11.

Fulda | Aorangi | Dalgoma | Dalius
Leistung (PS) ..........cooue.... 2500 3300 2010 1280
Drehzahl/min..................... 83 127 100 120
Gebldseleistung
m ................... 1,71 1,655 1,56 1,58
Enddruck des Geblases® .......... 1,2 1,16 1,15 1,165
Drehzahl des Gebldses ............ 2750 3200 3000 3800

b) Regulierung von Spiilluftgeblisen.

Tragt man sich in Abhdngigkeit von der Zeit die jeweils offen-
stehende Gesamtfliche der Schlitze auf, so ergibt sich, dafl die Ge-
samtfliche in der Zeiteinheit konstant und unabhingig von der Dreh-

zahl ist. (Die Zeit eines Arbeitsspieles ist %min; in dieser Zeit sind

die Schlitze aber nur einen Bruchteil geifinet, etwa 8'—nlmin. In einer

Minute sind also die Schlitze ﬁni Minuten gedffnet, d. h. diese Zeit

ist unabhéngig von der Drehzahl) Fiir das Geblise kann man also
annehmen, dafl immer dieselbe mittlere Offnung frei ist. Wird nun -
die Drehzahl der Hauptmaschine vermindert, so vermindert sich der
Frischluftbedarf genau entsprechend der Drehzahl. Der Widerstand,
den die Luft beim Durchstromen der Schlitze zu iiberwinden hat,
andert sich aber mit dem Quadrate der Drehzahl. Bei gleicher Dreh-
zahl des Geblises wird aber gemiB der bekannten Charakteristik

! Diese hohen Driicke werden bei neueren Schiffen nicht mehr gewiihlt.
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dieser Maschinen bei verminderter Fordermenge der Druck steigen,
auBlerdem der Wirkungsgrad sinken. Wird nun aber die Drehzahl
des Geblases gemall der Umlaufzahl der Dieselmaschine geéindert, so
dndert sich die Férdermenge mit der Drehzahl und der Druck ent-
sprechend dem Quadrate der Umlaufzahl. Auflerdem wird der Wir-
kungsgrad, wenn die Drehzahlinderung nicht zu grof ist, ungefihr
gleich bleiben. Dies sind aber gerade die Forderungen, welche die
Dieselmaschine an die Regulierung der Spiil- und Frischluft stellt,
so daBl durch diese Anordnung eine ideale Anpassung an die Be-
triebsverhéltnisse der Dieselmaschine erreicht wird.

¢) Aufbau der Geblise.

Bei Anordnung von zwei Motoren ergibt sich fiir das gesamte
Aggregat ein vollkommen symmetrischer Aufbau. Abb. 165 und 166

Abb. 165. Doppelmotoriges Spiilluftgeblise der Frankfurter Maschinenbau-Akt.-Ges.

Abb. 166. Spiilluftgeblise der Frankfurter Maschinenbau-Akt.-Ges.

zeigen eine solche Ausfiihrung der Frankfurter Maschinenbau A.-G. Das
Geblise hat eine Leistung von 40000 bis 60000 m®/st und erzeugt
einen Enddruck von normal 1200 mm W.-S. Geblise und Motoren
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befinden sich auf besonderen Grundplatten, die in den Teilfugen fest
angeschraubt sind, um einen vollkommen erschiitterungsfreien Gang
zu erhalten. Die beiderseitig angeordneten elastischen Kupplungen
sind eine Sonderausfiithrung, die es erméglicht, das Auswechseln des
Motors gegen den Reservemotor in 2 bis 3 min zu bewerkstelligen.

Abb. 167. Schnitt durch ein Spiilluftgeblise des FMA.

Verschiedene Reedereien sind dazu iibergegangen, den Reservemotor
immer leer mitlaufen zu lassen. Hierdurch werden die Umschaltzeiten
bei Ausfall eines Motors noch mehr verkiirzt, und man nimmt die
hierdurch nicht unwesentliche Verschlechterung des Wirkungsgrades
mit in Kauf.

Die Geblise sind als einstufige Spiralgeblise ausgebildet, deren
Laufrad von beiden Seiten ansaugt. Wie aus Abb. 167 zu erkennen
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ist, durchdringt der Saugstutzen die Spirale und bildet oben einen
viereckigen Querschnitt. Hierauf sitzt ein Saugschacht, durch den
die Luft von auflen angesaugt wird. Das Laufrad ist &hnlich den
Ridern von Turbokompressoren ausgefithrt. In der Mitte befindet
sich eine konische Stahlscheibe, auf deren beiden Seiten die Schaufeln
aufgenietet sind. Den Abschlul bilden zwei Deckbleche, die auf die
Schaufeln aufgenietet sind und innen einen Ring tragen, an dem
gleichzeitig die Dichtungsflichen einer Labyrinthdichtung ausgebildet
sind. Die Welle ist im Gehsuse und in den Lagerdeckeln mit Laby-
rinthringen versehen, um mit Sicherheit ein Ansaugen von Lagerél
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Abb. 168. Versuchsergebnisse eines Spiilluftgeblises.

zu vermeiden. Einzelheiten sind aus der Schnittzeichnung, Abb. 167,
zu erkennen. Die sehr stark gehaltenen Lager sind notwendig, um
ohne besondere Kiihlmittel ein vollkommen betriebssicheres Arbeiten
zu erreichen. Dieses ist nur mit Ringschmierung bei reichlicher
Dimensionierung der Lagerbreiten méglich. Verschiedene Firmen
bauten anfinglich Druckélschmierung mit Olkiihler ein. Hiervon ist
man aber inzwischen abgekommen, da der Kiihlwasserbedarf eines
Motorschiffes ohnehin schon durch die Dieselmaschine sehr grof ist.
Bei Schiffsmaschinen ist erklirlicherweise die Geréuschfrage von sehr
groBer Wichtigkeit. Nun ist bekannt, daB gerade Geblise von grofer
Ansaugeleistung mitunter unertrigliche Gerdusche verursachen. Eine
Kearton-Eck, Turbogeblise. 13
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Hauptursache bilden die Diffusorschaufeln, die man oft unmittelbar

hinter dem Laufrad einbaut. Diese Gerdusche kénnen so stark werden,

daB man sie sehr weit héren kann, wenn der freie Raum zwischen

Laufrad und Diffusorschaufeln zu klein ist. Um diese Gerduschquelle

vollkommen zu vermeiden, hat die Frankfurter Maschinenbau A.-G.

die feststehenden Schaufeln vollkommen weggelassen und zur besseren

Geschwindigkeitsumsetzung einen gréferen Gehdusedurchmesser an-

genommen. Versuche haben gezeigt, daB hierdurch mindestens derselbe

Umsetzungsgrad erreicht werden kann wie bei Leitschaufeln, wenn der

suBere Durchmesser etwas vergroBert wird. Sehr deutlich mit dem Ohre

' zu unterscheiden sind von

diesen Stromungsgersuschen

die sogenannten Ansauge-

gerdusche. Diese entstehen

durch das Einstromen der

Luft in das Laufrad und die

vorhergehenden Umlenkun-

gen der angesaugten Luft.

Sie sind an einem anhalten-

den dumpfen Ton zu erken-

nen, der oft sehr starke

Intensitdt erreichen kann.

Durch die Leitschaufeln hin-

gegen entstehen mehr schrille

Té6ne von hoherer Frequenz.

Auf dlteren Motorschiffen be-

finden sich noch teilweise

Geblase, deren Gerdausch so

stark ist, daB die in der

Nihe des Luftschachtes be-

findlichen Kabinen nicht be-

nutzt werden konnen. Zur

Untersuchung der im Saug-

raum befindlichen Gerdusche

Abb. 169. Spiilluitgeblise der AEG. wurden Versuche mit ver-

schieden gestalteten Formen

des Ansaugeraumes angestellt. Es zeigte sich, daBl es durch geeig-

nete Formgebung moglich ist, die stérenden Ansaugeverhiltnisse

fast zum Verschwinden zu bringen. Die so ausgefiilhrten Spiilluft-

gebldse laufen so geréuschlos, dafl man sich unmittelbar neben der

Maschine ohne die geringste Anstrengung unterhalten kann. Von

Bedeutung ist noch, ob das Gehiuse aus Blech oder aus Gufleisen

besteht; erklirlicherweise bewirkt letzteres eine wesentlich gréfere
Dampfung.

In Abb. 168 sind die Abnahmeversuche eines fiir die deutsche
Werft gelieferten Geblases eingetragen, dessen Normalleistung etwa
46 000 m®/st betragen soll bei einem Uberdruck von etwa 1200 mm/W.-S.
Die Versuche wurden nach den fiir Geblise und Kompressoren auf-
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gestellten Leistungsregeln ausgefiihrt. Fiir drei verschiedene Dreh-
zahlen wurden die Kennlinien, der Kraftbedarf und der Wirkungs-

Abb. 170. GroBere Spiilluftgeblise von BBC.

Abb. 171. Spiilluftgeblise fiir Schiffsdieselmotoren. BBC.

grad aufgetragen. Letztere beziehen sich auf die gesamte Stromauf-

nahme bzw. den Gesamtwirkungsgrad. Da der Motorwirkungsgrad

rund 90% ist, ergibt sich als hochster Wirkungsgrad fiir das Ge-
13*
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blise 85%. Voraufgehende Versuche mit Torsionsdynamometer er-
gaben einen max. Wirkungsgrad von 86,3%.

Abb. 169 zeigt ein Spiilluftgeblise der AEG fiir 40000 m3/st
und 1170 mm W.-S. Die Drehzahl ist #» = 1500/min. Das Geblise
saugt aus dem Maschinenraum an und ist deshalb ohne Saugstutzen
ausgebildet. Das vordere Lager ist in sehr geschickter Weise an das
Geblise angeschlossen, ohne dafBl der Lufteintritt sehr gestort wird.
Die Firma fiihrt auch Doppelgeblise mit einem Motor aus. Jedes Ge-
blase ist dann mit einer Zylinderseite verbunden. Die Leistung eines
Geblises ist dann etwas kleiner ausgefiihrt, um der durch die Kolben-
stange bedingten Verkleinerung des Hubvolumens Rechnung zu tragen.

Bei niedrigen Driicken ca. 500 mm W.-S. fiihrt die AEG die Réder in
gegossener Phosphorbronze aus, die mittels kegeliger Ringbuchsen auf
die Wellen aufgezogen sind. Bei kleineren Leistungen und Driicken
werden Kugellager als Hauptlager fiir Geblise und Motor verwendet.

Abb. 170 zeigt zwei Spiilluft-Turbogeblése fiir je 1800 m®*/min bei
2750 Umdrehungen/min von Brown-Boveri. Die Geblise dienen zum
Spiilen eines 15000-PSe-Zweitakt-Dieselmotors Bauart Blohm & Vo8-
M AN. Abb. 171 zeigt ein kleines Spiilluftturbogebléise fiir Schiffs-
dieselmotoren. Der Antrieb erfolgt durch einen rasch laufenden Gleich-
strommotor. In Abb. 172 ist auch der Schnitt dieses Geblises zu
erkennen, das zweiseitig ansaugt. Die Lagerung erfolgt in Gleit-
lagern. Im iibrigen schliefit sich die Konstruktion eng an die iiblichen
Ausfiihrungsformen von BBC an.
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IX. Ausfiihrungen von mehrstufigen Geblisen
und Turbokompressoren.

Der Ausdruck Gebldse liegt nicht genau fest. Im allgemeinen be-
zeichnet man damit alle Turbinenverdichter, bei denen keine kiinstliche
Kiihlung stattfindet. Eine strenge Unterteilung ist hierdurch nicht
gegeben, da bei vielen Geblidsen ein sogenannter Nachkiihler ver-
wandt wird, wenn eine niedrige Austrittstemperatur des Gases ver-
langt wird!. Infolge fehlender Kiihlung ist der Enddruck von Ge-
blisen auf ca. 3 atii beschrinkt. Die Erwdrmungen wiirden sehr hohe
Materialanforderungen stellen, abgesehen von dem erheblich hoheren
Kraftbedarf gegen der gekiihlten Verdichtung. In vielen Fillen findet
man jedoch auch bei Verdichtungen bis ca. 2 atii kiinstliche Kiihler,
ohne von der Bezeichnung Geblise abzugehen.

Die Verwendung von Gebldsen ist eine iiberaus vielseitige und
in stindigem Wachsen begriffen. Sowohl die Hiittenindustrie wie die
chemische Industrie verlangt mannigfache Sonderausbildungen dieser
Maschinen. Neuerdings werden auch Geblise verwendet, um die Zy-
linder grofer Dieselmaschinen auszuspiilen. Verschiedentlich auch zur
Vorkompression des Gasgemisches, um die Leistung der Zylinder zu
erhohen oder konstant zu halten wie z. B. bei Héhenmotoren.

1. Geschichtliche Entwicklung.

Die Entwicklung der Turbokompressoren ist verhéltnismiBig jung.
Als Geburtsjahr kann man ca. 1900 angeben. In diesem Jahre hat
Rateau zum ersten Male einen vielstufigen Kompressor gebaut. Im
Jahre 1902 wurde durch ihn das erste Hochofengeblise aufgestellt.
Seine damaligen Ausfiihrungen sind im Prinzip mit den heutigen
Maschinen &hnlich.

Da um dieselbe Zeit die Dampfturbinen in starker Entwicklung
waren, lag es nahe, den dort angewendeten Weg auch auf die Ver-
dichtung von Luft zu iibertragen. Durch Umkehr der Drehrichtung
muBl es ja moglich sein, bei entsprechend ausgebildeten Schaufeln
eine Luftmenge anzusaugen und zu verdichten. Der beriihmte Tur-
binenkonstrukteur Parsons versuchte tatsichlich, derartige Axial-
kompressoren auszubilden in Anlehnung an seine bekannte Turbinen-
konstruktion. Abb. 173 (Parsons) zeigt eine derartige Ausfiihrung,
die bereits aus dem Jahre 1903 stammt. Es stellte sich aber bald
heraus, dal durch derartige Axialschaufeln kein verniinftiger Wir-
kungsgrad zu erzielen war. Diese Konstruktionen wurden deshalb
bald verlassen, und man benutzte bald allgemein radiale Schaufeln,
wie sie. von den Kreiselpumpen her bereits bekannt waren.

! Einstufige Gebldse fiir niedrige Driicke (bis ca. 1000 mm W.-S.) nennt man
Ventilatoren. Dieselben werden in diesem Buche nicht behandelt.
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In Deutschland wurde der Turbokompressorenbau etwas spéter
von Brown-Boveri (1906) aufgenommen, die nach den Patenten von
Rateau und Armengard baute. Abb. 174 zeigt den ersten von dieser

Abb. 173. Erster Turbokompressor von Parsons mit Axialstrémung.

Firma gebauten Kompressor, der fiir eine Leistung von 3600 m?/st,
3,5 atii, » = 4000, 350 PS ausgebildet war. Fast zu derselben Zeit
nahm die AEG und die Frankfurter Maschinenbau A.-G. den Turbo-

Abb. 174. Erster Turbokompressor von BBC.

kompressorenbau auf, Firmen, die auch heute noch als fiihrend auf
diesem Gebiete gelten.

Die in der damaligen Zeit bis etwa 1910 gebauten Maschinen
unterscheiden sich von den heutigen durch die Mehrzylinderanordnung
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und die fast ausschliefliche Gehdusekiihlung. Da man in der Her-
stellung der Laufrider noch keine sehr grofie Erfahrung besaB, lieB
man nur geringere Umfangsgeschwindigkeiten zu. Hierdurch erhielt
man sehr viele Stufen. Auflerdem wagte man noch nicht, die Laufer
iiberkritisch laufen zu lassen, so da aus diesen beiden Griinden die
Mehrgehduse-Ausfiihrung gegeben war. Verschiedene dieser Maschinen,
die heute noch in Betrieb sind, fallen auf durch die iiberaus dicken,
beinahe baumstammartigen Wellen.

Sehr bald gewann man, unterstiitzt durch fast gleichzeitig aus-
gefithrte wertvolle Forschungsarbeiten, die notwendige Erfahrung, um
diese Schwierigkeiten zu beheben, so dafl heute der Eingehdusebau
bei tberkritisch laufenden Wellen vorwiegt. Auflerdem gingen ver-
schiedene Firmen, z. B. Brown-Boveri, zur reinen Auflenkiihlung iber.

2. Hochofengebliise,

Vor der Entwicklung der Turbinengeblise wurden die grofen
Luftmengen, die fiir den Hochofenprozel nétig sind, ausschlieBlich
durch grofle Tandem-Gas- oder -Dampfgeblase geliefert. Dampfgeblise
wurden schon ziemlich frith durch Gasmaschinen ersetzt, nachdem
doppeltwirkende groe Gasmaschinen mit Erfolg gebaut werden konnten.
Derartige Kolbenmaschinen nehmen ziemliche Dimensionen an, sind
infolgedessen sehr teuer und erfordern umfangreiche Maschinenhéuser.

Bei Verwendung von Gasmaschinen, die die in grofler Menge vor-
handenen Gichtgase verwerten, erzielt man allerdings einen besseren
Gesamtausnutzungsgrad wie bei Dampfmaschinen, hat jedoch die un-
angenehme Beigabe, das Gas sehr weitgehend reinigen zu miissen,
so dafl Anschaffungs- und Unterhaltungskosten ganz erheblich sind.

Der Gesamtkraftbedarf, den eine Hochofengruppe fiir die ver-
schiedensten Zwecke benotigt, ist sehr groB. Es wiirde hier zu weit
fithren, die Frage zu beantworten, ob es wirtschaftlicher ist, die Gicht-
gase in Kesseln zu verbrennen und die Druckluft durch Turbogeblise,
die durch Dampfturbinen angetrieben werden, zu erzeugen und ebenso
die fiir andere Zwecke benotigte Energie in Turbogeneratoren zu er-
zeugen, oder weitgehende Gasreinigungen vorzunehmen und Grofigas-
maschinen zum Antrieb von Generatoren zu verwenden. Die Turbo-
gebldse miiBten dann elektrisch angetrieben werden. Die ortlichen
Verhiltnisse sind hier ausschlaggebend. Die Lage des Werkes zur
GroBstadt und die damit sich ergebenden Moglichkeiten, entweder
Strom oder Gas vorteilhafter verkaufen zu konnen, spielen hier eine
wichtige Rolle. Tatséchlich sind heute beide Losungen, Dampfturbo-
geblidse und Kolbengasgeblise, weitgehend ausgebaut. Trotzdem kann
gesagt werden, daB in Deutschland immer mehr Turbogeblise mit
Dampfturbinenantrieb eingefiilhrt werden und die Kolbenmaschinen
zu verdrangen scheinen.

Ein moderner Hochofen mit einer mittleren Erzeugung von
200 t Ewsen pro Woche gebraucht ungefihr 60000 m*® Luft in
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der Stunde. Der Druck, der notwendig ist, um die Luft durch die
brennende Schicht bis zum Gicht zu blasen, betragt ca. 0,4 bis 0,5 atii.
Der Druckverlust in den Eintrittsdiisen kann mit ca. 0,07 atii ange-
geben werden. Zuziiglich des verhédltnismaBig geringen Druckabfalles
in der Rohrleitung, erhdlt man fiir das Geblise eine Gesamtférder-
hohe von ca. 0,5 bis 0,6 atii. Da jedoch beim sogenannten ,Hingen“
des Hochofens dieser Druck nicht geniigt, miissen Hochofengeblase
fir kurze Zeit auch Driicke von ca. 1,0 bis 1,2 atii und evtl. noch
hoher erzeugen konnen.

Abb. 175 zeigt den Schnitt durch ein Hochofengeblise von Brown-
Boveri mit doppelter Ansaugung. Das Geblise ist ohne Kiihlung
aufgebaut und ist deshalb sehr einfach. Ist, wie bei elektrischem
Antrieb, keine Drehzahlinderung méglich, trotzdem aber ein weit-
gehender Volumenregulierbereich erwiinscht bei méglichst hochblei-
bendem Enddruck, so wendet die Firma ihre bekannte Diffusorreglung
an. Um den notwendig hoheren Druck zu erhalten, werden die zwei-
seitig ansaugenden Geblidse fiir Serie und Parallelbetrieb ausgebildet.
Das groBte von der Firma gebaute Hochofengeblise hat eine Lei-
stung von 2200 m®min bei einem Druck von 3,1 ata. Abb. 176
zeigt den Laufer eines ahnlichen Geblises. Man erkennt die groBen
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Abmessungen desselben. Der Antrieb von Hochofengeblisen erfolgt
fast ausschlieflich durch Dampfturbinen.

Abb. 176. Laufer zum BBC-Hochofengeblise.

Abb. 177 zeigt die AuBenansicht eines Hochofengeblises der Frank-
furter Maschinenbau A.-G. mit Dampfantrieb. Auf den Aufbau wird
weiter unten noch eingegangen werden.

Abb. 177. Hochofengeblise der FMA.

Ein Hochofengeblise der General Electric Co. (Messrs. Fraser &
Chalmers) ist in Abb. 178 im Schnitt gezeigt. Das Geblase férdert
normal 51000 m®/st auf einen Druck von 0,84 atii. Die Maschine
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wird von einer Hochdruckdampfturbine angetrieben. Das Geblise
selbst ist doppelseltlg ausgebildet. Die Luft wird von beiden Seiten
angesaugt und in 4 Stufen
verdichtet; hinter der 4. Stufe
wird die Luft in einem Spiral-
gehiuse gesammelt und dem
Druckrohr zugefiihrt. Die
Laufrader bestehen aus vol-
len Stahlscheiben, die auf
ungefahre Form vorgeschmie-
det werden. Die Schaufeln
sind auf diese Scheiben mit
versenkten Nieten befestigt.
Den AbschluBl Dbildet ein
diinnes Deckblech, das mit
den Schaufeln ebenfalls durch
Nieten gehalten wird. Die
Anordnung der Lager geht
aus der Abb. 178 hervor.
Der Laufer ist festgehalten
in einem Spurlager normaler
Bauart. Infolge der doppel-
seitigen Ansaugung ist theo-
retisch kein Axialschub vor-
handen, so dal das Lager
nur sehr wenig belastet ist.

Das Gehduse ist aus ein-
zelnen Elementen zusammen-
gesetzt, die durch starke
Bolzen zusammengehalten
werden. Bemerkenswert
ist, daBl die Diffusoren
ohne Leitschaufeln aus-
gefithrt sind. Riickfiihr-
schaufeln sind vorhanden,
die ja aus friither erwdhnten
Griinden unentbehrlich sind.
Die &4ullere Ansicht zeigt
Abb. 179.

Eine Ausfiihrung der Bri-
tish Thomson Houston Co.
Ltd. Rugly ist in Abb. 180
im Schnitt gezeigt. Das
Geblase ist gebaut fiir
68000 m®/st und einen
Uberdruck von 1,1 at, trotz-
dem der normale Enddruck
erheblich niedriger ist. In
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nur 3 Stufen wird der hohe Enddruck erreicht. In das Ansaugerohr b
ist der auf S. 267 beschriebene Mengenregler eingebaut. Die Verbin-
dung des Ein- und Austritts der einzelnen Stufen geschieht durch

Abb. 179. AuBere Ansicht eines Hochofengeblises von Fraser & Chalmers.

U-Réhren. Diese Ausfiihrung erméglicht auch bei mehrstufigen Ge-
bldsen die Anwendung von Spiralgehdusen, hat aber den Nachteil, daf3
sich schwierigere und teure Gufistiicke ergeben.

Abb. 180. Hochofengeblise von British Thomson Houston Co.

Ein Axialschub tritt auch hier nicht auf, wihrend bei der vorher-
gehenden Ausfiihrung, wo die beiden angesaugten Luftmengen erst in
der letzten Stufe zusammengefiihrt werden, eine axiale Belastung
auftreten kann, wenn eine Seite frither zu pumpen anfingt wie die
andere, oder die eine Seite aus irgendeinem Grunde eine andere
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Fordermenge liefert. Hier werden nach jeder Stufe die Luftstréme
zusammengefiihrt, mithin ein einseitiges Pumpen unméglich gemacht.
Das Geblise ist mit Wasser gekiihlt. Die Kiihlrdume sind beider-
seitig der Laufrider und der Diffusoren und in Abb. 180 mit a
bezeichnet. Inliegende
Rippen sorgen fiir ge-
niigende Wasserzirku-
lation. Die Wasserraume
sind miteinander ver-
bunden durch hohle GuB3-
rippen, die durch die
Luftrdume ¢ gehen.
Die Laufradkonstruk-
tion der Firma ist
sehr bemerkenswert und
weicht sehr von den
allgemeinen Ausfiihrun-
gen ab. Die Schaufeln
sind radial und mit der
Radscheibe aus einem
Stiick in StahlguBl ge-
gossen.  Doppelseitige
Réider werden in zwei
Teilen zusammengesetzt.
Abb. 181 zeigt die Vorderansicht des Rades. Man erkennt auch die
besondere Ausbildung des Radeintritts; die Schaufel wird dort pro-
pellerartig in die Stromrichtung geneigt, dhnlich wie bei doppelt ge-
kriimmten Schaufeln der Kreiselpumpen.

3. Stahlwerksgebliise.

Zur Umwandlung des im Hochofen gewonnenen fliissigen Eisens
in Stahl verwendet man Konverter oder Birnen. In diesen wird das
fliissige Eisen durch unten in Diisen einstromende Luft so von
Sauerstoff durchsetzt, daB die das Eisen verunreinigenden Bestand-
teile, wie Phosphor, Silizium, Schwefel, Mangan bzw. Kohlenstoff ver-
brennen und sich in Form von Schlacke an der Oberfliche ansammeln.
Je nachdem ob das Roheisen mehr Phosphor oder Silizium enthélt,
wendet man das Thomasverfahren (basisch) oder das Bessemerver-
fahren (sauer) an. Die durch die Verbrennung beider Stoffe erzeugte
Wirme geniigt bekanntlich, um die fiir den Stahl notwendige Schmelz-
punkterhéhung zu erzielen.

Das fliissige Eisen befindet sich in einem Behélter mit einem
Diisenboden, durch den Druckluft eingefiihrt wird. Der Widerstand,
den die Luft zu iiberwinden hat, setzt sich zusammen aus dem
Widerstand in Rohrleitung und Diise, sowie der Druckhohe des Eisen-
bodens, die ca. 30 bis 40 cm betrigt.
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Der Luftbedarf zur Erzeugung einer Tonne Stahl kann mit ca. 1800
bis 2000 m®/st angegeben werden, bei einem Uberdruck von 1,8 bis
2,1 atii. Die Belastung ist hier natiirlich stark wechselnd. Gegen
Ende des Prozesses z. B. wird die Belieferung sehr gesteigert.

Diesen stark wechselnden Forderungen entsprechend haben sich
fiir diese Zwecke besondere Bauarten herausgebildet. Abb. 182 zeigt
ein wassergekiihltes 8stufiges Geblise von Fraser & Chalmers, das
so eingerichtet ist, daf} alle 8 Stufen hintereinander arbeiten konnen
oder je 4 Stufen parallel geschaltet sind.

Bei Hintereinanderschaltung tritt die Luft an einem Ende des
Gebléses ein, wird in der Mitte nach 4 Stufen entnommen und durch

Abb. 183. BBC-Stahlwerksgeblise fiir 1130 m3/st und 3,11 ata.

eine Rohrleitung zu dem anderen Ende gefiilhrt. In der Mitte wird
die Luft dann wieder abgenommen. Die Maschine ist gebaut fiir eine
Saugmenge (von 34000 m*/st) und einen Druck von 2,12 atii (max.).

Die Umschaltung von Hintereinanderschaltung zum Parallelbetrieb
erfolgt dadurch, dafl der Eintritt in die 5. Stufe mit der Atmosphire
verbunden wird und die 4. und 8. Stufe durch Schieber auf die Druck-
leitung geschaltet werden. Bei Parallelbetrieb leistet die Maschine
78000 m®/st und ergibt einen Druck von 0,84 atii. Der Antrieb des
Geblises erfolgt durch eine Dampfturbine von 2400 PS bei einer
Drehzahl von 3300 min.

Abb. 183 zeigt eins der grofiten Stahlwerksgeblise, welches von
der Firma Brown-Boveri ausgefiihrt worden ist. Die Daten der
Maschine sind: 1130 m®/min; 3,11 ata; 3200 Umdrehungen; 4700 PS.
Der Aufbau ist prinzipiell derselbe wie bei der ‘bereits besprochenen
Ausfithrung der Firma.



Gebldse fiir Zuckerfabriken.

Eine  bemerkenswerte
Ausfithrung fiir Hochofen-
geblase stammt von Rateau.
Abb. 184 zeigt eine 2 stufige
Anordnung, bei der ein Druck
von 2,2 ata erreicht wird.
Die Laufrader bestehen nur
aus radialen Schaufeln ohne
Seitenwinde. Die Ausfiih-
rung gestattet bekanntlich,
groflere  Umfangsgeschwin-
digkeiten zu erzielen. Um
der Luft beim Eintritt in
das 1. Laufrad die richtige
Neigung zu geben, befindet
sich vor dem Laufrad auf
der Welle ein mitlaufendes
propellerartiges Leitrad.

4. Geblise fiir
Zuckerfabriken.

Dank der Zuverlassigkeit
und der absolut 6lfreien Luft-
lieferung von Turbogeblisen
verwendet man dieselben
auch, um ein Luft- und
CO,-Gemisch den in der
Zuckerfabrikation notwen-
digen Prozessen zuzufiihren.
Abb. 185 zeigt ein solches
Geblase, das von C.H.Jager,

207
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Leipzig, ausgefithrt ist. Um die bei der Kompression hier auftreten-
den Flissigkeitsausscheidungen aufzunehmen, sind an dem Gehiuse
eine Anzahl Auslaufrohre angebracht, wie in Abb. 185 zu erkennen ist.
Die Hauptlager sind vollkommen von dem Gehduse getrennt und ver-
hindern so unnétigen Warmetibergang des letzteren.

Das Gebliase ist gebaut fiir eine Menge von 2700 m3/st bei einer
Verdichtung von 0,8 auf 1,35 ata. Der Antrieb erfolgt von einer
Turbine, die gleichzeitig den Hauptgenerator des Werkes antreibt.
Diese Anordnung ist sehr wirtschaftlich, da das Geblise eine konstante
Grundbelastung ergibt, was den Dampfverbrauch sehr giinstig beein-
fluBt. Zwischen Geblidse und Generator ist eine ausriickbare Kupplung
angebracht.

5. Kompressoren fiir verschiedene Zwecke.

In der Ausfithrung von Turbokompressoren stellt man eine sehr
groe Mannigfaltigkeit fest. Diese Unterschiede sind hauptsichlich
durch die Art der Kiihlung bedingt. Laufrider und Diffusoren weisen
im allgemeinen nur wenige Unterschiede auf.

Seit der Einfithrung der Turbokompressoren hat eine allmihliche
Entwicklung von verschiedenen Typen sich ausgebildet. Die bemer-
kenswerten Typen von Firmen, die eine gréflere Anzahl von Turbo-
kompressoren geliefert haben, sollen im folgenden besprochen werden.

Einen gewissen Anhalt iiber den Anteil einzelner Firmen im
Turbokompressorenbau gewinnt man aus einer letzthin! veréffent-

1 Kraftmaschinenstatistik der Ruhrzechen von Direktor Dipl.-Ing. Fr. Schulte,
Essen. Gliickauf 1928, S. 1244.

Turbokompressoren (Antrieb Dampfturbinen):

Allgemeine Elektrizititsgesellschaft ............ 57
Frankfurter Maschinenbau Akt.-Ges. ........... 50
Schiichtermann & Kremer .................... 23
Brown-Boveri............cooiiiiiiiiiiiiia., 14
Gutehoffnungshiitte, Oberhausen............... 22
Verschiedene .........covvvueeniiiinenninnnnn 19

zusammen 185
Gesamt-PS-Stirke 430334.
Mittlere PS-Stirke 2326.
Mittlere angesaugte Luftmenge in m3/st 20700.

Kolbenkompressoren (Antrieb Dampfmaschinen):

Frankfurter Maschinenbau Akt.-Ges. ........... 145
Demag Akt.-Ges. Duisburg.................... 61
Schiichtermann & Kremer .................... 63
Gebr. Meer, M.Gladbach ..................... 11
R. Meyer, Miilheim, Ruhr .................... 94
Allgememe Elektrizitétsgesellschaft. ............ 63
Brown-Boveri.........cooiiiiiiiiiiiiiiinn... 15
Friedrich-Wilhelms-Hiitte, Miilheim, Ruhr ...... 15
Neumann & Esser, Aachen ................... 50

517

(Fortsetzung S. 209.)
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lichten Statistik der Kompressoren der Ruhrzechen. In der Anmerkung
sind neben den Turbokompressoren auch die Kolbenkompressoren
angefilhrt. Die sich aus der Gesamtsumme ergebenden Mittelwerte
sind sehr interessant fiir die Beurteilung beider Maschinengattungen.

Die ersten Maschinen, die 1900 bis 1910 geliefert wurden, wurden
meist von Synchronmotoren bei #n = 3000 angetrieben, ca. 33 Stufen
waren in 3 Geh#usen untergebracht und hintereinandergeschaltet.
Samtliche Gehduse hatten innere Gehausekiihlung.

Nachdem man mit schnellaufenden Wellen und in der Herstellung
der Laufiader groflere Erfahrung gesammelt hatte, ging man mit
Drehzahl und Umfangsgeschwindigkeit herauf, was nur durch Antrieb
mit Dampfturbinen moglich war. So hat z. B. eine dhnliche Maschine
heute bei 3800 Umdrehungen min statt 33 Stufen nur 12, und die
Anzahl der Gehduse verminderte sich auf 1 bis 2.

Die Forderung nach geringerem Raumbedarf und nach Kompres-
soren fiir grofere Luftmengen zwang schon bald dazu, mit der Um-
fangsgeschwindigkeit der Rider an die Grenze des Méglichen zu gehen.
Um die Umfangsgeschwindigkeit zu erhohen, wurde die Drehzahl
weiter erhoht, was bei elektrischem Antrieb ganz von selbst zur An-
wendung von Getrieben fiihrte, die heute bei Kompressoren kleinerer
Leistung mit elektrischem Antrieb allgemein eingefiihrt sind.

Durch die hohen Umfangsgeschwindigkeiten wird nun die Anzahl
der Stufen stark vermindert; dies bedingt aber als unliebsame Neben-
erscheinung eine starke Verkleinerung der Kiihlfliche. Bei geome-
trisch &hnlichen Ausfithrungen sinkt hierdurch der Wirkungsgrad er-
heblich. Wahrend ein Teil der Firmen diesem Ubelstande dadurch
abhalf, daf} die Kiihlflichen durch gréfere Anzahl Leit- und Fiihrungs-
schaufeln sowie durch gréBeren duBeren Gehdusedurchmesser vergroflert
wurden, gingen andere ganz von der Gehdusekiihlung ab und ver-
wendeten auBlenliegende Kiihler mit Rohren, die ohne Schwierigkeit
reichlich genug bemessen werden konnen. In neuerer Zeit verwendet
man auch gern 1 bis 2 Zwischenkiihler unter Beibehaltung der Ge-
héusekiihlung, und hat hiermit gute Resultate erzielt.

Im allgemeinen kann man sagen, daB fiir 8fache Verdichtung
heute 10 bis 12 Stufen verwendet werden, die alle in einem Geh&duse
untergebracht sind. Bei Mengen iiber ca. 30000 m3/st ist man auch
hier manchmal gezwungen, mehrere Gehduse anzuordnen.

Fortsetzung von S. 208. Ubertrag 517
Gutehoffnungshiitte, Oberhausen............... 41
G. A. Schiitz, Wurzen (Sa.).................... 21
Hohenzollern, Diisseldorf ..................... 16
Tyssen & Co., Miilheim, Ruhr................. 37
Borsig, Berhm..........cooiiiiiiiiiiiit, 17
Verschiedene...........coooviiiiiniiine.n. 12

zusammen 661
Gesamt-PS-Starke 312707.
Mittlere PS-Stirke 657.
Mittlere angesaugte Luftmenge in m?/st 6600.
Kearton-Eck, Turbogeblise. 14
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a) Société Rateau.

Sehr bemerkenswerte Ausfiihrungen stammen von der franzdsischen
Firma Rateau, zumal ja dieser Name mit der Entwicklung der Turbo-

kompressoren eng verkniipft ist. Abb. 186 zeigt den Schnitt durch
einen 9stufigen Kompressor fiir 2 atii und 600 m®/min. Der Kom-
pressor ist wassergekiihlt und dient zur Verdichtung von
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Abb. 187. Zweistufiger Rateau-Kompressor mit radialen Schaufeln fiir 4 atii.

Abb. 188. Dampfkompressor von Rateau. (Laufrider aus nur radialen Schaufeln.)

Abb. 189. Fiinfstufiger Dampfkompressor von Rateau fiir 12340 m?/st.
14*



9212 Ausfiihrungen von mehrstufigen Gebldsen und Turbokompressoren.

Gasen. Die Wirkungsweise der Kiihlung wird weiter unten besprochen
werden.

Eine sehr gedringte Bauart erreicht Rateau durch Anwendung
seiner Radialschaufeln; Abb. 187 zeigt eine zweistufige Ausfiihrung
fiir 4 atii bei 9 m®/sec. Die Drehzahl ist 4500/min. Abb. 188 zeigt
einen kleinen Turbokompressor mit 5 Stufen fiir 12340 m?/st, 3,5 atii
bei n = 8250/min. Die Antriebsleistung wird von der Firma mit
978 HP angegeben. Abb. 189 zeigt den &uBleren Aufbau derartiger
Kompressoren fiir 7fache Verdichtung. Das Gehduse besteht aus

Abb. 190. Dampfkompressor von Rateau.
6 Stufen mit Scheibenlaufridern, 4 Stufen mit radialen Schaufeln.

einzelnen Elementen, die in Wellenrichtung und senkrecht hierzu
geteilt sind.

Zur Erzielung besserer Umsetzungsgrade verwendet Rateau auch
die gemischte Konstruktion Radialrider + normale Schaufelrider.
Auf Abb. 190 ist eine solche Maschine zu erkennen, die eine Leistung
von 15000 m/st hat bei einem Enddruck von 7,0 ata.

Es sei hier gleich bemerkt, dal fast sémtliche grofen Turbokom-
pressoren fiir 7- oder 8fache Verdichtung zur Druckluftversorgung
von Gruben dienen, wihrend die kleineren Maschinen meist zur
Preflufterzeugung von grofleren Maschinenfabriken, Werften usw.
dienen.

b) Fraser & Chalmers.

Abb. 191 zeigt einen Schnitt durch einen Turbokompressor von
Messrs. Fraser & Chalmers. Er ist gebaut fiir 34000 bis 42000 m?/st
auf einen Druck von 7 atii und wird direkt von einer Gleichdruck-
dampfturbine angetrieben. 16 Stufen des Kompressors sind in zwei
Gehausen untergebracht.

Bei Zwei-Gehausemaschinen, die direkt angetrieben werden, ergibt
sich die Anordnung sozusagen von selbst. Da bekanntlich ein Kom-



Fraser & Chalmers.

pressor einen erheblichen Axial-
schub aufweist, ergibt sich bei
zwei Maschinen die Moglichkeit,
durch gegenldufige Anordnung, sei
es, daB die Radeinldufe gegen-
einander gerichtet sind, oder um-
gekehrt, den Axialschub im gro-
Ben und ganzen aufzuheben. Es
ist dann nur 1 Spurlager -(bei Aus-
fiihrung von Abb. 191 ein Block-
lager nach Michell) nétig, um
den Rotor in seiner Lage fest-
zuhalten.

Die Labyrinthdichtungen zum
Abdichten der letzten Stufen kon-
nen dann auf den Durchmesser
der Welle gebracht werden, wo-
durch die TUndichtigkeitsverluste
sich betriachtlich vermindern.

Die Laufradscheiben sind aus
geschmiedetem Stahl und nach oben
verjiingt, um mdoglichst gute Ma-
terialausniitzung zu erreichen. Die
Deckbleche sind aus Stahlblech,
wihrend die Schaufeln auf beide
Scheiben in iiblicher Weise aufge-
nietet sind.

Die Gehiuse sind aus GuB-
eisen und bestehen aus einzelnen
Elementen, die durch starke Bol-
zen zusammengehalten werden.
AuBer Gehdusekithlung ist zwi-
schen den beiden Gehdusen noch
ein reichlicher Zwischenkiihler an-
geordnet, so daBl die Luft mit
niedriger Temperatur in den Hoch-
druckteil eintritt.

Die Kompressorlager sind mit
Druckélschmierung versehen. Eine
Zahnradélpumpe wird von der
Turbinenwelle angetrieben. Das
Ol flieBt von den Lagern zur
Grundplatte und von dort zu
einem (lsammelbehilter, dessen
Olspiegel iiber der Olpumpe liegt,
um in jedem Falle ein Ab-
schnappen der Pumpe zu ver-

213
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meiden. Zwischen Pumpe und Lager ist noch ein Olkiihler ein-

geschaltet.
Der Luftregler dieser Maschine wird weiter unten erdrtert werden.

c) Allgemeine Elektrizititsgesellschaft Berlin.

Abb. 192 zeigt den Schnitt durch ein AEG-Hochofengeblise. Das-
selbe ist fiir eine Luftmenge von 44000 m®/st und einen Enddruck
von 1,06 atii ausgelegt. Um ein Héingen des Hochofens zu verhindern,
kann bei dem Geblise der Enddruck auf 1,41 atii erhoht werden.

Abb. 193 zeigt die Anordnung eines AEG-Turbokompressors fiir
eine angesaugte Luftmenge von 70000 m®/st und einen Enddruck von
6 ati. Der Kompressor besitzt 4 stehende angegossene Zwischen-
kiihler mit herausziehbaren Rohrbiindeln. Diese Rohrbiindel sind
untereinander gleich und auswechselbar, so daB nur die Anschaffung
eines Reservebiindels nétig ist.

Abb. 194 zeigt den Querschnitt durch den Kompressor und die
beiden Niederdruckkiihler, aus welchen die kurzen, weiten Luftzufiih-
rungen zu den Kiihlern zu ersehen sind, die eine gute und verlust-
arme Beaufschlagung der Kiihlrohre erméglichen. Beim Herausziehen
der Rohrbiindel brauchen weder der Oberteil des Kompressors noch
die Kiihlwasseranschliisse entfernt, werden. Die Rohrbiindel, welche
mit kurzen und weiten Kiihlrohren versehen sind, kénnen wihrend
des Betriebes gereinigt werden.

Die vorbeschriebene Bauart fiihrt die AEG bei Luftmengen iiber
20000 m®'st aus. Kleinere Typen erhalten Gehédusekithlung. Uber
die Ausfiihrung dieser Innenkiihlung folgen weitere Angaben in dem
spiteren Kapitel ,Kiithlung®.
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d) British Thomson-Houston.

Die Firma British Thom-
son-Houston Co. Ltd. ver-
wendet zur Kiihlung kleine
Zwischenkiihler, die mit
dem Kompressor - Gehduse
geschickt zusammengebaut
sind. Abb. 195 zeigt einen
Schnitt durch eine solche
Anordnung.

Das Gehduse besteht aus
verschiedenen Gruppen, die
2 bis 3 Stufen aufnehmen;
die untere Hailfte einer sol-
chen Gruppe bildet den Kiih-
lermantel, der einen gewhn-
lichen Oberflichenkiihler, be-
stehend aus Messingrohren,
enthilt. Die Luft stromt um
die Rohre, wihrend das Was-
ser durch die Rohre flieit.
Durch eine Platte ist der
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Kiihler in zwei Héilften geschieden, so daf die Luft zweimal entlang
den Rohren strémt. Nach Austritt aus dem Diffusor wird die warme
Luft in einem Spiralgehduse gesammelt und in eine Halfte des Kiihlers

gefiihrt. Durch die Zwischenwand findet' eine Umkehr statt, worauf
die gekiihlte Luft der niichsten Stufe zugefiihrt wird.

Die Kiihler sind durch Abnehmen der Schluldeckel fiir Reinigungs-
zwecke leicht zuginglich.

Abb. 196 zeigt einen teilweisen Schnitt durch einen solchen Kom-
pressor. Die Férdermenge ist 10000 m®/st bei einem Enddruck von
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4,6 ati. Der Antrieb erfolgt direkt von einer Dampfturbine bei
5000 Umdrehungen/min.

Bei Frischdampfbetrieb von 5,96 atii, 235° C, einem Abdampfdruck
von 1,125 ata und einem Vakuum von 93% wurden die folgenden
Resultate erzielt:

Tabelle 12.
Dampfverbrauch in kg/st
m?/st Luft Drehzahl Frischdampf- Abdampf-
betrieb betrieb
17000 5000 7030 1210
13600 4700 5360 9200
9100 4450 4250 | 7480

An Kiihlwasser gebrauchte der Kompressor 1810 kg/st von 27°C.
Die zugehérige Zentrifugalpumpe hatte einen Kraftbedarf von 7,0 PS.

Aus Abb. 196 erkennt man wichtige Konstruktionseinzelheiten.
Die einzelnen Gehduseelemente sind ziemlich gleichartig gebaut und
nehmen die Zwischenwinde und Diffusoren auf. Eine Ansicht auf
die obere Hilfte des Gehduses zeigt Abb. 197. Die verschiedenen
GuBstiicke sind durch Zentrierungen ineinander eingefiigt, desgleichen
die Zwischenwinde und die Diffusoren, jedoch nicht der Entlastungs-
kolben bzw. die Dichtungseinsitze. Seine Befestigung ist aus Abb. 196
besser zu erkennen.

Die Zwischenwénde bestehen aus GuBleisen und sind horizontal
geteilt. Die Diffusorschaufeln aus Stahl werden in die Form ein-
gesetzt und in die Zwischenwéinde eingegossen!

Bemerkenswert ist noch die Laufradkonstruktion dieser Firma.
Die Laufradscheibe wird mit den Schaufeln offen in Stahlgull gegossen.
Den AbschluB bildet ein Deckblech aus Stahl, das auf die Schaufeln
genietet wird. Die Réder werden dann hydraulisch auf die Welle ge-
preBt. Um groBere Pressungen anwenden zu kénnen, sind die Rad-
naben noch mit Bronzeringen armiert. Abb. 198 zeigt ein fertiges Rad.

Der ganze Rotor wird in seiner axialen Lage durch ein Spurlager
gehalten, das aus Abb. 198 ersichtlich ist. Dieses Lager verdient
deshalb besondere Beachtung, weil es mit Hilfe einer
Schneckeniibersetzung von Hand aus einstellbar ist. Fiir
die Montage ist eine solche Vorrichtung von groBem Wert.
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Die kritische Drehzahl des Laufers, die mit 1600/min angegeben
wird, liegt im Verhiltnis zur Betriebsdrehzahl » = 5000/min sehr tief.
Die Hauptlager der Maschine sind so konstruiert, dal das ganze
Lager eine kleine Bewegungsfreiheit hat. Angeblich sollen durch diese
MafBinahme schadliche Schwin-
gungen beim Durchfahren der
kritischen Drehzahl vermieden
werden.

Abb. 199 zeigt die gesamte

Anlage in Ansicht.

e) C. A. Parsons & Co.

Wie bereits oben erwéahnt,
hatte die Firma C. A. Parsons
& Co. Turbokompressoren zu-
erst nach Art der Dampfturbinen
gebaut, indem der Luftstrom
in axialer Richtung - radiale
Schaufeln durchstrémte. Diese
Bauart erwies sich indes sehr
bald als abwegig und wurde
bald verlassen.

Abb. 200 zeigt einen Schnitt
durch einen 12-stufigen Kom-
pressor, der die iiblichen radia-
len Schaufelrdder enthalt. Das
Gehiuse besteht aus verschie-
denen Elementen, die ineinan-
der zentriert und durch durch-
gehende Bolzen gehalten wer-
den. Jedes einzelne Element ist
mit verschiedenen Hohlraumen
fir das Kiihlwasser versehen
und hat besondere Ein- und
AuslaBBkanéle.

Im Diffusor befinden sich
kurze Schaufeln. Sie bestehen
aus Stahlblech und werden in
zwei Gullringe eingegossen. In
dem Umfiihrkanal befinden sich
noch Riickkehrschaufeln.

Das Laufrad besteht aus
zwei Stahlscheiben, zwischen denen die Schaufeln genietet sind. Die
Nabe ist aus einem besonderen Stiick und mit einer Scheibe durch
Nieten verbunden.

Der Axialschub des Laufers wird durch eine Entlastungstrommel
aufgenommen, die sich am Ende der Hochdruckseite befindet; ein
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Blocklager, dessen besondere Konstruktion aus Abb. 200 ersichtlich
ist, nimmt den verbleibenden Schub auf und sorgt fiir Festlegung
der Welle.

Die Maschine ist mit einer Reglung auf konstanten Druck und
einer Vorrichtung zur Verhiitung des Pumpens versehen, worauf an
anderer Stelle noch eingegangen wird.

Die Firma hat auch Gasgeblise ausgefiihrt, so z. B. fiir eine Lei-
stung von 8500 m®/st auf einen Enddruck von 0,7 atii. Die Maschinen
sind unmittelbar mit Dampfturbinen gekuppelt und machen 5000 bis
7000 Umdrehungen/min.

Fiir kleinere Leistungen werden Ubersetzungsgetriebe angewendet.
Eine Ausfithrung von 6000 m®/st auf 4,2 atii weist zwei kleine Ge-
héuse auf. Der Antrieb erfolgt von einem Motor von 485 Umdrehun-
gen/min, wihrend der Kompressor mit 6750 Umdrehungen/min léuft.

f) Frankfurter Maschinenbau A.-G. vorm. Pokorny & Wittekind.

Diese Firma hat bereits sehr frith den Turbokompressorenbau auf-
genommen und ihre Maschinen seit dieser Zeit zu groler Vollkommen-
heit entwickelt. Haupt-
sichlich fir die Bediirf-
nisse des Bergbaus sind
von ihr Maschinen fiir
8fache Verdichtung in
groler Zahl hergestellt
worden. Die Firma er-
reichte bereits 1911 bei
einem fiirTransvaal Power
Company in Johannis-
burg (Siidafrika) geliefer-
ten Kompressor den er-
staunlich hohen isother-
men Wirkungsgrad von
0,67. Dieser Kompressor*
hatte eine Leistung von
36000 m3/st bei 11facher
Verdichtung wund hatte
vier Gehiuse. Als heu- Abb. 202. Gehiduseelement fiir innengekiihlte Maschinen.
tige Ausfithrungsform ist Banart FAA.
die eingehdusige Bauart vorherrschend. Nur bei grofieren Leistungen
wie 35000 m®/st verwendet die Firma zwei Gehiuse. Samtliche Kom-
pressoren sind mit Innenkiihlung versehen. In neuerer Zeit baut die
Firma auch ofters einen groBen Zwischenkiihler ein, wodurch sich
gewisse Vorteile ergeben. Abb. 201 zeigt den Schnitt durch einen
15 stufigen Kompressor fiir 10fache Verdichtung. Der Kompressor
hat Gehiusekiihlung und einen Zwischenkiihler nach der 7. Stufe.

! Prof. Langer: Versuche an einem 4000 pferdigen elektrisch angetriebenen
Turbinenkompressor der Bauart Pokorny & Wittekind. VDI. 1911, S. 173.
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Bei der Bauart fallt der im Verhéltnis zum Raddurchmesser sehr

grole Gehdusedurchmesser auf. Dieser ist jedoch notwendig, um bei

der #ullerst gediingten Bauart die notwendige Kiihlfliche unter-

zubringen. Hierdurch ergibt sich auch ein lingerer Diffusor und eine

gute Umsetzung der Austrittsgeschwindigkeiten. Der Kompressor ist

aus einzelnen Elementen zusammengesetzt und durch lange Bolzen

zusammengehalten. Abb. 202 zeigt ein derartiges Element. Am Auflen-

rand erkennt man die Zutrittsoffnungen zu den Wasserriumen (bei

den neuesten Ausfiihrungen sind diese Offnungen ganz wesentlich er-

weitert, um die Wasser-

rdume bequem reinigen

zu koénnen, siehe z. B.

Abb. 204). Abb. 203

zeigt ein Laufrad mit

abgenommener Deck-

scheibe. Die Laufrad-

scheibe ist ganz aus

dem Vollen gedreht

und nach der Nabe

zu sehr verstirkt. Die

Schaufeln besitzen Z -

Form und sind auf

Laufrad- und Deck-

scheibe aufgenietet.Der

Abb. 203. Aufgedecktes Laurad. (Bauart FMA.) Axialschub des Léufers

wird durch eine beson-

dere Entlastungstrommel aufgenommen (Abb.201). Die durch den Ent-

lastungskolben durchtretende Luft wird in dem Raume hinter den-

selben nochmals gedrosselt. Durch entsprechende Drosselung kann

hinter dem Entlastungskolben ein solcher Druck eingestellt werden,

daB8 die Welle vollkommen entlastet ist. Um diese Einstellung zu er-

leichtern, befindet sich an dem Ansaugeende (Abb. 201) ein Wellenver-

schiebungsanzeiger, der bei vollkommen entlasteter Welle kleine Be-

wegungen des Laufers in axialer Richtung anzeigt. Die bekannte Re-
gulierung der Firma wird auf S. 250 beschrieben werden.

Abb. 204 zeigt die AuBenansicht eines Dampfkompressors fiir
36000 m®/st und 7 atii. Die an den einzelnen Elementen erkenn-
barer grofien Deckel (neuere Bauart) gewihrleisten eine gute Zuging-
lichkeit zu den einzelnen Wasserkammern. Auf den einzelnen Ele-
menten befinden sich in Abb. 201 erkennbare Ventile, durch die das
Kiihlwasser zu den einzelnen Elementen geregelt werden kann. Es
ist auch mogheh, das Kiihlwasser einzelner Gruppen ganz abzuschlieBen
und einzelne Kiihlriume wihrend des Betriebes zu reinigen.

Abb. 265 zeigt einen kleinen Kompressor von nur 5000 m®[st
und 7 atii mit Getriebe auf dem Versuchsstand. Die Untersuchung
erfolgt durch Torsionsdynamometer, die sich fiir diese Zwecke aus-
gezeichnet bewiahrt haben. Abb. 205 zeigt den Laufer dieses Kom-
pressors. Man erkennt die sehr schmalen Rider besonders im Hoch-



Jager & Co., Leipzig. 225

druckgebiet, ein groBer Nachteil fiir Kompressoren mit kleiner Liefer-
menge. Das letzte Rad hat eine Nutzbreite von nur 6 mm am Aus-
tritt. Unmittelbar neben dem letzten Rad befindet sich die Ent-

Abb. 204. Dampfkompressor der FMA fiir 7 atii und 36000 m?3/st.

lastungstrommel, auf der 35 Labyrinthringe die Abdichtung besorgen.
Neben der Trommel erkennt man noch eine kleine diinne Scheibe.
Dies ist eine sogenannte Alarmscheibe, die bei einer bestimmten Ver-

Abb. 205. Laufer eines Kompressors der FMA fiir 5000 m?/st.

schiebung des Léufers, etwa infolge Auslaufens des Spurlagers o. dgl.,
zum Anlaufen kommt und durch den hierdurch verursachten Larm
die Bedienung zum Abstellen mahnt. Das seitliche Spiel dieser Scheibe
mufl natiirlich kleiner sein wie die Spiele der Laufrdder im Ge-
hiuse selbst.

g) Jiger & Co., Leipzig.

Abb. 206 zeigt einen Kompressor von Jager & Co., Leipzig. Jede
Stufe enthélt einen besonders eingebauten Zwischenkiihler zwischen
dem Austritt aus dem -Diffusor und dem Eintritt in das néchste
Rad. Die Kiihlerelemente bestehen aus halbkreisférmigen Messing-
rohren, deren Enden in Wasserkasten der Teilfuge eingewalzt sind.
Alle Kiihlerelemente sind auswechselbar.

Bei gleichbleibenden iibrigen Verhaltnissen lafit sich durch diese
Konstruktion etwa die doppelte Kiihlfliche erreichen, wie mit ein-
facher Gehiusekiihlung, wodurch ein Zwischenkiihler zwischen Nie-
der- und Hochdruckteil entbehrlich wird. Da die Luft im Kreuz-
strom die Rohre trifft, wird auch der Wirmeiibergangskoeffizient

Kearton-Eck, Turbogeblise. 15
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etwas besser sein. Nach
Angaben der Firma soll
der etwas hohere Druck-
abfall in annehmbaren
Verhiltnissen stehen.
Die einzelnen Kiihler
sind in das Gehduse
eingesetzt und voll-
kommenunabhéngig von
demselben. Durch Ab-
heben der oberen Ge-
hausehilfte kann jeder
Kiihler  herausgenom-
men werden.
Neuerdings hat die-
selbe Firma die Kiih-
lung wieder nach aufen
gelegt und benutzt ein-
fache Oberflichenkiihler.
Die groBen Schwierig-
keiten, diese Kiihlrohre
bei den Kkleinen Vibra-
tionen des Kompressors
genau dicht zu halten,
werden wohl mit dazu
beigetragen haben, diese
Kiihlung wieder zu ver-
lassen. Einen Schnitt
durch einen neuen Kom-
pressor zeigt Abb. 207.
Er ist gebaut fir
15000 m®/st auf einen
Enddruck von 7,8 ata.
Die  Tourenzahl ist
4200/min. Der Antrieb
erfolgt von einer 1800-
PS-MAN-Turbine. Der
Kompressor hat 11 Stu-
fen, die in einem
Gehéuse untergebracht
sind. Hinter 3 Stufen
tritt die Luft durch den
Sammelkanal 4 in einen
Zwischenkiihler, die alle
neben der " Maschine
aufgestellt sind. Durch
den Kanal B tritt die
Luft in die 4. Stufe.
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Nach der 6. und 9. Stufe befindet sich wieder eine Kiihlung. Luft
und Wasser sind in allen Kiihlern im Gegenstrom gefiihrt.

Der Axialschub des Laufers ist in iiblicher Weise durch einen
Entlastungskolben aufgenommen. Ein normales Spurlager nimmt den
restlichen Schub auf und bestimmt die Lage der Welle.

Die Radscheiben sind ganz aus dem Vollen gedreht, um eine
hohe Umfangsgeschwindigkeit erreichen zu kénnen. Bemerkenswert
ist, daB die Nabe im Gegensatz zu anderen Ausfiihrungen
symmetrisch ausgebildet ist.

h) Brown-Boveri.

Abb. 208 zeigt einen Schnitt durch einen Kompressor von Brown-
Boveri. Abb. 209 zeigt einen Schnitt durch ein Lauferelement, aus

Abb. 208. Schnitt durch einen BBC-Turbokompressor.

dem Lauf- und Leitschaufeln sowie Umkehrschaufeln zu erkennen
gsind. Die Maschine hat 11 Stufen in einem Gehiuse. Die Firma ver-
wendet ausschlieBlich AuBenkiihlung. Aus Abb. 208 u. 209 sind 6 einzelne
Oberflachenkiihler zu erkennen. Ahnlich wie bei den Maschinen der
British Thomson-Houston sind die Kiihler mit dem Gehiuse organisch
verbunden, wodurch die Querschnittsbemessung fiir die Zu- und Ab-
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fiilhrung der Kiihler leichter ist, wie bei einfachen Rohranschliissen.
Die Kiihlerachsen sind unter 45° geneigt und ermoglichen so eine
gute Raumausnutzung unter der Maschine. Die Deckplatten der
Kiihler konnen leicht entfernt werden, wodurch sogar wahrend des
Betriebes eine Reinigung méglich wird. Ein groBer Nachteil aller
auBenliegenden Kiihler, die mit dem Gehiuse starr verbunden sind,
ist das Lockerwerden der Rohre infolge der hochfrequenten Vibra-
tionen. Deshalb miissen derartige Kiihler mit gréBter Sorgfalt her-
gestellt werden. Im vorliegenden Falle ist z. B. dafiir gesorgt, daB

die Rohre sich frei ausdehnen kénnen, indem die untere SchluBplatte
in eine Art Stopfbiichse gleitet. Hierdurch wird einerseits der Tem-
peraturdehnung Rechnung getragen, andererseits eine Dampfung von
eventuellen Schwingungen erzielt. Verschiedentlich hat die Firma
ibre Kiihler auch mit Rohren von ovalem Querschnitt ausgefiihrt.
In diesem Falle ist der Luftstrom parallel zur grofien Achse. Hier-
durch wird der Widerstand etwas erniedrigt. Um értlichen Dehnungen
Rechnung zu tragen, sind die Rohre vielfach leicht gekriimmt. Um
die Eigenschwingungszahl der Rohre mdoglichst zu erhéhen, sind noch
1 bis 2 Zwischenplatten an die Rohre angeschweiBt.

Es wurde schon weiter oben darauf hingewiesen, daB bei Ver-
dichtung von Luft mit normaler Feuchtigkeit und nachheriger Ab-
kithlung eine Ubersittigung der Luft eintritt. Die austretende
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Abb. 210. Geh#usedeckel eines BBC-Turbokompressors fiir 68000 m3/st.

Abb. 211. BBC-Turbokompressor fiir 68000 m3/st.
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Feuchtigkeit wird sich dann an den tieferliegenden Stellen der Ma-
schine absetzen. Um dieses Wasser zu entfernen, sind bei groBeren
Ausfithrungen an den
Zwischenkiihlern Kon-
denstopfe angebracht.

Der Axialschub wird
durcheinen Entlastungs-
kolben mit Labyrinth-
dichtungen aufgenom-
men, der sich an dem
Hochdruckende der Ma-
schine befindet. AuBler-
dem ist noch ein Druck-
lager nach dem Michell-
System eingebaut, was
den etwa auftretenden
restlichen Schub auf-
nimmt. Bemerkenswert
an letzterem ist, dafB die
einzelnen Segmente auf
einer Kugel aufliegen
und so eine sehr leich-
te Einstellung gewéahr-
leisten.

Die folgenden Einzel-
heiten beziehen sich auf
3 grofere Maschinen, die
fiir Powell Duffryn Stean
Coal Co. Ltd. geliefert
wurden.

Saugmenge
68000 m?/st von 24° C
und 1 ata.
Enddruck
4,7 bis 4,9 ata,
Drehzahl 2950/min.
Erforderliche Leistung
5300 KW.

Abb. 210 zeigt eine
Aufnahme des Gehiuse-
deckels. Das Gewicht
dieses GuBstiickes ist
27 to und darf als
ein erstklassiges Guf-
erzeugnis gewertet wer-
den. Abb.211 zeigt die aufgedeckte Maschine mit einliegendem Léufer
und einem teilweise herausgehobenen Kiihlerelement. Bei den mittleren
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Kiihlern ist der Deckel entfernt, und man erkennt die Art der Unter-
teilung fiir den Wasserstrom.

Die Firma verwendet bei ihren Maschinen neuerdings vielfach
die von ihr eingefiihrte Reglung mit verstellbaren Leitschaufeln.

Abb. 213. Offenes Laufrad nach BBC. Schaufeln mit angefristen Nieten.

Abb. 214. TFrismaschine zur Herstellung von Schaufeln mit angefristen Nieten von BBC.

Auf S. 259 wird niher auf die Vorteile dieser Bauart hingewiesen
werden. Der innere Aufbau einer derartigen Diffusorreglung ist aus
Abb. 212 zu erkennen. Die Verstellung erfolgt durch ein Handrad.
Es wird auch selbsttitige Reglung eingebaut, doch hat sich dieselbe
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wegen ihres sehr verwickelten Mechanismus anscheinend nicht sehr
bewsahrt.

Bemerkenswert ist die Herstellung der Schaufeln nach Brown-
Boveri. Die Nieten werden aus der Schaufel herausgearbeitet und
bilden ein Ganzes mit letzterer. Abb. 213 zeigt ein abgedecktes Lauf-
rad, an dem die Nietkopfe deutlich zu erkennen sind. Die Nieten
werden in einem Arbeitsgang aus der Schaufel herausgefrast. Abb. 214
zeigt die hierzu vorgesehene Friasmaschine.

Der Ausgleich des Axialschubes erfolgt vollkommen selbsttitig
durch einen eigens konstruierten Entlastungskolben, Abb. 215. Der
Raum @ ist mit dem Saugstutzen in Verbindung. Im Raum ¢ herrscht
der Enddruck des Turboverdichters, im Raum b dagegen im Behar-
rungszustand ein Zwischendruck, der etwas hoher ist als im Raum a.
Steigt nun der Axialschub, so schiebt sich der Rotor, der zu diesem
Zweck geniigendes axiales Spiel hat, etwas nach der Saugseite. Da-
durch verengen sich die Drosselstellen bei d, diejenigen bei e 6ffnen
sich etwas. Als Folge davon sinkt der Druck im Raum b, und die
resultierende Ausgleichkraft steigt entsprechend, so dafl der Rotor
wieder nach der Druckseite geschoben wird. Im Beharrungszustande
wird sich stets ein Gleichgewichtszustand einstellen, so dal das Druck-
lager entlastet ist.

i) Kiihne, Kopp und Kausch.

Diese Firma, die durch ihre Geblidse einen guten Ruf erlangt hat,
hat ebenfalls den Turbokompressorenbau aufgenommen. Abb. 216a zeigt
den Schnitt durch einen 9stufigen Kompressor. Die Maschine hat
Gehiusekithlung. Der Aufbau ist auch hier aus einzelnen Elementen,
die durch Verschraubungen zusammengehalten werden. In der Abb. 216b
ist in einem Schnitt die Wasserfilhrung in den Kiihlrdumen zu er-
kennen. Das Wasser stromt unten ein und wird durch radial stehende
Rippen ordentlich durchwirbelt. An der Teilfuge tritt das Wasser



234 Ausfithrungen von mehrstufigen Geblisen und Turbokompressoren.

durch eine besondere VerschluBkappe am #ufleren Durchmesser in

den oberen Teil. Zur Erhohung der Kiihlfliche sind die Umkehr

schaufeln hohl ausgebildet, eine Bauart, die allerdings nur bei reinem
Wasser verwendet werden kann.

Der Axialschub ist durch geeignete Lage der Dichtungen fiir jedes
Rad besonders ausgeglichen. Zu diesem Zwecke mufl wie bei Kreisel-
pumpe die Nabe durchbohrt werden. Am letzten Rade befindet sich
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noch ein gréferer Dichtungsring. Die Abdichtung gegen den AuBen-
raum findet durch Kohledichtungen statt, wodurch praktisch jeder
Austritt von Luft vermieden wird. Abb. 217 zeigt die AuBenansicht
dieser Maschine. Man erkennt hier deutlich die Art des Zusammenbaues.

Abb. 218 zeigt ein Glasgeblise mit 4 Stufen. Der Aufbau ge-
schieht hier aus denselben Elementen, doch 148t man das Kiihlwasser
weg. Diese Methode des Zusammenbaues wird von vielen Firmen
ausgefiihrt. Man spart hierdurch Modelle und ist in der Lage, mit
nur; wenigen Modellen eine Typisierung vorzunehmen. Die Abdichtung
der Welle erfolgt durch eine Wasserstopfbuchse, die auBerdem an
beiden Seiten noch je 2 Kohleringe hat. Der Axialschub ist auch
hier fiir jedes Rad besonders ausgeglichen.
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Abb. 217. Turbokompressor von Kiihne, Kopp u. Kausch.

6. Gassauger.

Unter Gassaugern bzw. Exhaustoren versteht man normale Ge-
blise und Turbokompressoren, die die Aufgabe haben, Gas oder Luft
aus einem Raume mit Unterdruck in die Atmosphire zu befordern.
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Prinzipiell ist die Wirkung der Geblise genau dieselbe wie beim
Verdichten von Atmosphéirendruck auf einen Uberdruck. Dadurch,
dafl der Enddruck jedoch hier konstant ist, ergibt sich rein &uBer-
lich ein anderes Bild der Kennlinie. Geblise fiir diesen Verwen-
dungszweck werden z. B. sehr viel in der chemischen GroBindustrie
verwendet.

a) Exhaustor-Kennlinien.

Die Bestimmung der Kennlinie eines Exhaustors ist verhiltnis-
miBig einfach. Die Meldiise wird zweckmiBig in die Saugleitung in
iiblicher Weise eingebaut. Ist die Kennlinie bekannt fiir den Fall,
daB3 der Exhaustor als Gebliase arbeitet, dann kann die Kennlinie
fiir Exhaustorbetrieb auch in folgender Weise gewonnen werden.

Einfacher Exhaustor. Der Enddruck ist hier durch die
Atmosphére gegeben. Man zieht von einem Punkte A der Geblése-
kennlinie, Abb.219 eine
Senkrechte bis zur At-
mosphére B. Dann zieht
man O A4 und O B vom
Schnittpunkt D, zieht
hier eine Senkrechte bis.
E und hat so einen
Punkt der Kennlinie. |, o/
gefunden. Die Richtig- NS
keit der Konstruktion \'\ \‘\ /‘/i
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lgl:}(}lie%:;tragm;leselzirsl o @c O angesaugtes Volumern
letzterem Grunde ist
das Volumen beézogen auf Atmosphirenspannung im Verhiltnis der
Atmosphire zu dem tieferen Druck in der Saugleitung verkleinert
worden. Durch diese Konstruktion lassen sich beliebig viele Punkte
der Kennlinie konstruieren.

Wenn der Betriebspunkt unterhalb des Punktes des tiefsten
Druckes C liegt, tritt Pumpen ein. Das Saugrohr sei z. B. mit einem
Kessel verbunden, aus dem das Gas heraus geférdert wird und durch
ein Ventil wieder aufgefiillt wird. Durch die GroBle des Ventiles und
das Druckverhiltnis ist die Menge bestimmt, die in den Kessel ein-
stromt.

Es sei z. B. fiir einen bestimmten Augenblick ein Druckabfall
p, — p, vorhanden, der die durchflieBende Menge @ bestimmt. Die
Beziehung zwischen Druckabfall und Menge ist nun fiir eine be-
stimmte Stellung des Ventiles durch eine Parabel festgelegt, z. B. X E.
Nun sei das Ventil ungefihr zu, wodurch die Parabel X K entsteht.

Abb. 219. Kennlinie eines Geblises bei Exhaustor-Betrieb.
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Das durchstromende Luftgewicht vermindert sich sehr, und der Ex-
haustor beginnt den Kessel zu leeren, da er mehr wegschafft, wie
durch das Ventil hereinkommt. Der absolute Druck wird also sinken
und schlieBlich nach C kommen. Jeder weitere Versuch, den Kessel
zu leeren, wird ein Pumpen zur Folge haben. Der Enddruck wird
etwas unter die Atmosphire sinken, da links von C das Druckver-
hiltnis kleiner wird, so daB die Luft durch die Maschine zuriick-
strémt. Der Betriebspunkt ist dann bei F. Durch die in den Kessel
einstromende Luft steigt der Druck wieder auf pp, und die Maschine
wird wieder arbeiten. Der Behilter wird dann in derselben Weise
entleert, und der Vorgang wiederholt sich.

b) Exhaustor und Gebliise.

In Gaswerken werden Geblise dazu verwendet, um das Gas von
einer Retorte heraus zu beférdern und dann einem Reiniger zuzu-
fiilhren, der noch einen gewissen Uberdruck erfordert. Der Wider-
stand oberhalb der Atmosphire setzt sich hier aus 2 Bestandteilen
zusammen, namlich dem konstanten Widerstand in den Wasser-
reinigern und einem Reibungswiderstand, der mit dem Quadrate der
Fordermenge wichst. Der gesamte Uberdruck iiber der Atmosphire
ist in diesen Fallen durch L N dargestellt, Abb. 219.

Um hier die Exhaustor-Kennlinie zu erhalten, verfihrt man ge-
nau so wie vorhin mit dem Unterschiede, daB man die Atmosphéren-
linie und die Kurve L N vertauscht, wodurch die Kennlinie S 7T
entsteht.

X. Turbokompressoren fiir kleinste Leistungen.

Fiir kleine Luftmengen bietet die Konstruktion von Turbokom-
pressoren ganz erhebliche Schwierigkeiten. Turbokompressoren konnten
bisher den Kolbenkompressoren hier keine nennenswerte Konkurrenz
machen. Sowohl rein mechanisch wie strémungstechnisch ergeben sich
Schwierigkeiten, die bis jetzt noch nicht iberwunden werden konnten.

Damit bei kleinen Férdermengen die Laufrider am Austritt nicht
zu schmal werden, ist man von selbst gezwungen, den Durchmesser
erheblich zu verkleinern. Will man trotzdem in einer Stufe dasselbe
Druckverhaltnis erzielen, so muBl die Drehzahl in demselben Mafe
gesteigert werden. Die Schaufeln sind infolgedessen bedeutend kiirzer
wie bei einem Rade mit groBerer Férdermenge, aber gleicher Umfangs-
geschwindigkeit. Die Luft wird also auf einem viel kiirzeren
Wege ihre Energie erhalten. Da diese Energiezunahme zum gri8ten
Teil Druckenergie ist, so ergeben sich ganz von selbst ungiinstige
stromungstechnische Verhéaltnisse. Auch wird der Eintrittsdurchmesser
im Verhiltnis zum &uBleren Durchmesser sehr groB. Hierdurch steigen
die EintrittsstoBverluste. Es bereitet sehr groBie Schwierigkeiten, ge-
rade am Eintritt in das Laufrad giinstige Strémungsverhiltnisse zu
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schaffen. Beziiglich der Wahl des Durchmessers und der Drehzahl
wird man bestrebt sein, den mittleren Schaufelkanalquerschnitt
moglichst quadratisch auszubilden, um die Reibung zu ver-
ringern; dasselbe gilt von Leit- und Umkehrschaufeln. Man sieht ohne
weiteres ein, daf die gesamten Reibungsverluste bei gleichem End-
druck groBer sind bei kleinerer Férdermenge, da die Querschnitte im
Verhiltnis der letzteren sich dndern, somit auch die hydraulischen
Radien und die Reibung. Desgleichen werden die Undichtigkeitsver-
luste anwachsen, besonders am Ausgleichskolben, dies deshalb, weil
die AuBendurchmesser der Réder ungefihr prop. den Férdermengen
sich verhalten, wihrend die Eintrittsdurchmesser, an denen sich die

Dichtungen befinden, verhalten miissen wie l/g Ist z. B. V,=27,,

2
so hat der Durchmesser des Ausgleichskolbens sich um das } 2fache
verkleinert. Setzt man z. B. dasselbe Spiel in den Labyrinthdichtun-

gen voraus, so ist die freie Durchtrittsfliche auch auf das }2 fache
verkleinert. Bei Verkleinerung der Leistung um die Hélfte haben sich

die absoluten Undichtigkeitsverluste also nur um das }2fache ver-
kleinert, so dal der prozentuale Anteil grofiler wird.

Da die Radreibungen bei konstanter Umfangsgeschwindigkeit prop.
dem Quadrat des Durchmessers ist, ergibt sich hier eine Verkleine-
rung der Verluste.

Die bei kleineren Fordermengen notwendigen hohen Drehzahlen
ergeben Schwierigkeiten, die sehr oft der Ausfiihrung eine Grenze
setzen. Um iiberhaupt die notwendigen Eintrittsquerschnitte zu er-
halten, muB man die Welle so diinn ausfithren, da sie in einem
bisher noch nicht beherrschten kritischen Gebiet lauft. Im Abschnitt
iiber kritische Drehzahlen ist Néheres hieriiber berichtet worden.

Man kann sich hier in etwa dadurch helfen, dal man verschie-
dene Gehduse anordnet. Man verliert hierdurch jedoch wieder viel an
Nutzleistung durch die zwei weiteren Wellendichtungen. Es ergeben
sich meist Drehzahlen von 10000 bis 20000/min. Hierdurch ist man
gezwungen, mit groBen schnellaufenden Ubersetzungsgetrieben zu ar-
beiten, da Dampfturbinenantrieb bei kleinen Leistungen selten in
Frage kommt.

Die schnellaufenden Lager, die nur als Gleitlager mit Druckschmie-
rung ausgefiihrt werden konnen, nehmen einschlieflich des Getriebes
bei kleinen Fordermengen schon eine merkliche Leistung auf.

Nach dem heutigen Stande der Entwicklung ist ein Turbokom-
pressor mit achtfacher Verdichtung bei einschligigen Firmen als Typen-
maschine von ca. 4000 bis 5000 m®/st zu erhalten (z. B. Frankfurter
Maschinenbau A.-G.). Fiir kleinere Maschinen werden meist nach Be-
darf Sonderkonstruktionen ausgefiihrt.

Es ist zu erwarten, daB bei kleineren Mengen, etwa 2000 m®/st,
der Wirkungsgrad erheblich sinken wird und keinen Vergleich mehr
mit Kolbenmaschinen aushilt. Trotz dieses ungiinstigen Vergleiches
wiirde eine grofle Nachfrage nach diesen Maschinen sein, weil fiir
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manche Zwecke unter allen Umstinden — ganz unabhingig vom
Wirkungsgrad — &lfreie Luft verlangt wird. Dies ist z. B. in der
Nahrungsmittelchemie und verwandten Betrieben der Fall, die sich
heute noch mit sehr kostspieligen Entélungsanlagen helfen.

Abb. 220. Kleiner Turbokompressor der FMA fiir 7 atii und 1800 m3/st.

Abb. 220 zeigt einen kleinen Kompressor der Frankfurter Maschinen-
bau A.-G. fir nur 1800 m?®/st bei achtfacher Verdichtung. Diese
Ausfithrung ist m. W. der kleinste Turbokompressor, der jc
gebaut worden ist. Der Kompressor hat Innenkiihlung in der be-

reits oben beschriebenen Art. Er ist aus einzelnen Elementen, wie aus
Abb. 220 erkenntlich, zusammengesetzt. Die Schwierigkeiten betr. der
kritischen Drehzahl sind hier dadurch bekampft worden, daB die Lauf-
rdder besonders leicht ausgefiihrt wurden. Dieselben — im ganzen
zwolf Stufen — sind aus dem Leichtmetall Silumin gegossen. Dieses
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Metall eignet sich sehr gut fiir derartige Zwecke, weil es einen sehr
glatten GuB gibt und sich diinn ausgieBen 1aBt. Die Welle macht
12000 Umdr./min und wird unter Zwischenschaltung eines Uber-
setzungsgetriebes durch einen 3000 tourigen Motor angetrieben. Die
Grundplatte des Kompressors ist als Hohlkérper ausgebildet und wird
teils als Olsammelbehilter, teils als Olkiihler verwendet. Die Olver-
sorgung von allen Lagern und Getrieben geschieht durch eine Zahn-
rad6lpumpe, die unter nochmaliger Untersetzung von der langsam
laufenden Getriebewelle angetrieben wird.

Abb. 221 zeigt einen kleinen Turbokompressor von Brown-Boveri
fiir eine Fordermenge von 100 bis 200 m®/min. Die Maschine ist mit
vier Gehdusen ausgebildet. Abb. 221 zeigt einen Schnitt durch einen
Doppelzylinder. Auch hier sind 12 Stufen gewihlt, doch hat diese
Maschine nach der Bauart Brown-Boveri Aulenkiihlung. Durch diese
unterteilte Bauart ist es sehr leicht moglich, die Welle in Betriebs-
zustinden laufen zu lassen, die mit groferen Maschinen vergleichbar
sind. Die zusétzlichen Wellendichtungen und die wesentlich teurere
Bauart lassen die Bauart jedoch erst von einer Leistung von zirka
100 m®/min als wirtschaftlich erscheinen.

XI. Regelvorrichtungen fiir Geblise und
Turbokompressoren.

Die Regelvorrichtungen, die zur Aufrechterhaltung der Betriebs-
bedingungen nétig sind, werden durch zwei Gesichtspunkte bestimmt.
Einmal die Art und Weise, in welcher die Druckluft abgenommen wird,
z. B. konstanter Druck, konstantes Volumen, Abfallen des Druckes
mit dem Volumen in vorgeschriebener Weise usw., dann besondere
MaBnahmen, die durch die Eigenart der Kennlinie bedingt sind, un-
abhingig von obigen Forderungen. Zur Verhiitung des sog. Pumpens
von Kreiselverdichtern sind besondere Regulierungen nétig, die eigent-
lich ein wesentlicher Bestandteil der Maschine sind. Ohne diese MaB3-
nahmen sind Turbokompressoren fiir gewisse Arbeitsbereiche iiberhaupt,
nicht betriebsfahig.

1. Pumpen der Turbokompressoren.

a) Grundsitzliches.

Turbokompressoren haben die unangenehme Eigenschaft, daBl sie
unterhalb einer gewissen Liefermenge ein periodisches Riickstromen
der Druckluft in die Maschine zeigen, wodurch haufig so heftige Er-
schiitterungen auftreten, dal der Betrieb gefihrdet wird.

An Hand der Kennlinie kann das Entstehen dieser Erscheinung
leicht verfolgt werden. Abb. 222 zeigt eine Kennlinie. @4 kenn-
zeichnet die normale Forderung mit dem Druck P,. Wenn der Be-
darf an Druckluft steigt, wandert 4 auf der Kennlinie nach rechts.

Kearton-Eck, Turbogeblise. 16
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Hierdurch ist — konstante Drehzahl vorausgesetzt — eine Abnahme
des Druckes bedingt. Die gleichen Vorgénge finden auch in dem an-
schlieBenden Netz statt. Bei groBerer Abnahme von Druckluft wird
der Druck naturgemiB sinken. Wird hingegen an der Abnahmestelle
plotzlich weniger Druckluft gebraucht®, so steigt der Druck. Ist in
der Leitung z. B. eine Zunahme von @4 auf @p vorhanden, so wird
der Druck auf den Wert Pp sinken. In gleicher Weise ist der
Einflu einer kleinen Drehzahlinderung zu iibersehen, die z. B. durch
Schwankungen der Antriebsmaschine
/ entstehen kann. In Abb. 222 ist
fiir eine etwas hohere Drehzahl die
Kennlinie eingezeichnet. Sind die
normalen Verhiltnisse wieder @4
und P4, so wird bei vergroBerter
Drehzahl der Druck zunichst noch
1 konstant sein. Es stellt sich also
| der Betriebspunkt £ ein. Nun wird
& | aber mehr geférdert wie abgenom-
|
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/{ £ men wird, so daB der Druck steigt
' ' l | und schlieBlich Py erreicht. Im
// | M i obigen Falle einer Enddrosselung
o % % o 9, ¢ wird sich jedoch G einstellen. In
Abb. 222. Kennlinien und Betriebspunkt jedem Falle ist jedOCh mit einer
"bei verschiedenen Drehzahlens.p DrehzahlvergréBerung eine Lei-

stungsvergroflerung verbunden.

Diese Vorgange erkennt man leicht als stabil und den Betriebs-
bedingungen angepafit. Hierunter ist zu verstehen, daBl bei einer
kleinen Anderung eines konstant zu haltenden Zustandes
Kriafte auftreten, die den urspriinglichen Zustand wieder
herbeizufithren suchen. Dies gilt indes nur fiir den von C nach
rechts abfallenden Zweig der Kennlinie, d. h. solange auf der Kenn-

.. 4P ..
linie 77 Degativ ist.

Wir wollen nun annehmen, die normale Férdermenge sei C bzw.
@, und P,. Wenn nun die Liefermenge kleiner wird, steigt der Druck
in der Leitung iiber den Enddruck des Kompressors, und die Druck-
luft strémt in die Maschine zuriick. Die Férderung hort plotzlich
auf, und der Betriebspunkt ist B. Wird aber trotzdem weiter Druck-
luft aus dem Netz entnommen, so sinkt der Druck je nach dem
Fassungsvermogen der Rohrleitung sehr schnell unter pg. Dann be-
ginnt der Kompressor wieder zu arbeiten, und der Betriebspunkt
springt von B nach K. Da diese Menge jedoch bedeutend groBer
ist wie die verlangte, steigt der Druck sehr schnell an, erreicht das
max., p, und die Lieferung reiit wieder ab. Diesen Vorgang nennt
man Pumpen. Die Bezeichnung kommt daher, weil die hierbei auf-

1 Um die Vorstellung zu erleichtern, stelle man sich z. B. eine Rohrleitung
mit Endschieber vor, durch den die Druckluft gedrosselt und ins Freie gelassen
wird.
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tretenden Gerdusche sehr grofe Ahnlichkeit haben mit den von Kolben-
pumpen. Nun betrachten wir einen Kompressor, der die konstante
Menge Q¢ liefern soll, dessen Antriebsmaschine jedoch geringen Schwan-
kungen unterworfen ist. Die Drehzahl steige z. B. um ein weniges, so
dafB3 die bereits oben erwahnte Kennlinie entsteht. Da der Druck
zuerst wieder konstant bleibt, wird die Menge abnehmen bis M. Da
jetzt weniger geférdert wird wie abgenommen wird, sinkt der Druck
sehr rasch bis B. Die Forderung hort auf. Bei noch etwas weiterem
Sinken des Druckes springt der Kompressor wieder an auf dem
Punkte K. Da die Menge jetzt zu groB} ist, steigt der Druck an bis
C, und dasselbe Spiel beginnt von vorne. Hieraus folgt, daBl der
linke Ast der Kennlinie iiberhaupt nicht brauchbar ist.

Es ist klar, daBl das Fassungsvermdgen der Rohrleitung einen
grofien Einflu auf die Frequenz des Pumpens hat. In groflen Netzen
dauert es langere Zeit, ehe der Druck unter den Punkt B gesunken
ist. AuBerdem ist der Aufbau der Maschine, Stufenzahl, Hohe des
Druckes usw. mit ausschlaggebend fiir die Frequenz.

Bei groBen Maschinen kénnen die durch das Riickstrémen auf-
tretenden StéBe die Réder lockern, und der Betrieb kann sehr ge-
fihrdende Formen annehmen. Deshalb ist es unter allen Umsténden
zu vermeiden, daB rotierende Verdichter unterhalb der sogenannten
Pumpgrenze arbeiten.

Kompressoren, deren Fordermengen keinen grofien Schwankungen
unterworfen sind, z. B. Hochofengeblise, Bessemer-Gebldse usw., be-
diirfen selbstverstindlich keiner besonderen Mafinahmen zur Verhiitung
des Pumpens, wihrend bei Anlagen, deren Druckluftabnahme sehr
groBen Schwankungen unterliegt, immer im folgenden zu besprechende
Vorkehrungen zu treffen sind, die das Pumpen vermeiden.

Es entsteht noch die Frage, weshalb dieselbe Erscheinung nicht
auch bei Kreiselpumpen auftritt, wozu prinzipiell dieselbe Kennlinie
vorhanden ist. Der Grund liegt in der Kompressibilitit der Luft.
Beim Riickstromen der verdichteten Luft kann die Luft vermoge
ihrer inneren Energie expandieren. Dies wird bewirken, daB der
Druck in der Druckleitung erst allméhlich sinkt im Gegensatz zu
Wasser, wo bei einem Riickstrémen in der Druckleitung der Druck
momentan sinken kann. In der Tat beobachtet man bei Kreisel-
pumpen meistens nur ein leichtes Zittern des Wasserstromes.

b) Experimentelle Bestimmung der Pumpgrenze.

Die experimentelle Bestimmung der Pumpgrenze ist verhiltnis-
maBig einfach. Da die Fordermenge fast immer durch eine Diise ge-
messen wird, geniigt eine Beobachtung des den Unterdruck anzeigen-
den Manometers. Man schlieBt langsam den Schieber in der Druck-
luftleitung, wodurch die Férdermenge verkleinert wird. Erreicht man
die Pumpgrenze, so wird das Manometer plotzlich nach beiden Seiten
schwanken und keinen bestimmten Wert anzeigen. Im allgemeinen be-
stimmt man die Menge, bei der das Manometer gerade noch ruhig ist.

16*
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Bei Geblasen mit geringem Enddruck (<< 0,5 atii) wird sich oft
kein sehr starkes Pumpen bemerkbar machen, die Luftférderung wird
nicht unterbrochen, sondern zittert nur sehr stark, so daf mit dem
Manometer allein keine richtige Feststellung zu machen ist. Je ge-
ringer das Druckverhéltnis ist, um so mehr wird man sich den Ver-
héltnissen der Kreiselpumpe, die ein inkompressibles Medium fordert,
nahern. Man kann sich hier so helfen, dall man die Hand vor die
Saugdiise hilt und die Menge feststellt, bei der die Hand in leichte
Schwingungen gerit.

¢) Einflu der Schaufelung auf das Pumpen.

In Abschnitt IV, 7 war gezeigt worden, daf} die Kennlinie durch die
Schaufelform, namentlich durch die Austrittswinkel sehr beeinflulit
wird. Nach riickwirts gebogene Schaufeln zeigen einen sehr langen ab-
fallenden Ast, wahrend bei nach vorwérts gekriimmten Schaufeln nur
ein kurzes abfallendes Stiick vorhanden ist. Da niedrige Pumpgrenze
gleichbedeutend ist mit grolem Abstand der max. Férdermenge der
Kennlinie von dem Punkt mit dem besten Wirkungsgrad, ist bei
nach riickwirts gekrimmten Schaufeln eine niedrigere Pumpgrenze
zu erwarten. Nach vorwérts gebogene Schaufeln und auch radiale
Schaufeln kommen wegen ihres schlechten Wirkungsgrades fiir den
Kompressorenbau nur selten in Frage, so daB8 wir uns auf nach riick-
wirts gebogene Schaufeln beschrinken wollen. Auch hier ergeben
sich noch grofle Unterschiede. Je mehr die Schaufel gegen die Tan-
gente gebogen ist, um so niedriger ist die Pumpgrenze. Theorie und
Erfahrung decken sich hier sehr gut. Man hat es also in der Hand,
durch starke riickwarts gebogene Schaufeln die Pumpgrenze zu er-
niedrigen. Nun sinkt aber bekanntlich mit grofierer Riickwértsneigung
der Enddruck, d. h. die Leistung pro Stufe, wahrend die Verluste,
z. B. Radreibung, Schaufelreibung usw., ziemlich konstant bleiben. Es
ist also eine Abnahme des Wirkungsgrades zu erwarten, der auch
tatsichlich beobachtet werden kann. Die im Kompressorenbau iib-
lichen Winkel schwanken zwischen 60° bis 45°. Einzelne Firmen helfen
sich nun so, dafBl die steilen Winkel prinzipiell beibehalten werden
und nur einige Rader, z. B. letztes Niederdruck- und letztes Hoch-
druckrad, mit flachen Winkeln ausgefithrt werden. Hierdurch kann
die Pumpgrenze um ca. 5 bis 8% erniedrigt werden.

d) Schaufelformen nach Lachmann und Handley Page.

Unabhéngig von den zuvor betrachteten Verhiltnissen der Kenn-
linie bildet sich in den umlaufenden Schaufelkanilen eine Strémungs-
form aus, die keinen groflen Widerstand gegen Riickstrémun-
gen bietet. Da die einzelnen Luftteilchen bei der Energieaufnahme
im Laufrade keine Drehung ausfithren, wirkt sich, wie bereits oben
besprochen, der sogenannte Kanalwirbel aus, der zur Folge hat, dafBl
unterhalb einer gewissen Férdermenge auf der Druckseite der Schaufel
eine Riickstromung eintritt. Durch diese Erscheinung wird das Riick-
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stromen sicherlich sehr geférdert. Auch findet auf der Unterdruck-
seite (hohle Schaufelseite) eine Verzogerung statt, die ein Ablosen
begiinstigt. Wenn es jedoch gelingt, dieses Riickstrémen ganz oder
teilweise zu unterbrechen, so ist eine giinstige Beeinflussung auf die
Pumpgrenze zu erwarten. Nun ist im Flugzeugbau seit langem eine
shnliche Erscheinung bekannt, ndmlich das Abreillen der Stromung
auf der Saugseite eines Tragfliigels bei grofierem Anstellwinkel. Auf
der oberen Seite des Fliigels steigt die Geschwindigkeit zuerst schnell
an und verzogert sich dann langsam. Ist diese Verzogerung zu grof,
so tritt zuerst eine Riickstrémung ein, die ein Abreilen der Stromung
zur Folge hat. Dieses kann man nun nach den Patenten von Lach-
mann und Handley Page dadurch vermeiden, dall man sogenannte
Schlitzfliigel ausbildet (Abb.223), die bewirken, daf3 von der Druckseite
(Unterseite) der oberen ,miiden“
Grenzschicht neue Energie zugefiihrt
wird. Tatséichlich erreicht man hier-

Abb. 224. Unterteilte Schaufeln
Abb, 223. Schlitzfiiigel nach Lachmann. nach v. Kdrmén.

durch selbst bei sehr groBem Anstellwinkel noch eine anliegende Stré-
mung. Da das Stromungsbild einer abgerissenen Tragflichenstromung
und einer Schaufelstromung mit kleiner Férdermenge ziemlich dhnlich
ist, sind von in einzelne Teile geteilten Schaufeln dhnliche Vorteile zu
erwarten (Abb. 224). Da auf der Riickstromseite der Druck hoher ist,
stromt Luft durch die Schlitze zur Saugseite. Es findet also eine
Zirkulation von Luftteilchen innerhalb des Laufrades statt, wihrend
der andere Teil gefordert wird. Die Gute Hoffnungshiitte hat auf
Veranlassung von v. Kdrman! Versuche mit derartigen Schaufeln aus-
gefiihrt mit dem Ergebnis, daB die Pumpgrenze in der Tat sehr her-
unter gedriickt wird. Gleichzeitig fallt aber der Wirkungsgrad bei
normaler Fordermenge, was auch zu erwarten ist. Dies diirfte auch
neben der verteuerten Herstellung der Grund sein, weshalb diese
Schaufeln sich nicht eingefiihrt haben. Immerhin eine sehr beachtens-
werte Konstruktion!

e) Pumpgrenze bei verschiedener Drehzahl.

In Abb. 225 sei A BC die Kennlinie fiir eine Drehzahl =, die
Maschine arbeite bei 4. Die Drehzahl sei nun vermindert auf n,.
Da jetzt die Stromungsverhiltnisse genau #hnlich sind, miissen die

1 Siehe auch Deutsche Patentschrift 443163.
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. . n
Mengen sich verhalten wie ﬁl'

2
Arbeiten wie (Z—q) Da letztere wenigstens bei kleinen Driicken sich
Rt}

und die adiabatischen bzw. isothermen

/ wie die Driicke verhalten, liegt der
7 Betriebspunkt A auf der Parabel
. 0 4, A. Dasselbe gilt also auch fiir
yam die Pumpgrenze, die fiir alle Dreh-
s / | zahlen berechnet werden kann, wenn
//mhg i sie fiir eine Drehzahl bekannt ist.
b furve” |
e
! : S 2. Einteilung der Regler.
4 I Entsprechend ihrer Aufgabe kann
| : ¢
i | ! man die Regler einteilen in
N g
T, || | ‘4 a) Regler zur Vermeidung der
el 7“\‘?@‘7‘# . Pumpgrenze.
TG ,.\’]: ‘V—vj b) Regler fiir konstantes Volu-
y | 2 NN \ men. Die Maschine soll unabhingi
AR \ gig
e TN ; von dem bestehenden Gegendruck
‘ ) eine konstante Fordermenge liefern.
N ¢) Regler fiir konstanten Druck.
.— .
Angesaugte Lafimenge Der Kompressor soll unabhingig
Abb. 225. Kennlinien bei verschiedenen von der Fordermenge einen kon-
Drehzahlen. stanten Druck halten.

a) Regulierungen zur Vermeidung der Pumpgrenze.

Die Vorrichtungen, die in der Praxis heute iiblich sind zur Ver-
hinderung des Pumpens, sind folgende:

«) Ausblaseventil entweder von Hand oder automatisch verstellt.

f) Drosselung in der Saugleitung.

7) Verinderung der Diffusorquerschnitte durch drehbare Leit-
schaufeln.

a) Ausblaseventil.

Der einfachste Weg zur Vermeidung des Pumpens besteht im
Offnen eines Ventils in der Druckleitung, durch welches ein Teil der
Druckluft ins Freie entweichen kann. Hierdurch kann immer erreicht
werden, dafl die gesamte geforderte Luftmenge weit genug von der
Pumpgrenze entfernt ist. Abb. 226 zeigt ein Ausfiihrungsbeispiel.
Ein Riickschlagventil befindet sich in der Druckleitung. Auf derselben
Ventilachse befindet sich unten ein Doppelsitzventil, welches sich
beim Schlieflen des Riickschlagventils offnet. Eine Feder C driickt
es auf den Sitz B. Wie ersichtlich, ist dieses Ventil auf der einen
Seite mit dem Druckrohr und auf der anderen Seite mit der Atmo-
sphire verbunden. Die Stellung des Riickschlagventils hingt von
der Férdermenge ab. Wenn letztere sich dem kritischen Wert néhert,
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beriihrt die Spindel von A die von B. Letzteres wird sich nun mit
zuriickgehender Fordermenge immer mehr offnen und so viel Luft
ins Freie lassen, dafl kein Pumpen eintritt. Wahrend des Ablassens
ist der Druck ziemlich konstant und
hat hier seinen groten Wert. Wenn
die Druckluftentnahme ganz auf-
hort, schliefit das Riickschlagventil,
und das untere Ventil ist ganz offen.
Damit in diesem Falle kein Pumpen
auftritt, mul mindestens die kri-
tische Fordermenge jetzt durch das
Ventil gehen kénnen, und nach die-
sen Gesichtspunkten ist letzteres zu
dimensionieren.
Um den Druckabfall in dem
Riickschlagventil zu vermindern,
wird das Gewicht desselben teilweise
durch die Feder E aufgenommen.
Letztere driickt auf den Kolben D,
der gleichzeitig eine Dampfung be-
wirkt, wenn bei kleineren Offnun-
gen das Ventil zu schwingen be-
strebt ist.

B) Drosselung in der Saugleitung.

Bringt man in der Saugleitung
eine Drosselung an, so wird hier-
durch der Anfangsdruck beim Eintritt in das 1. Rad vermindert wer-
den. Thermodynamisch geht der Vorgang so vor sich, dafl die Luft
an der engsten Stelle verlustfrei adiabatisch expandiert.  Durch
die nun folgende plétzliche Erweiterung des Querschnittes treten
starke Wirbel auf. Die Expansionsarbeit wird wieder in Warme um-
gesetzt, und die Temperatur der Luft ist dieselbe wie vorher. Durch
die Drosselung hat sich also das Volumen im umgekehrten Verhiltnis
der Driicke vergroflert.

Nun folgt aus der Theorie der Laufrader, dafl das in einer
Maschine erzeugte Druckverhiltnis nur von dem Volumen abhangt,
das vor Eintritt in das 1. Rad vorhanden ist. Denn wenn die Volumina
gleich sind, sind auch die Strémungsverhéltnisse bzw. die Geschwin-
digkeiten genau gleich.

Fiir eine beliebige Stellung des Drosselschiebers sei die Geschwin-
digkeit im engsten Querschnitt v bzw. das Gesamtvolumen V= F’-v.
Fiir kleine Druckabfille gilt nun die Gleichung
V2 2g4P V2 pm
R AP—[,Tz'z"a,

d. h. der Druckabfall wichst ungefihr parabolisch mit steigender
Férdermenge.

v:}/zgdp-vm oder
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In Abb. 227 ist eine derartige Kurve D eingetragen. Nun wollen
wir einen beliebigen Punkt 4 der Kennlinie betrachten und feststellen,
welche Verschiebung dieser Punkt durch die Drosselung erfihrt. Da
' der Anfangsdruck sich
verringert, wird auch die
angesaugte Menge — be-
zogen auf Atmosphére —
kleiner sein, d. h. der
Punkt A4 mul} nach links
riicken. Die Volumina
miissen sich wie die An-
fangsdriicke ~ verhalten,
wahrend das Druckver-
héltnis dasselbe geblieben
ist. Ziehen wir vom Null-
punkt aus eine Gerade
nach 4 und dem Pro-
jektionspunkt von 4 auf

g die atmosphérische Linie,

Abb. 227. Konstruktion der Kennlinien bei Drosselung . Do p?’
in der Saugleitung. so 1st == 7, wenn

. P1 v
man den Punkt G als den gesuchten Punkt betrachtet. Ebenfalls er-
Q—A = —I:'; erfiillt ist. Die Konstruktion,
QF P1
die zu dem Punkt G' gefithrt hat, ist aus Abb. 227 leicht zu erkennen.
Mit Hilfe derselben kann
nun fiir alle Punkte die
Kennlinie fiir eine gegebene
Lage des Drosselorgans ge-
! | funden werden (B@ in
I Abb. 227). Fir noch stér-
: kere Drosselung ergibt sich
z.B. C'4.
Die hier benutzte Bezie-
l hung, daBl durch die Drosse-
i lung bei konstanten Durch-
|, % ! - trittsvolumen das Druck-
[/ L.~ [ verhiltnis nicht geindert
/ /K — o, Pr wird, gilt streng genom-
- | Iptz l men nur, wenn die Tem-
peraturen dieselben bleiben.
T Da nun bei Drosselung das
Abb. 228. Kennlinien bei konstantem Unterdruck . . .
in der Saugleitung. Luftgewicht kleiner ist;
wird die Kiihlung etwas
starker wirken, wodurch geringe Verschiebungen zu erwarten sind.
Bei sehr kleinen Férderungen ist die Drosselung relativ gering.
Man erkennt, daB fiir @ = O alle Kurven durch den urspriinglichen
Punkt B gehen miissen.

[~

Abs. Druck

kennt man, dafl die Bedingung

X
N

&
>

(£ Atmosphi

0 @ @y Amgesaugte Luftmenge
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Nun soll das Drosselorgan in der Weise betatigt werden, dall un-
abhéngig von der Férdermenge der Anfangsdruck konstant ist (Abb. 228).
p;, sei z. B. der Druck, der vor dem Kompressor gehalten werden
soll. Hierauf 146t sich nun von Punkt zu Punkt dieselbe Methode
anwenden, die oben abgeleitet wurde. So entsteht die Kennlinie
B,,C" A E. Man erkennt, daB in diesem Falle die Punkte fir die
Pumpgrenze auf einer geraden Linie durch den Nullpunkt liegen.

Der Stutzen E ist mit der Druckleitung, d. h. einer Stelle hinter
der Riickschlagklappe, verbunden und wirkt auf einen Kolben B, der
durch ein Gewicht W belastet ist. B steuert den Druckluftzutritt zu
dem groleren Kolben D, der eine Drosselklappe der Saugleitung be-
tatigt. Bei Abnahme des Luftbedarfs steigt der Druck, wodurch B
ansteigt und Druckluft unter den Kolben D 1a3t, der die Drosselklappe
langsam schlieBt. Wenn nun der Druck sinkt, 146t der Druck in B
schnell nach, der Kolben B schlieBt den Kolben C ab, und die im
Zylinder abgeschlossene Luft entweicht durch eine Drossel6éffnung.
Durch ein Nadelventil — nicht sichtbar in Abb. 229 — ist eine
genaue Einstellung der ganzen Regulierung moglich.

In der Druckleitung befindet sich ein Riickschlagventil, um beim
Arbeiten der Pumpregelung ein Riickschlagen der Druckluft zu ver-
meiden. Bemerkenswert ist die Ausfiihrung des Riickschlagventils.
An Stelle der allgemein iiblichen groflen Klappen sind hier zwei
Gruppenventile angebracht. Jedes besteht aus einer leichten Stahl-
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platte, die auf einem RotguBlsitz dichtet. Ein besonderes erweitertes
GuBstiick ist zu ihrer Aufnabhme in der Druckleitung eingebaut. Die
leichte Ausfithrung der Ventile bietet die Gewéahr, dafl bei eventuellen
Schwingungen der Druckluftsidule keine Beschddigungen der Ventile
eintreten. Da auflerdem der Gesamtquerschnitt in mehrere vonein-
ander unabhiingige aufgeteilt ist, sind bei Versagen eines Ventiles keine
groflen Stoérungen zu erwarten.

Bei ganz geschlossenen Riickschlagventilen und fast geschlossener
Saugklappe ist der Enddruck der Luft sehr gering, desgleichen die
Férdermenge. Um in diesem Falle keine iibergrole Erwérmung in
der Maschine zu erhalten, Offnet sich beim Unterschreiten eines ge-
wissen Druckes ein Ausblaseventil # hinter dem Druckstutzen, so daf
durch dieses eine gewisse Luftmenge ins Freie entweichen kann. Bei
Riickkehr zum normalen Betriebspunkt steigt der Druck im Druck-
stutzen, und das Ventil wird durch den Uberdruck auf die Sitzfliche
gedriickt.

Null-Vollastregulierung der Frankfurter Maschinenbau A.-G.
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der unter dem Einflu eines kleinen Druckluftkolbens steht. Letzterer
steht mit der Druckluftleitung in Verbindung. Um zu erreichen, daf3
die Regulierung nicht einen einzelnen Punkt steuert, sondern nach
Abb. 231 eine Druckdifferenz, innerhalb der der Kompressor arbei-
ten kann, ist der kleine Druckluftkolben als Differentialkolben ausge-
bildet, so daB der auf die Ringflache

wirkende Druck durch eine Verstell- TN
schraube abgedrosselt werden kann. X467 T SN
Durch Betdtigung letzterer ist die ge-
wiinschte Druckdifferenz beliebig (d. h. Tfé//t, 2 riarmalf
bei 8 atii zirka AP = 0,4 bis 3 at) ein- '
stellbar. In vielen Fillen ist eine kleine
Abweichung vom Enddruck sogar er-
wiinscht. In den seltensten Fillen ist
es notwendig, den Druck auf weniger
als 0,3 atii konstant zu halten.

Arbeitsweise. Der Druck steigt vom Normaldruck p auf p,.
Der Luftkolben driickt den Olschieber hoch, Druckél tritt in den
Servomotor, wodurch der Saugschieber geschlossen wird. Der End-
druck sinkt sehr schnell, so daB fast gleichzeitig die Riickschlagklappe
den Kompressor von der Leitung abschliefit. Der Kompressor lduft
nun mit den ersten Ridern beinahe im Vakuum, wihrend durch das
gleichzeitig gedfinete Ausblaseventil die letzte Stufe mit dem Freien
verbunden ist. Damit durch Zirkulation derselben Luftmenge der
Kompressor nicht unnétig erwdrmt wird, ist der Saugschieber etwas
durchlissig, und kann dieser besonders eingestellt werden. Wenn nun
der Druck sinkt, hdlt der kleine Druckluftkolben den Schieber noch
immer zu, da ja jetzt der Luftdruck auf die grofilere Kolbenfliche
wirkt., Hierdurch muB der Druck weiter auf p, sinken, wo plotzlich
der Druckkolben nach unten schnellt und den Olschieber in dem
Sinne steuert, daB der Saugschieber ganz gedfinet wird. Jetzt wird
der Kompressor wieder férdern, durch den schnell ansteigenden Druck
wird die Riickschlagklappe geoffnet, und das Netz wird wieder be-
liefert.

Diese Regulierung, die in Deutschland und im Ausland an sehr
vielen Anlagen (auch solche, die nicht von der Frankfurter Maschinen-
bau A.-G. geliefert sind) eingebaut ist, hat auller der groBen Ein-
fachheit den Vorteil, daB entweder die Maschine auf dem Punkte
besten Wirkungsgrads oder im Leerlauf arbeitet. Da bei Leerlauf
die Rader in sehr verdiinnter Luft laufen, sind die Leerlaufverluste
suBerst gering. Verfasser hatte oft Gelegenheit, auf dem Priifstande
die Leerlaufverluste mit Hilfe von Torsionsdynamometern zu messen.
Sie bewegen sich zwischen 6 bis 10% der Normalleistung,
je nach der GroBe der Maschine. Bei den sehr kurzen Zeiten, wihrend
deren die Maschine leer liuft, ergibt sich nur ein unbedeutender
Abfall des mittleren Wirkungsgrades, woraus die grofle Beliebtheit
dieser Regulierung wohl zu erkliren ist. Um bei kleinen Abweichun-
gen von der normalen Fordermenge ein zu hiufiges Umschalten zu

—_—7)

Abb. 231. Arbeitsbereich der
Saugregulierung von FMA.



252 Regelvorrichtungen fiir Gebldse und Turbokompressoren.

vermeiden, ist der Arbeitsbereich p, — p, beliebig einstellbar und kann
den értlichen Verhaltnissen angepafit werden.

Eine andere bemerkenswerte Ausfilhrung stammt von Fraser
& Chalmers. Abb. 232 zeigt eine Prinzipskizze dieser Regulierung.
In die Saugleitung ist ein Venturirohr eingebaut, hinter welchem sich

die Saugklappe befindet. Die Druckleitung ist ebenfalls mit Riick-
schlagventil ¢ und Ausblaseventil D ausgestattet. Der Unterdruck
an der engsten Stelle des Venturirohrs iibertragt sich auf eine in
Quecksilber schwimmende leichte Metallglocke, die schon bei kleinen
Anderungen des Druckes ziemliche Verstellkrifte erzeugt!. Die beiden

! Diese Anordnung wird auch heute noch bei Abdampfturbinensteuerungen

verwendet, allerdings zeigen neuere Konstruktionen mehr und mehr Metall-
membranen.
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Servomotoren F und G verstellen Saugklappe und Ausblaseventil.
Wenn die Glocke E sich bewegt — infolge Druckdnderungen —, so
wird der Olschieber H verstellt, es tritt Druckél auf die Unterseite
der federbelasteten Kolben J, K und L. Durch die Stangenriick-
fiihrung von E, H und J bzw. die Feder iiber K wird der Oldruck
bestimmt, der unter die Kolben K und L tritt. Die Rohrleitung M
verbindet die Druckluftleitung hinter der Riickschlagklappe mit den
federbelasteten Kolben N und P, so daf} die Regulierung der Drossel-
klappe und des Ausblaseventils unter dem Einflul des Enddruckes
stehen. Zu den beiden Olschiebern R und S wird Druckdl geleitet
aus der Druckélanlage der Maschine.

Wenn der Luftbedarf auf zirka 70% der normalen Menge fillt,
sinkt im Venturirohr 4 der Unterdruck derartig, so dall die Glocke £
sich etwas hebt, hierdurch wird der Olschieber gehoben — (die Riick-
fiihrung dreht sich um J) — und es kommt Druckdl unter J, K und L.
Dadurch, daB unter J Drucksl kommt, hebt sich der Kolben; nun aber
ist der rechte Punkt der Riickfiihrung Drehpunkt, so da8 der Ol-
schieber wieder geschlossen wird. Andert sich aber — infolge Un-
dichtigkeiten usw. — unter J der Oldruck, so offnet sich H wieder
so lange, bis der Druck wieder erreicht ist. Die Gleichgewichtslage
der Riickfiihrstange kann sich erst verschieben, wenn der Druck im
Venturirohr sich #ndert, d. h. wenn die Fordermenge grofler oder
kleiner wird.

Nun ist die Feder iiber K so eingestellt, dal der Kolben sich erst
bewegt, wenn die Pumpgrenze erreicht wird, wihrend L sich stetig
mit dem Oldrucke anhebt. Hierdurch hebt sich aber auch der Ol-
schieber 8, welcher Ol zu der Unterseite des Kolbens G 1dBt und
gleichzeitig das Ol iiber dem Kolben abfliefen lafit. So wird die
Drosselklappe B teilweise geschlossen, bis der Olschieber seine Mittel-
lage wieder erreicht hat. Die Drosselklappe hat dann eine feste
Lage.

Wenn jetzt der Druckluftbedarf wieder steigt, wird der Druck
oberhalb der Glocke E kleiner. Die Glocke steigt und stellt den Ol-
schieber H so, daB das Drucksl von L und J entweicht. Hierdurch
wird das Drosselventil wieder gedffnet.

Es ergibt sich fiir jede Fordermenge eine ganz bestimmte Lage
der Drosselklappe. Durch die Drosselung wird eine Verringerung der
Endspannung und der Pumpgrenze erreicht. Wenn die Fdrdermenge
unter die Pumpgrenze fillt, vergroBert sich der Oldruck unter J, K
und L derartig, daB das Ausblaseventil sich offnet und die Drossel-
klappe noch weiter geschlossen wird. Hort die Druckluftentnahme
ganz auf, so schlieBt sich das Riickschlagventil C. Nun ist die Ver-
langerung des Olschiebers H senkrecht unter der Spindel des Riick-
schlagventils angeordnet. Das Spiel zwischen den Spindelenden ist
nun so groB, daf beim Schliefen des Riickschlagventils der Olschieber H
herunter gedriickt wird. So kommt der volle Oldruck unter K und L,
wodurch die Drosselklappe geschlossen und das Ausblaseventil ganz
gedffnet wird.
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Wird nun plétzlich Druckluft enthommen, so wird der Druck in
dem Leitungsnetz fallen. Da dieses mit P und N in Verbindung steht,
bewegen sie sich nach unten. Hierdurch werden die Olschieber B und
8 in dem Sinne bewegt, dafl Druckél auf die obere Seite von F und
G kommt, d. h. das Ausblaseventil schliefit sich und, die Drosselklappe
offnet sich. Dann beginnt der Kompressor wieder in normaler Weise
zu arbeiten.

Reglung von Brown-Boveri mit Universal-Relais. Abb. 233
zeigt eine einfache Ausblasereglung von Brown-Boveri. Sie besteht
im wesentlichen aus dem Ventil 4, welches durch das Relais B be-

titigt wird, und befindet sich in einer Abzweigung des Druckrohres.
Sehr beachtenswert ist das Relais (Abb. 234), welches von der Firma
zu den verschiedensten Zwecken gebraucht wird. Es besteht in der
Hauptsache aus einem Membrankolben E, der Kolbenstange A, einem
Kolben D und einem Ol- bzw. Druckluftschieber L. Der Membran-
kolben E ist an seinem Umfange mit einem Gummistulp gedichtet,
der an der Platte selbst und an der Gehdusewand befestigt wird.
Auf diese Weise wird eine gute Abdichtung mit sehr geringer Reibung
erreicht.

Die unteren und oberen Seiten der verschiedenen Kolben kénnen
beliebig angeschlossen werden, je nach Verwendung des Relais. In
Abb. 233 ist z. B. die untere Seite von D verbunden mit der Druck-
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seite des Kompressors, die obere Seite hingegen mit der Atmosphire.
In dem Druckrohr befindet sich, wie aus Abb. 233 zu erkennen ist,
eine Stauscheibe unmittelbar vor dem Ausblaseventil. Rohr 4 ist mit
einem Druckrohr verbunden, das senkrecht in die Strémung hinein-
ragt, d. h. der statische Druck der Stromung wird zu der unteren
Seite des Membrankolbens £ geleitet. 5 ist mit einem der Strémung

entgegengesetzten Druckmesser ver-
bunden, so dafl der Gesamtdruck (sta-
tischer und dynamischer Druck) auf
die obere Seite von B geleitet wird.
Auf den Membrankolben wirkt somit
die Differenz beider Kréfte, d. h. der
4
5

Der Kolben wird also nach unten
gedriickt mit einer Kraft, die dem
Quadrat der Geschwindigkeit prop. ist.
Durch eine Feder wird diese Kraft
aufgenommen.

Der kleine Kolbenschieber L steuert
die Druckluft zu dem Ausblaseventil.
In Abb. 233 ist der Kanal 2 mit der
Druckleitung der Maschine verbunden,
der untere Kanal mit der Atmosphire
und der mittlere mit der oberen Seite
des Servomotors des Ausblaseventils.
Wenn der Kolbenschieber den oberen

sogenannte dynamische Druck --v°.

Kanal &ffnet, wird der untere langsam geschlossen, so daBl der Druck
in dem mittleren Teile, der mit dem Servomotor verbunden ist, lang-
sam steigt. Nach Moglichkeit soll erreicht werden, dafl das Ausblase-
ventil sich genau prop. dem Anwachsen des Druckes schliefit.
Wenn die Druckluftmenge abnimmt, so wird auch der dynamische
Druck abnehmen, d. h. der Membrankolben wird entlastet und durch
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die Feder nach oben gedriickt. Hierdurch steigt auch der Schieber L.
Bei einer bestimmten Menge wird sich dann das Ausblaseventil 6ffnen.
Es soll nun gezeigt werden, wie
eine Anderung des Druckes sich
in der Regulierung auswirkt und
wie durch verschiedene Anord-
nungen des Relais verschiedene
Aufgaben erfiillt werden konnen.
Die verschiedenen Grenzkurven
fiir die Pumpgrenze sind in Abb. 235
angedeutet. Bei Drehzahlregulie-
rung wandert der Punkt, an dem
das Pumpen beginnt, auf einer
Parabel DC. Wenn in der Saug-
leitung gedrosselt wird, verschiebt
sich die Pumpgrenze auf der Kurve
CEB. Ist, wie schon oben be-
handelt, die Drosselung so, daf
immer ein konstanter Druck in
der Saugleitung gehalten wird,
so erhdlt man die gerade Linie
OFC. Bei verstellbaren Leitschau-
feln hingegen ergibt sich unge-
fahr CG B.

In Abb. 236 und 237 sind zwei
Hauptanordnungen angedeutet, die
das Relais zuldt. Abb.236 stimmt
mit der Ausfithrung der Abb. 233
iberein. Da das Relais aus ver-
schiedenen durch eine Stange
verbundenen Kolben besteht, sind
fiir die Bewegung die resultieren-
den Krifte maBgebend. Es wir-
ken folgende Einzelkrifte auf die
Kolbenstange:

a) das Gesamtgewicht der Kol-
ben mit Kolbenstange G,

b) Druckkraft 8 der Feder,

c) Kraft 4 auf den oberen
Kolben infolge des Druckes in der
Druckleitung 4 = F-p, wo F die
Kolbenfliche ist,

d) die resultierende Kraft auf den Membrankolben, die gleich ist
dem Produkt aus der Kolbenfliche und dem dynamischen Drucke,
d. h. a-Q% wo a eine Konstante und @ die Luftmenge/sec. Dies gilt
nur in 1. Naherung, da der Einflu einer Druck- oder Temperatur-
anderung nicht beriicksichtigt ist.
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1. Anordnung.
Die Gleichgewichtsbedingung erfordert

4+8=a@Q*4 G,
p-F—aF+(S— @)

oder
_a@  8-@
P="F —"F -
Wir wollen annehmen, dal das Gewicht gerade durch die Feder S
a Q?

aufgenommen sei, dann ist p = 7 Die Druckvolumenkurve, fiir die

das Relais im Gleichgewicht ist, ist also eine Parabel CD (Abb. 235).
Wenn nun der Druck bzw. die Menge links von dieser Parabel liegen,
muB das Relais ein Offnen des Ausblaseventils verursachen. Sowohl
eine Steigerung des Druckes wie eine Verminderung des Volumens
wirkt in diesem Sinne, wie aus Abb. 235 hervorgeht. In jedem Falle
bewegt sich die Spindel nach oben, wodurch der Druck unter dem
Servomotor des Ausblaseventils steigt. Die Kurve CD von Abb. 235
ist identisch mit Abb. 225, die die Pumpgrenze fiir Drehzahlregu-
lierungen anzeigte. Die eben beschriebene Anordnung des Relais wird
also bei Drehzahlregulierung das Pumpen verhindern.

Es soll nun noch der ungefihre Einflu der Dichteéinderung auf
die Gleichgewichtskurve des Relais untersucht werden. Nehmen wir
wieder 8 = @, so ist p prop. pc?; die Geschwindigkeit ¢ in der Stau-
scheibe ist QT: , hier ist v das spezifische Volumen, @ das Férdergewicht
in der Sekunde und F, die nutzbare Fliche der Stauscheibe. Wir

erhalten:

p=apc?.
Nun ist
Qv
0= "F>
hiermit
1 Q0 Qo
P~ay R T YRy
da
_ RP
P+Po
ist (p, = Atmosphire), so erhalten wir
Q1
~a .
p (p+p0)

Vernachldssigen wir den EinfluB der Temperatur, so ergibt sich fiir
das Relais eine Gleichgewichtskurve, die ungefdhr der geraden Ver-
bindung D C entspricht.
Betrachten wir nochmals die urspriingliche Gleichung
2 S—@G
)

Kearton-Eck, Turbogeblise. 17
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so erkennt man, daB durch Verinderung von § eine grofie Verschiebung
der Grenzkurve erzielt werden kann. Alle diese Kurven liegen links
von CD und kénnen als hinreichende Anniherung an die Pumpgrenze
bei konstantem Anfangsdruck betrachtet werden.

2. Anordnung.

Aus Abb. 237 sind die auftretenden Krifte zu erkennen. Das
Gleichgewicht erfordert

A+G=a@ +8,

pF=a@Q?+ (8—@)
oder 0 S
p= gf +—
Ist das Gewicht G durch die Federbelastung aufgehoben, dann er-
geben sich dieselben Verhiltnisse, wie bei der 1. Anordnung fiir § = G.

Abb. 238. Betdtigungsvorrichtung der BBC-Drehschaufelregulierung.

Wenn hingegen die Federkraft grofer wie das Gewicht ist, so erhilt
man die Kurve U B, die eine adhnliche Lage hat, wie die Pumpgrenze
bei Drosselung in der Saugleitung.

In der Leitung von dem Drucknetz zum oberen Kolben befindet
sich ein Drosselhahn, der in Verbindung mit einer ebenfalls abdrossel-
baren Verbindung der oberen und unteren Kolbenseite steht, wodurch
es moglich ist, die verschiedensten Driicke unter dem Kolben einzu-
stellen. Hierdurch ist das Relais fiir fast alle vorkommenden End-
driicke ohne Umbau verwendbar.

Sind die Endspannungen kleiner wie 0,8 atii, so wird die Verstellung
des Servomotors nicht mit Druckluft, sondern mit Druckol bewirkt.
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Dieselben haben auBerdem noch den Vorteil,

259

v) Drehbare Leitschaufeln.

Der Arbeitsbereich von Turbokompressoren und Geblisen kann
sehr vergrofert werden durch Anwendung drehbarer Leitschaufeln.

dafl der Wirkungsgrad fiir einen gréferen Be-

Abb. 239. Leitrad vor
dem Einsetzen der ver-
stellbaren Schaufeln.

reich nur wenig abfallt. Fiir
Turbokompressoren  und
Geblase hat die Firma
Brown-Boveri anerkannte

. Konstruktionen auf den

Markt gebracht. Abb. 238
bis 241 zeigen die kon-
struktive Ausbildung. Die
Schaufeln (Abb. 241) sind
aus StahlguB; ihre beiden
angegossenen Drehzapfen
sind bearbeitet und ruhen
in vom Luftstrom vollstin-
dig abgeschlossenen Kugel-
lagern. Auf dem einen
Drehzapfen ist eine An-
triebkurbel aufgekeilt. Der
Diffusorring (Abb. 239) be-
steht aus 2 Seitenwinden,
die einteilig ausgefiihrt
sind. Zur Distanzierung der
beiden Seitenwéinde sind,
gleichmaBig iiber dem Um-
fange verteilt, einige feste
Schaufeln eingefiigt. Die

Abb. 240. Leitrad mit verstell-
baren Schaufeln. BBC.

Kopfe der Antriebkurbeln sind durch ein Doppeldrahtseil starr mit-
einander verbunden (Abb. 240). Die Enden des Drahtseils fithren. zu

einer Spannvorrichtung, die gleichzeitig
als Angriffspunkt fiir den Verstellmecha-
nismus ausgebildet ist. Die Gesamt-
anordnung im Gehduse ist auch aus
Abb. 212 gut zu erkennen. Die Ein-
stellung der Schaufeln erfolgt dort von
Hand aus.

Abb. 242 zeigt schematisch die Re-
guliervorrichtung bei verstellbaren Leit-
schaufeln. Die Bewegung der Schaufeln
wird hier auf einen Ring 3 und durch
StoBstangen 4,4 auf den Hebel § iiber-
tragen. Bei Drehung von 6 bewegt sich

Abb. 241. Drehbare Leitschaufel nach

der Kolben 6, der auf der Hinterseite durch eine Feder und vorne
durch Druckluft belastet wird. Letztere ist der Druckleitung entnom-

17*
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men unter Zwischenschaltung einer Drosselscheibe 9. Die durch 9

stromende Luftmenge und hiermit der Druck vor dem Kolben 8 wird

durch das Ventil 11 eingestellt, je nach der augenblicklichen Luft-
lieferung.

2 Kolben befinden sich

noch auf der Ventilstange von

11, der obere 14 steht unter

dem statischen Drucke der

Druckluft. Der zweite ist als

Membrankolben ausgebildet

und steht auf der oberen Seite

mit dem statischen Drucke

hinter einer Stauscheibe, auf

der unteren Seite mit dem Ge-

samtdrucke inVerbindung (An-

ordnung wie bei obigem Relais).

Das Relais ist so in der oben

besprochenen 2. Anordnung

geschaltet und hat eine Gleich-

gewichtskurve, wie sie fiir die

Abb. 242. Selbsttitige Einstellung der Drehschaufeln. Pumpgrenze bei Drehschaufel-

regulierung gerade nétig ist.

Ein Riickgang in der Férdermenge verkleinert den dynamischen

Druck, so daB die Spindel sich senkt, und das Drosselventil 11 sich

weiter 6ffnet. Hierdurch wird der Druck hinter Kolben 6 vermindert

und die Feder 2 driickt den Kolben nach rechts. Dies hat ein Schlieflen

der Leitschaufeln zur Folge.

In Abb. 243 sind die Ver-

suchsresultate eines mit Dreh-

schaufelregulierung ausgestat-

teten einstufigen Geblises auf-

getragen. Die Kennlinie fiir

4 verschiedene Leitschaufel-

stellungen sind im oberen Dia-

gramm enthalten. Die ent-

sprechenden ~ Wirkungsgrad-

kurven befinden sich’darunter.

Man erkennt, daf} die Pump-

grenze ungefahr bei 70 % der

normalen Foérdermenge vor-

handen ist. Werden die Leitschaufeln so verstellt, daB sich die Kenn-

linie pv,; ergibt, so ist die Pumpgrenze bis K, gesunken, d. h. 30%

der normalen Fordermenge. Der Druck ist der normale. Aus den

Wirkungsgradkurven erkennt man, daB sich ein sehr flacher Verlauf

derselben ergibt. Wiirde unterhalb der Pumpgrenze K, ein Ausblase-

ventil benutzt werden, so wiirde der Wirkungsgrad nach der gestrichel-

ten geraden Linie fallen.
Durch die Drehschaufelregulierung wird das Arbeitsgebiet unter-
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halb der Pumpgrenze tatsichlich sehr wirtschaftlich erfaBt. Der Ab-
fall des Wirkungsgrades ist sehr gering. Derartige Maschinen sind
somit in der Lage, fast immer ohne besondere Vorrichtung gegen das
Pumpen auszukommen.

Bei Anlagen, bei denen die Férdermenge sich nicht allzuoft andert,
fiilhrt die Firma mit Vorliebe Drehschaufelregulierung mit Handver-
stellung aus, was auBler einer wesentlichen Preisverminderung eine
sehr grofle konstruktive Vereinfachung bedeutet.

b) Diffusoren mit fest einstellbaren Leitschaufeln.

Diese Leitschaufeln sind nicht mit der Seitenwand des Diffusor-
ringes zusammengegossen, sondern werden unabhingig von diesem her-
gestellt. Sie werden zwischen den beiden Diffusorspalten zuerst in ihrem
Mittelpunkt drehbar befestigt, so daB sie withrend der Inbetriebsetzung
beliebig verstellt werden kénnen. Ist durch Versuche ihre giinstigste
Lage fiir die wirklichen Betriebsverhaltnisse festgestellt, so werden sie
endgiiltig mit den Diffusorplatten vernietet. Im Betriebe sind sie
alsdann nicht mehr verstellbar.

¢) Regulierung fiir konstanten Druck.

Bei vielen Anlagen ist das Geblise bzw. der Kompressor nur mit
einer Regulierung zur Verhiitung des Pumpens ausgestattet. Erfolgt
der Antrieb von einer Turbine, so hat dieselbe einen Drehzahlregler,
der die Drehzahl ungefihr konstant hilt. Es besteht meistens die
Moglichkeit, in engen Grenzen andere Drehzahlen von Hand aus ein-
zustellen. Ohne Betdtigung von Hand aus
wird der Druck sich &éndern entsprechend
der Kennlinie der Maschine. In anderen
Fiallen wird Druckluft in der Weise ab-
genommen, daB mit gréBerer Menge ein
groBerer Druck notwendig ist. Dies ist
iberall dort, wo der Gegendruck sich
teilweise aus Reibungswiderstand zusam-
mensetzt.

Bei Bessemerbirnen muf3 Luft durch
eine fliissige Eisenschicht und obenliegende
Schlacke gedriickt werden. Der hierzu ¢ % U; Wolumen
notwendige Druck ist durch die Hohe des  Avb.244. Kennlinie bei Reibungs-
Bades vollkommen bestimmt und kon- widerstand.
stant, nicht aber die Widerstdnde in den Rohrleitungen und in dem
Diisenboden, die mit dem Quadrat der Menge wachsen.

Unter shnlichen Bedingungen arbeiten hiufig Geblise fiir Gasfern-
versorgung. Der aufzubringende Gegendruck setzt sich aus 2 Teilen
zusammen. 1. Der Widerstand der Reinigungsanlagen und Kiihler, der
konstant ist. 2. Der Widerstand der Rohrleitung, der mit dem Quadrat
der Fordermenge wéchst.

Der Gesamtwiderstand einer derartigen Anlage wird dargestellt
durch die Kurve DE (Abb. 244). Ist nun bei der Drehzahl n, die

an?
S

tanter
Tand

AKons.
Wider.
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Kennlinie BG, so wird das Geblise die Menge @, liefern. Wird der
Leitungswiderstand kleiner, z. B. durch Zuschaltung von Rohrleitungen,
so wird sich z. B. die Menge Qg einstellen.

Fiir gewisse Zwecke ist indes ein konstanter Druck fiir alle Forder-
mengen erwiinscht. Dies kann hauptsichlich durch 2 Methoden er-
reicht werden.

1. Bei Dampfturbinenantrieb steht das Dampfdrosselventil unter dem
EinfluB des Luftdruckes mittels eines Druckélrelais, und je nachdem
der Druck etwas fillt oder steigt, wird die Drehzahl grofer oder kleiner.

2. Bei Antrieb durch Drehstrommotoren ist die Drehzahl praktisch
konstant; hier kann der Druck konstant gehalten werden durch
Drosselung in der Saugleitung.

Die prinzipielle Ausfiihrungsform fiir Dampfturbinenantrieb befindet
sich in Abb. 245. Die obere Seite eines federbelasteten Kolbens 4
steht mit der Druckleitung in Verbindung. Das Dampfventil wird
durch einen Servomotor D betitigt, der durch einen Kolbenschieber ¥
gesteuert wird. G ist ein Fliehkraftregler, der fiir Einhaltung be-
stimmter Drehzahlgrenzen sorgt. Ein kleiner Druckabfall bewirkt ein
Steigen des Kolbens 4; da die Drehzahl augenblicklich konstant ist,
dreht sich der Reglerhebel um den Fliehkraftregler. Hierdurch wird F
nach unten bewegt, und es tritt Druckél unter die untere Seite von D.
Das Dampfventil hebt sich, die Drehzahl der Maschine steigt, bis der
normale Druck wieder erreicht ist. Die Riickfiihrung sorgt nun aber
dafiir, daB F wieder in die Null-Lage zuriickgefiihrt wird, so daBl das
Dampfventil stehen bleibt, bis der Luftdruck wieder schwankt.
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Ein so arbeitender Regler hilt den Druck nicht ganz genau kon-
stant. Wenn in Abb. 245 die punktierte Linie die Grenzen der im
Betriebe vorkommenden Fordermengen angibt, so wird bei grofiter
Férdermenge das Saugventil ganz offen sein, und der Regler hat seine
hochste Stellung erreicht. Da nun der Reglermechanismus verlangt,
daB bei Gleichgewicht der kleine Kolbenschieber F in der Mittellage
ist, wird der Kolben ein kleines Stiick aus seiner Ruhelage heraus-
gebracht sein, wodurch eine kleine Verringerung des Druckes bedingt
ist. Durch das Handrad K kann indes diese Abweichung wieder aus-
geglichen werden.

Aus den flachen Kennlinien ergibt sich, daBl die Drehzahlinderung
bei Drehzahlregulierung nicht sehr grof ist. In Abb. 246 ist fiir 3 Dreh-
zahlen die Kennlinie eingezeichnet. AufBlerdem sind dort Kurven fiir die

Drehzahlﬁ’nderungenbei kon- Orehzahlanderung bei konsfantern Volurmen
stantem Druck und bei kon- 760, 4 95 00 702704 106 «
stantem Volumen. So ist | 8-/ N
z. B. fiir eine Volumenver- %3"*'" J N
minderung von 10% unter 3 | | aurZ1, 2§’
dem Normalen die Drehzahl < - e , §
anderung 2%, bei 20% <§,«w Honstgnter Jruck| m‘:)
VolumenvergroBerung 4,3%. 1§ o \ N

Abb. 247 zeigt einen & P " ” 3
Regler fiir konstanten Druck § “,,ri"" 5 e Y
fiir ein durch Dampfturbine " \§| VI 3
angetriebenes Geblise (Aus- { 4 S s &
tiihrung der British Thomson-  § ¥
Houston Co. Ltd., Rugly). &% ‘é
Der Zylinder 4 enthilt einen <

4 7 &0 700 720 M0 760

Kolben, der zwischen zwel /fr'ﬂozenisa/z ggs normalen Volumens
Federn ¢ und d in Schwebe Abb. 246. Anderung von Volumen und Druck bei
gehalten wird. Die untere Drehzahlinderung.

Kolbenseite ist dem Enddruck des Geblises ausgesetzt, auf das untere
Ende der Kolbenstange E ist ein Hebel F' aufgesetzt, deren 2 Enden
den Steuerschieber @ und die Kolbenstange zum Servomotor H gelenkig
verbinden. Der lingere Hebel K ist gelenkig im Hebel A befestigt
an dem Punkte L. Die eine Seite von K hat einen festen Drehpunkt
durch die feste Lage von M, die andere Seite arbeitet iiber N und O
auf das Dampfdrosselventil P.

Wenn der Enddruck des Geblises aus irgendeinem Grunde steigt,
bewegt sich der Kolben B aufwirts und driickt die obere Feder zu-
sammen. Der augenblickliche feste Drehpunkt des Gestinges ist L,
so daB der Kolbenschieber G sich hebt und Druckél auf die Unter-
seite von H 1aBt. Hierdurch wird das Dampfventil teilweise geschlossen.

Durch Verstellung der Federspannung C kann der Enddruck in
geringen Grenzen verandert werden.

Abb. 248 zeigt einen Regler fiir konstanten Enddruck, wie er fiir
elektrisch angetriebene Maschinen in Frage kommt; die Ausfiihrung
stammt von Jager, Leipzig. In der Hauptsache besteht er aus einem
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Luftkolben, dessen Bewegung auf einen Olschieber iibertragen wird,
und ein durch Servomotor angetriebenes Drosselventil. A ist der Luft-
zylinder, B der Kolben, der durch Druckluft belastet und infolge einer
Feder ¢ verschiedene Lagen einnehmen kann. E ist der Servomotor,
der das in der Saugleitung eingebaute Drosselventil ¢ betitigt.

Die Wirkungsweise ist leicht zu iibersehen; durch eine VergroBe-
rung des Enddruckes wird der Kolben B heruntergedriickt. Hier-

Abb. 247. Regler fiir konstanten Enddruck von British Thomson-Houston,

durch wird auch der Olschieber nach unten bewegt und 18t Druckel
unter den Servomotor. E und F bewegen sich aufwirts, verkleinern
die Durchtrittsfliche des Ventils und fiihren den Olschieber gleich-
zeitig in die Null-Lage zuriick. Das Resultat ist also, daB die eintre-
tende Luft mehr gedrosselt wird, wodurch der Enddruck wieder fallen
wird. Infolge der Riickfilhrung G ist bekanntlich eine stabile Ein-
stellung vorhanden. Die obere Grenze der Regulierung ist erreicht,
wenn das Drosselventil ganz offen ist. Die Fordermenge ist dann
am groBten. Dadurch, dafl die Verbindung des Olschiebers mit der
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Riickfiihrstange G verlingerbar ausgebildet ist, kann der Arbeits-
bereich der Maschine etwas verschoben werden. Fiir den Fall, daB
die Regulierung einmal versagt, kann der Drosselschieber F auch
durch das Handrad H betétigt werden.

d) Regler fir konstante Fordermenge.

In der chemischen und in der Hiittenindustrie werden oft Geblise
und Turbokompressoren verlangt, die immer eine konstante Férder-
menge liefern sollen. Auch bei Hochéfen wird dieser Wunsch sehr
oft laut.

Der Widerstand, den die Luft z. B. vor den Diisen bis zum Gicht
des Hochofens zu iiberwinden hat, ist sehr groSen Anderungen unter-
worfen. Bei loser Aufschichtung ist der Druckverlust ca. 0,5 atii, bei
festerer Aufschichtung steigt der Druck hingegen auf 1,0 bis 1,3 atii.
Nun zeigt die gewohnliche Kennlinie eine sehr betrichtliche Abnahme
der Férdermenge mit steigendem Drucke, wihrend doch der Ver-
brennungsvorgang im Hochofen unabhingig vom Widerstand stets
die gleiche Luftmenge verlangt.

Bei Dampfturbinenantrieb ist es immer leicht, eine einfache Reg-
lung anzugeben, die obigen Anforderungen entspricht.
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Abb. 249 zeigt eine derartige Regulierung. In der Ansauge- oder
Druckleitung befindet sich ein dreifaches Venturirohr A4, B, C in der
Anordnung, dafl die Austrittsoffnung von B an der engsten Stelle
von C ist. Von A und B gilt das namliche. Der Unterdruck, der
bei A gemessen wird, ist bekanntlich gleich dem neunfachen Stau-
drucke. Durch diese kiinstliche Vergréerung eines Druckes, der von
der Menge abhéngt, kommt man mit kleineren Zylinderabmessungen
fiir die Servomotoren aus.

Der bei A entstehende Druck wirkt auf die Oberseite des
Kolbens D, die aullerdem noch durch eine mit dem Handrad F

einstellbare Feder belastet

wird. So ergibt sich fiir je-

den Staudruck, d. h. fiir jede

Fordermenge eine ganz be-

stimmte Lage von D. Die

Kolbenstange von D iiber-

tragt ihre Bewegung auf den

Hebel G, an dem ebenfalls

die Muffe des Regulators an-

greift, sowie der kleine Hebel

H; letztere betétigt an dem

mittleren Drehpunkt den Ol-

schieber K, der das Druckol

fiir den Servomotor L steuert.

Aus Stabilitatsgriinden hat

H noch eine Riickfithrungs-

stange, die mit der Kolben-

stange von L verbunden ist.

Durch den Kolben L wird

das Dampfventil M betéitigt.

Angenommen, der Gegen-

druck, den der Kompressor

zu iiberwinden hat, steige

plotzlich an. Dann wird im

ersten Augenblick der Druck des Kompressors ansteigen und die Férder-

menge zuriickgehen. Infolgedessen wird die Druckdifferenz zwischen

Venturirohr und Atmosphére kleiner werden. Hierdurch geht der Kol-

ben D nach oben und bewirkt durch die Verschiebung des Olschiebers

K, daB sich das Dampfventil mehr 6finet. Hierdurch steigt die Dreh-

" zahl, bis eine Kennzahl erreicht ist, bei der der neue Druck mit der
urspriinglichen Férdermenge iibereinstimmt.

Es ist allerdings zu bemerken, dafl die Regulierung eine geringe
Anderung der Férdermenge bedmgt In Abb. 249 befinden sich die
Kennlinien fiir die Drehzahlen n, und n,. @, sei die verlangte Menge
und 4 der augenblickliche Arbeitspunk’c. Die punktierte Linie zeigt
an, wie der Regler eigentlich arbeiten miifite. Bei n, sei das Dampf-
ventil ganz offen, die Regulator-Muffe in ihrer héchsten Lage, so daB
der Luftkolben D um das Stiick # nach oben versetzt ist. Dies ist
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aber nur méglich, wenn die Druckdifferenz kleiner geworden ist,
d. h. wenn die Fordermenge entsprechend geringer ist. Der neue
Arbeitspunkt ist also B und die Foérdermenge etwas kleiner. Durch
Einstellung der Feder E mittels des Handrades F' kann diese Diffe-
renz ausgeglichen werden.

Wie grol die zur Regulierung notwendigen Drehzahlinderungen
sein miissen, ist in Abb. 246 mit eingezeichnet. Die prozentuale Dreh-
zahldnderung ist dort in Ab-
héngigkeit von der Volum-
anderung aufgetragen. Geht
z. B. der Druck um 40%
zuriick, so sinkt die Dreh-
zahl nur um 4%. Bei einem
Ansteigen des Druckes von
20% steigt die Drehzahl um
4%. Diese Angaben haben
natiirlich keinen allgemeinen

Charakter, sondern sollen nur die Gréfenordnung der Vorginge be-
schreiben.

An und fiir sich ist fiir die Mengenreglung jedes Organ geeignet,
das einen Druckabfall oder eine Kraft bedingt, die von der Foérder-
menge abhingt, z. B. Rohrverengungen, der Widerstand in einem
langen Rohrstiick usw. In Abb. 250 befindet sich eine Anordnung,
die von der Tatsache Gebrauch macht, dal eine dem Strome ent-
gegengesetzte Platte einen Widerstand erfahrt, der mit dem Quadrat
der Fordermenge wichst. Das Saugrohr ist an der Stelle der Platte
entsprechend erweitert und wird dann wieder auf den urspriinglichen
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Durchmesser abgesetzt. Kurz nach Beginn der Erweiterung ist die
koaxiale Platte eingebaut, die im Strome einen Widerstand W erfihrt.
Es gilt W=C-V?, wo C eine Konstante und V die Férdermenge ist.

In Abb. 251 ist eine Mengenreglung zu erkennen, die auf diesem
Prinzipe aufgebaut ist. Die Ausfilhrung stammt von der British
Thomson-Houston Co. Ltd., Rugby. Der Strémungswiderstand wird
auf einen Hebel iibertragen, an dem ein verschiebbares Gewicht die
Gegenkraft bildet. Bei Anderung der Fordermenge wird sich der
Hebel sofort drehen, wodurch mit Hilfe von Servomotoren die Dampf-
zufubr in dem Sinne geéindert wird, daf durch Drehzahlinderung die

urspriingliche Férdermenge wieder erreicht wird. Um Schwingungen
zu vermeiden, ist mit dem Hebel eine Olbremse zwecks Dampfung
verbunden.

Die eingebaute Stauscheibe bedingt selbstverstindlich eine Drosse-
lung und wird bei groBeren Geschwindigkeiten zu groBeren Energie-
verlusten fiihren. Derartige Einbauten miissen also in grofen Rohr-
leitungen eingebaut werden, wo dann auch die Fliache der Stauscheibe
von selbst so grof wird, dafl selbst kleinere Geschwindigkeiten ge-
niigende Verstellkrifte ergeben.

Kleinere Anderungen in der Férdermenge kénnen hier durch Ver-
stellung des Laufgewichts bewirkt werden.

Da bei Hochofengeblidsen weniger die Luftmenge, als der in der
Luft enthaltene Sauerstoff interessiert, ist es von wesentlicher Bedeu-
tung, wie grof3 die Feuchtigkeit der Luft ist. Das in 1 m® enthaltene
Sauerstoffgewicht hingt nimlich von dem Feuchtigkeitsgrade der Luft
etwas ab. Wir wollen z. B. eine Aullenluft von 735 mm Hg, 21°C
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und einer relativen Feuchtigkeit von 70 % annehmen. Ist nun
an einem anderen Tage ein AuBenzustand von 712 mm Hg, 30°C
und einer relativen Feuchtigkeit von 92 %, so enthilt jetzt die Luft
mehr Wasserdampf wie vorher (ca. 3 mal soviel). Wenn wir den
Sauerstoff, der im Wasserdampf chemisch gebunden ist, vernach-
lassigen, betrigt der Riickgang an Sauerstoff 10,6 %. Mit Beriick-
sichtigung des Sauerstoffes im Wasserdampf wire der Unterschied
4,85%.

Im Winter bei ca. 760 mm Hg, 0°C und einer relativen Feuch-
tigkeit von 50 % ist der in 1m?® enthaltene Wasserdampf nur ca. !/,
desjenigen bei hoheren Temperaturen. Einschlieflich des im Wasser-
dampf enthaltenen Sauerstoffes enthilt jetzt 1m® 7,06 % mehr Sauer-
stoff wie unter normalen Zustédnden.

Es ergibt sich also je nach den atmosphérischen Bedingungen ein
verschieden hoher Sauerstoffgehalt fiir 1m?® angesaugte Luft. Die
Firma British Thomson-Houston Co. Ltd. hat zur Beriicksichtigung
dieses Einflusses eine sehr sinnreiche Konstruktion entworfen, die in
Abb. 252 zu erkennen ist und auf dem Regulierhebel von Abb. 251
befestigt wird. Durch drei Verstellschrauben 4 B C wird Barometer,
Temperatur und Feuchtigkeit eingestellt an Skalen q, b, c. Die Feuch-
tigkeit wird abseits durch ein Hygrometer bestimmt. Das durch die
drei Einstellungen angezeigte Volumen wird dann durch entsprechende
Verschiebungen des Laufgewichtes verwirklicht.

- XII. Abdichtung der Welle.

1. Ubliche Ausfiithrungsformen.

Die Abdichtung von schnellaufenden Wellen ist bekanntlich nicht
mit Weichpackungen auszufiihren, da sich dieselben auch bei guter
Schmierung schnell heifl laufen wiirden. Man verwendet fast allge-
mein Labyrinthdichtungen. In einem kleinen Abstande von der Welle
befinden sich diinne Ringe in einer Anordnung wie bereits unter III, 4
besprochen. Die konstruktive Ausbildung dieser Labyrinthdichtungen
weicht bei den verschiedenen Firmen kaum voneinander ab und lehnt
sich eng an Konstruktionen des Dampfturbinenbaues an, weshalb
hier von weiteren Ausfiihrungen abgesehen sei. Zwischen den einzelnen
Stufen findet man in der Regel 3 bis 6 Ringe, wihrend am Entlastungs-
kolben oft 30 bis 40 Ringe vorhanden sind.

Schwieriger ist die Abdichtung bei Gasgebldsen. Hier mufl schon
wegen der groBen Gefahr fiir die Bedienung auch das geringste
Austreten von Gas vermieden werden. Die Welle ist an zwei
Stellen, Saug- und Druckseite abzudichten. Die Hochdruckdichtung
bildet man in mehreren Abteilungen aus. So fithrt man z. B. das aus
dem Entlastungskolben austretende Gas direkt in den Saugraum und
hat dadurch an beiden Wellenenden nur einen geringen Uberdruck
gegen die Atmosphire abzudichten. Bei nicht sehr gefihrlichen Gasen
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dichtet man hier mit Kohleringen, wie sie auch bei Dampfturbinen
verwendet werden. Abb. 253 zeigt eine solche mit drei Ringen.
Hinter dem zweiten Ring befindet sich eine Abfiihrung, die ins Freie
fiihrt, so daB fiir den letzten Ring kaum noch ein Druckunterschied
besteht.

Bei groBeren Wellengeschwindigkeiten miissen die Kohleringe mit
allergrofBiter Sorgfalt eingepa8t werden, da dieselben sich sonst leicht
heil laufen. Auch mufl durch entsprechende Federn das Eigengewicht
der Ringe aufgehoben werden, da der durch das Eigengewicht auf die
Welle ausgeiibte kleine Druck geniigt, um einen schnellen Verschleifl
herbeizufiihren.

Trotz aller Sorgfalt 148t es sich nicht vermeiden, daB Kohle-
dichtungen Spuren von Gas durchlassen. Auch besteht die Gefahr,
daB bei evtl. Zerbrechen der einzelnen Ringe gréflere Mengen Gas
in den Maschinenraum gelangen.

Einen vollkommen zuverlassigen Abschlufl erhidlt man nur durch
Sperrflissigkeiten, sogenannte Fliissigkeitsstopfbiichsen. Abb. 254 zeigt
eine derartige Dichtung von Kiihne, Kopp und Kausch. Mit der
Welle lauft ein doppelter Ring in einen besonders abgesperrten Raum
des Gehiuses; dieser ist mit Wasser gefiillt. Durch den Ring wird
das Wasser in Umdrehung versetzt und an dem &ufleren Durch-
messer ein hoherer Druck erzeugt wie am Wellendurchmesser nach
Art der Kreiselpumpen. Die Ausfithrung zeigt zwei Ringe, deren
Wasserrdume durch Labyrinthdichtung getrennt sind. In einen Raum
tritt Wasser ein, aus dem anderen wird es abgeleitet, so dal} ein
dauernder Durchflul vorhanden ist, der eine Erwdrmung verhindert.
Auf beiden Seiten befinden sich noch Kohleringe zur weiteren Sicher-
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heit. Das Gas mufl nun den in den Wasserrdumen erzeugten Druck-
unterschied iiberwinden, was bei geeigneter Dimensionierung nicht

ausgefithrt werden.
Handelt es sich um Gase, die in Wasser stark absorbieren,
z. B. Ammoniak, so muB Ol als Sperrfliissigkeit gewahlt werden.!
AuBler den Wellen machen mitunter auch die Teilfugen des Ge-
héuses Schwierigkeiten und lassen geringe Mengen Gas durch, zumal
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wenn — wie bei auflengekiihlten Maschinen — das Gehduse nicht
iiberall die gleiche Temperatur hat. Brown-Boveri fiihrt hier rings
in der Teilfuge eine Nut, durch die ebenfalls eine Sperrfliissigkeit
gepumpt wird. Bei grofen Ammoniak-Kompressoren? fiir Kilteanlagen
ist z. B. eine derartige VorsichtsmaBinahme notwendig.

Es leuchtet ein, daB ein derartig abgedichteter Kompressor volle
Gewshr dafiir bietet, daf nicht die geringsten Spuren Gas in den
Maschinenraum dringen kénnen.

2. Berechnung des Entlastungskolben.

In einem einseitig ansaugenden Laufrad entsteht ein Axialschub,
der in erster Naherung gleich dem Druckunterschied zwischen Deck-
blech und Laufradscheibe ist erweitert mit der Differenz der abge-
dichteten Flachen. AuBlerdem entsteht durch die Stromungsumlenkung
am Eintritt des Laufrades nach dem Impulssatz eine entgegengesetzt

wirkende Kraft g ¢, so daB der Axialschub einer Stufe

G
8=~ %) —p) = -c

ist. Hier sind d, und d, die Durchmesser der Labyrinthdichtungen.
Bei mehrstufigen Kompressoren mufl 'S durch den Labyrinthkolben
aufgenommen werden. Der Durchmesser des letzteren berechnet
sich aus
p, gesamter Uberdruck der Maschine,
58 = fpﬂ—} (D* —d?. D Durchmesser des Kolbens,
d  Durchmesser der Welle.

Bekanntlich nehmen die Eintrittsdurchmesser der Laufrider und
damit auch die entsprechenden Dichtungsdurchmesser zur letzten
Stufe hin ab. Nun kann man leicht einsehen, dafl der Durchmesser
des Entlastungskolbens kleiner als der erste und groBer als der letzte
Dichtungsdurchmesser am Eintritt des Laufrades sein muB. Diese
Regel ist ein guter Anhaltspunkt fiir den ersten Entwutf.

Betr. der konstruktiven Ausbildung der Entlastungskolben sei auf
die zahlreichen Schnittzeichnungen des Kapitels IX verwiesen. Auch sei
verwiesen auf eine besondere Ausfiihrung von Brown-Boveri (Abb.215).

XIII. Kiihlung.

L. Kompressor mit alleiniger Gehiiusekiihlung.

Verschiedene namhafte Firmen verwenden auch heute noch aus-
schliefllich Gehdusekiihlung. Derartige Maschinen nehmen weniger
Raum ein und weisen in ihrem Gesamtaufbau geschlossene Formen
auf. Selbst bei sorgfaltigster Ausfilhrung kénnen die auBenliegenden
Kiihler bekanntlich Anlal zu Betriebsstérungen geben. Da in den

* Voigt: Kompressoren fiir groBe Kilteleistungen; Z.d. V.D.I. 1927. S. 1145,
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meisten Fillen diese Kiihler starr mit dem Kompressor verbunden
sind, ist er den Vibrationen des Kompressors mit ausgesetzt. Hier-
durch konnen sich unter Umstinden die Kiihlrohre lockern und
Wasser durchlassen, ein von Kauferkreisen gegen die AuBenkiihlung
vielfach ins Feld gefiihrtes Argument.

Die Kiihlfliche, die man im Gehduse selbst unterbringen kann,

ist begrenzt. Da die Kiihlung des Laufrades unméglich ist, bleiben
als brauchbare Kiihlflichen der Diffusor
und die Umkehrkanile. Die groBte Kiihl-
wirkung ist im Diffusor, weil dort noch
hohe Geschwindigkeiten vorhanden sind.
Hier bringt man oft sehr dichtstehende
gerade Leitschaufeln an, um an dieser
Stelle eine geniigende Kiihlwirkung zu er-
zielen. Wegen der hohen Geschwindigkeiten
ist jedoch eine Grenze gesetzt, da durch
groflere Leitschaufelzahlen eine grofie Rei-
bung auftritt, die unter Umstinden den
Vorteil der Kiihlung zunichte machen kann.
Beide Einfliisse wirken entgegengesetzt. Bei
zu grofler Flache iiberwiegt der Nachteil
der Reibung, bei zu kleiner Fliche ist die
Kiihlwirkung zu gering. Es muB also eine
giinstigst wirkende Fldache geben. Bei Neu-
entwiirfen mull darauf geachtet werden,
daB hier das richtige Mittel getroffen wird.
Eine genaue rechnerische Verfolgung dieses
Vorganges ist iiberaus schwer. In Zweifels-
fillen muB man sich mit angendherten
Rechnungen begniigen.

Die Vorgénge in einer Stufe lassen sich
am besten im Entropiediagramm verfolgen.
Der Anfangsdruck sei p,, der Druck hinter
dem Laufrad p, und der Druck vor Ein-
tritt in die nachste Stufe p,. Die Anfangs-
temperatur sei 7', Abb. 255.

Wihrend der Energieaufnahme im Laufrad treten Verluste auf,
die sich in Warme umsetzen, da die Kiihlung des Laufrades prak-
tisch zu vernachldssigen ist. Dies bedingt eine Abweichung von dem
adiabatischen Verlauf a f, nimlich @ ¢. Im Diffusor erhoht sich der
Druck noch weiter. Wire keine Kiihlung vorhanden, so wire beim
Austritt aus dem Diffusor der Punkt d erreicht. An den Winden
der Leitschaufeln kiihlen sich die Gase aber ab und zeigen einen
Zustandsverlauf ¢—e. Nun werden die Gase durch Umkehrschaufeln
zur néchsten Stufe umgeleitet. Durch zahlreich angeordnete Schaufeln
bewirkt man eine weitere Kiihlung auf T (Punkt g).

Wiirde die Kiihlung der nachsten und vorhergehenden Stufen
ebenso grof sein, so konnte fiir jede Stufe aus der Gleichung

Kearton-Eck, Turbogeblise. 18
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n
gﬁ = (%) der Exponent = als konstant angesehen werden. Fiir
1 1

obiges Beispiel ist er 1,27.

Es ist vollkommen klar, daBf die Kiithlung den Kraftbedarf in
einer einzelnen Stufe nicht beeinflussen kann, da das Laufrad ja nichts
davon wei}, daBl nachher eine Kiihlung einsetzt. Hierdurch wird nur
das Gasvolumen verringert, so dall erst in der nichsten Stufe eine
Leistungsverminderung auftritt. Will man den Kraftbedarf einer einzel-
nen Stufe berechnen, so geniigt es also vollkommen, die Stufe als un-
gekiihlt zu betrachten. Die wahre Anfangstemperatur mufl natiirlich
mit beriicksichtigt werden.

122

7
5
B
Q Wasser = 0,242 {(46,8 — 44) + (76 — 68) + (101,6 — 83)
+ (117 — 91) + (122 — 96) + (121 — 98,5) + (121 — 96)
+ (120 — 93) + (112 — 87) + (110 — 86)}
= 922,9.0,242 = 53,8
Q. Luftwirme = 0,242 (86 — 15) = 17,2
Qges. = 17,2 + 53,8 = 71,0 WE kg
Isotherme Arbeit = 40,8 WE kg
40,8 B
Nis. =—7—’1— = 0,575. 44,
376
N

Abb. 257. Zustandsverlauf eines Kompressors
mit Gehiusekiihlung.

7%

Versuche von Kearton zeigten, dafl man bei Gehiusekiihlung
mit dem Mittelwert n = 1,2 bis 1,28 rechnen kann. = = 1,25 kann

als Mittelwert angesehen werden. Ist 22 das Druckverhiltnis und T,
1

die Anfangstemperatur einer Stufe, so kann die Endtemperatur aus

der Gleichung berechnet werden 7, = T, <%‘ )0’2. Groflere Abweichungen

treten auf bei den ersten Stufen, da dort wegen des kleinen Tempe-

raturgefilles nur eine geringe Kiihlung stattfindet. Eine derartige
Mittelwertberechnung gilt natiirlich nur dann, wenn nur wenige Stufen
vorhanden sind.
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Abb. 257 zeigt Druck- und Temperaturverlauf fiir einen Kom-
pressor von 5000 m®/st der Frankfurter Maschinenbau Akt.-Ges. Der
Kompressor hat 8fache Verdichtung. Es ist alleinige Zylinderkiihlung
vorhanden. Die in den einzelnen Stufen abgefiihrten Wirmemengen
konnen aus der Gleichung @ = 2'¢, (t, —1,) WE kg berechnet werden.
Man findet @, = 53,8 WE. Verglelcht man den ganzen ProzeB mit
der Isothermen, so ist noch die Luftwirme zu beriicksichtigen, die
sich daraus ergibt, dal die Endtemperatur hoher wie die Anfangs-
" temperatur ist.

Q@ —=¢, (t4—t5)=0,242 (86 —15)=17,2WE;
Q,+Q,— 711 WE/kg.

Zylinderkiihlung.
Q Wasser = 0,242 { (46,8 — 44) +(76 — 68)
+(101,6 — 83) + (122 —96) + (45 — 42)
+ (628 — 57,4) + (78,5 — 71) + (86,6 —80,8)
+ (101 — 86) + (109 — 88)}
Qn=142,1-0,242 = 34,4 WE/kg
Zwischenkiihler Q' = 0,242 (96 — 25)
= 17,2 WE/kg
In der Luft abgefiihrte Warme Q' =0,242 (88 — 15) =17,6

is.= 08 _ 0,59
Qes. = 84,4 + 17,2 + 17,6 = 69,2 Tis- = gg,p T OO

9,2

Abb. 258. Zustandsverlauf eines Kompressors mit Gehiusekiihlung
und einem Zwischenkiihler.

Fiir isotherme Verdichtung sind 40,8 WE/kg notwendig. Hieraus er-

gibt sich der isotherme Wirkungsgrad zu 4701§ = 0,575. Der relativ

schlechte Wirkungsgrad erklirt sich daraus, weil es sich hier um

einen Kompressor von sehr kleiner Fordermenge (5000 m®/st) handelt.

Da nach friiherem die unter den Zustandslinien liegenden Flichen

gleich den abgefiihrten Warmemengen sind, kann man sich ‘an Hand

von Abb. 2567 ein gutes Bild von der Kiihlwirkung machen. Bei
18*
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isothermem Verlauf wire nur die Wiarme abzufiihren, die der Fliche
entspricht ¢ — 15° (1 ata bis 8 ata). Die zwischen ¢t = 15° und dem
wahren Verlauf liegende Fliche ist gegeniiber der Isothermen mehr
abzufiihren infolge der im Inneren auftretenden Verluste und der
nicht vollkommenen Kiihlwirkung. Wiirde man die Linie 15 bis 46,8
(erste Stufe) bis zur Linie 8 atii verlingern, so erhielte man die Arbeit,
die bei der ungekiihlten Maschine zu leisten ist. Man erkennt ohne
weiteres den groflen Vorteil der Kiihlung.

2. Kompressor mit Gehiduse- und Zwischenkiihlung.

Im Anfange der Entwicklung wurden fast alle Turbokompressoren
mit verschiedenen Gehausen bei fast ausschlieSlicher Verwendung
von Innenkiihlung gebaut. Da sich diese Maschinen im Preise sehr
hoch stellten und fiir viele Zwecke wirtschaftlich nicht mehr tragbar
wurden, ging man bald dazu iiber, die Kompressoren in 1, hochstens
aber 2 Zylindern auszufiihren. Dies machte indes grofie Schwierig-
keiten betr. der Kiihlung, da bei 1 oder 2 Gehdusen naturgemif}
bedeutend weniger Kiihlfliche vorhanden ist. Viele Firmen halfen
sich so, dal sie die Innenkiihlung ganz fallen lieBen und 2 bis 4
auflenliegende Kiihler anordneten. In beachtenswerter Weise wurde,
jedoch auch mit Erfolg versucht, die Kiihlwirkung einzelner Elemente
bei der Innenkiihlung zu verbessern und prinzipiell dieselbe beizu-
behalten. In schwierigen Fillen ist man dann immer noch in der
Lage, einen Zwischenkiihler einzubauen. Im folgenden soll gezeigt
werden, dafl man bei Verwendung eines Zwischenkiihlers eine geringe
Verbesserung erzielen kann. Vorhin behandelte Maschine wurde auch
mit einem Zwischenkiihler versehen, der nach der 5. Stufe die Luft
auf 30° riickkiihlte. Der Druck ist hier 3,26 atii. Die sich hierbei
ergebenden Temperaturen und Driicke sind in Abb. 258 im Entropie-
diagramm eingetragen. Die einzelnen Warmemengen sind wie folgt:

Zylinderkithlung @, =344
Zwischenkiihlung @, =172} Q,+@Q,+ Q; =69.2

Luftwirme. . .... Q =176
Isotherme Warme Q. — 40,8
Quon 408

Nisotn = m - 69,2 = 0,59 .

Es ergibt sich also eine Leistungsersparnis von ca. 2,56%.

3. Alleinige AuBenkiihlung.

Die meisten Firmen, die zur AuBenkiihlung iibergegangen sind
(Brown-Boveri, Jager usw.), verwenden bei 8facher Verdichtung meist
3 Auflenkiihler. Fiir die vorhin behandelte Maschine soll im folgen-
den die AuBlenkiihlung untersucht werden fiir den Fall, das der Lauf-
radwirkungsgrad und die anderen rein hydraulisch bedingten Verluste
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sich nicht #ndern. Die Anfangstemperatur sei wieder 15?; die Zwischen-
kiihler sollen auf 30° riickkiihlen.

Abb. 259 zeigt das entsprechende Entropiediagramm. Es ist an-
genommen, dall nach der 3.,
6. und 9. Stufe ein Zwischen-
kithler eingebaut ist. Hier
sind die Driicke 2,1, 3,85 und
6,0 ata. Es ergibt sich fol-
gende Bilanz:

In den 3 Kiihlern abge-
fiihrte Warme

Q, — 54 WE/kg,
Luftwarme
—=0,242(66 —15) =12,3=0Q,,
Q1 + Qe _ 66,3 , AuBenkiihlung @; = 0,242 { (112 — 30) i E;gs_—s(i»?;: o
T = 0,615. Luftwirmzo% =0,242 (66 — 15) = 12,3
is.= goa = 0,615.

Es ergibt sich also tatséch-
lich eine geringe Verbesserung
gegeniiber den obigen Féllen,
wobei allerdings gleich betont sei, dal dieser Unterschied nicht iiber-
waltigend ist.

Abb. 259. Zustandsverlauf im 7'S-Diagramm bei
Verwendung von 3 AuBenkiihlern.

4. Zwischenkithlung nach jeder Stufe.

Der Gedanke liegt sehr nahe, die Luft nach jeder Stufe in be-
sonderen Zwischenkiihlern méglichst tief abzukiihlen. Tatsdchlich ist
dieser Gedanke auch verwirklicht worden durch die British-Thomson-
Houston-Company Limited, Rugly (England). Abb. 260 zeigt diese
Kiihlerelemente. Um jede Stufe ist eine Spirale ausgebildet, die die Luft
nach den unten liegenden kleinen Kiihlern hinfiihrt. Das Nahere ist
aus Abb. 260 zu erkennen. Die Firma hat diese Ausfiithrungsform
jedoch wieder fallen gelassen und baut AufBlenkiihler im allgemeinen
nach jeder 3. Stufe ein. Siehe Abb. 199.

Die Giite einer derartigen Anordnung ist aus dem Entropiedia-
gramm schnell zu iiberblicken. Der in obigen Beispielen bereits ver-
wendete Kompressor soll nun keine Zylinderkiihlung, sondern nach
jeder Stufe einen kleinen Zwischenkiihler erhalten; hier soll die Luft
auf 30° C abgekiihlt werden. Die Maschine ist also im ganzen mit
10 Zwischenkiihlern versehen. Es ergibt sich folgende Bilanz (Abb. 261):

In 10 Kiihlern abgefiihrte Warme @, — 61 WE kg,
Luftwirme Q,= 0,242 (48 — 15) = 8 WE/kg,

Q1+Q2:693

40,8
Nisoth — —H - 0’591 ‘
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Erstaunlicherweise tritt also keine Verbesserung, sondern noch eine
kleine Verschlechterung auf. Dies kommt daher, weil der in den
vielen Kiihlern vorhandene Druckabfall den Vorteil der guten Kiihl-
wirkung nicht nur nicht kompensiert, sondern iiberwiegt. Es zeigt

Abb. 260. Zwischenkiihlung nach jeder Stufe (British Thomson-Houston).

sich also, daB bei 8facher Verdichtung — was fiir die meisten Turbo-
kompressoren zutreffen diirfte — bei Verwendung von AuBenkiihlung
mehr als 3 Kiihler keinen Zweck haben. Dies stimmt natiirlich nicht,

Q1 = 0,242 { (47 — 30) + (62 — 30) + (62 — 30) + (56,5 — 30) + (56,5 — 30) + (52,5 — 30) + (51 — 30)
+ (52 — 30) + (46 — 30) + (49 — 30) + (48 — 30)}

Q=61 WE 40,8

Q:=0242(48 —15)=8 WE; @, +Q,=61+8=69 %is. = gop = 0591

69,0
Abb. 261. Zustandsverlauf eines Kompressors mit Zwischenkiihlung nach jeder Stufe.

wenn man mit der Kiihlerbelastung wesentlich herunter geht, d. h.
abnorm grofle Kiihlflichen wiahlt. Hierdurch laft sich natiirlich noch
wesentlich mehr an Wirkungsgrad herausholen, doch wiirden derartige
Maschinen zu teuer und nicht marktfahig sein. Fiir den praktischen
Maschinenbau kommt es bekanntlich nicht darauf an, unter allen
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Umsténden den hdchst moglichen Wirkungsgrad zu erreichen, sondern
dort auf eine — an und fiir sich ausfiihrbare — Verbesserung des
Wirkungsgrades zu verzichten, wo der notwendige Aufwand, d. h.
der Preis der Maschine, in keinem tragbaren Verhiltnis zu dem er-
zielten Erfolge steht.

5. Aullenkiihlung oder Innenkiihlung.

Zu den obigen Ausfithrungen waren die beiden Kiihlsysteme ledig-
lich hinsichtlich ihres Wirkungsgrades untersucht. Es ergibt sich,
was auch die Praxis bestétigt, dal hier keine iiberwaltigenden Unter-
schiede bestehen, die den Ausschlag fiir die eine oder andere Kiih-
lungsart geben konnten. Und in der Tat haben sich sowohl Auflen-
wie Innenkiihlung hartniackig in der Praxis behauptet. Gegen die
Innenkiithlung wird sehr oft vorgebracht, dafl bei ungiinstigen Wasser-
verhiltnissen die Kiihlrdume schlechter zu reinigen sind wie einfache
aulenliegende Kiihler. Dieser Einwand war im Anfang der Entwick-
lung zweifellos richtig, da man durch sehr viele enge Kanile (z. B.
hohle Leitschaufeln) die Kihlfliche moglichst grol zu machen suchte.
Das Reinigen derartiger Kompressoren — von denen heute noch sehr
viele im Betrieb sind — ist tatsdchlich mit groflen Schwierigkeiten
verbunden. Sehr bald gingen die Innenkiihlung verwendenden Firmen
aber dazu iiber, die Wasserrsume der Gehduse wesentlich zu ver-
groflern, unter Wegfall aller kleineren Verbindungskanile. Man be-
schrinkte sich im allgemeinen darauf, lediglich den von auflen zu-
ganglichen Raum zwischen den Stufen zu kiihlen und die Zwischen-
wand zwischen Leit- und Umkehrschaufeln ungekiihlt zu lassen. Den
Wegfall dieser Kiihlflichen suchte man hauptsichlich durch Vergro-
Berung des Gehdusedurchmessers wieder wett zu machen, wodurch
gleichzeitig eine bessere hydraulische Umsetzung erzielt wurde. Die
Reinigung neuzeitiger Gehéduse bietet heute keine groBen Schwierig-
keiten mehr; doch ist bemerkenswert, daB in Gegenden mit sehr un-
glinstigen Wasserverhaltnissen, z. B. im oberschlesischen Industrie-
bezirk, fast ausschlieBlich Kompressoren' mit AufBlenkiihlung sich be-
finden, wohl als Nachwirkung der schlechten Erfahrungen, die man
mit fritheren gehidusegekiihlten Maschinen gemacht hat.

Kompressoren mit AuBenkiihlung haben den Vorteil, daB, wie
schon oben besprochen, eine beliebig starke Kiihlwirkung erzielt
werden kann. Die Kiihler sind einfach auszubauen und mitunter
sogar wahrend des Betriebes zu reinigen. Eventuelle Undichtigkeiten
konnen leicht beseitigt werden. Die Gehdusekiihlung erfordert hin-
gegen Gulistiicke, die an die Giefereitechnik ganz erhebliche Anforde-
rungen stellen. Zeigen sich beim Abpressen der Gufstiicke kleinere
undichte Stellen, so mull geflickt werden, was dadurch meist erschwert
wird, daB die betr. Stellen hinter unzuginglichen GuBwinden liegen und
durch besondere Anbohrungen zugénglich gemacht werden miissen.
Diese Ausbesserungsarbeiten gehoren zu den unangenehmsten Arbeiten
der Werkstatt bei derartigen Kompressoren.
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Die Wasserabdichtung in der Teilfuge des Gehduses, wo auch das
Kiihlwasser von dem unteren in den oberen Teil iibertreten muB,
geschieht meist mit Gummiringen, die eine einwandfreie Abdichtung
ermoglichen. Dagegen macht es groBlere Schwierigkeiten, auflenliegende
Kiihler, deren Rohre éingewalzt sind, betriebssicher abzudichten. Da
solche Kiihler starr mit dem Kompressor verbunden sind, iibertragen
sich alle kleinen Schwingungen und Unruhen auf die Kiihlrohre,
unter deren Einflul die Einwalzstelle sich oft lockert und Wasser
durchlaft.

Eine grofle Gefahr besteht fiir auBengekiihlte Maschinen, wenn
bei Verwendung schlechten Wassers die rechtzeitige Reinigung der
Kiihler unterblieben ist. Die Luft wird nicht gentigend riickgekiihlt
und kann dann das ungekiihlte Gehduse in unzulidsser Weise erwiarmen.
Das Gehduse wird sich dehnen und unter Umstdnden ein Anlaufen
des Laufers verursachen koénnen. Da GuBleisen auflerdem nicht tem-
peraturbestindig ist und — wie iible Erfahrungen aus dem Dampf-
turbinenbau bewiesen haben — bei hoheren Temperaturen wéchst,
d. h. bleibende Dehnungen aufweist, kann durch zeitweiligen Betrieb
eines Kompressors ohne geniigende Kiithlung das Gehéuse vollkommen
unbrauchbar werden. Dies ist bei gehiusegekiihlten Maschinen nicht
moglich, da die GuBwand kaum mehr wie 100° C erreichen diirfte,
auch wenn grofle Verschmutzungen vorhanden sind.

Bei grofleren Maschinen wendet man heute auch bei Gehdusekiihlung
einen Zwischenkiihler an. Hierdurch erhidlt man nach obigem einen
Wirkungsgrad, der dem der reinen AuBlenkiihlung praktisch nicht
unterlegen ist. Diese gemischte Anwendung von Auflen- und Innen-
kithlung scheint sich in jiingster Zeit immer mehr einzufiithren. Diese
Ausfithrung vereinigt quasi die Vorteile der Gehduse- und Aufen-
kiihlung.

Nach vorstehendem ist zu erkennen, dal} es nicht méglich ist, die
eine oder andere Kiihlungsart positiv oder negativ zu bewerten. Es
hat sich gezeigt, dal mit beiden Methoden betriebssichere Maschinen
zu bauen sind. Die augenblicklich in Betrieb befindlichen Turbo-
kompressoren diirften ungefihr zur Hailfte Zylinder- bzw. kombinierte
Kiihlung haben und zur anderen Hilfte Maschinen mit reiner AuBen-
kiihlung sein.

Diese Angaben beziehen sich auf Kompressoren von ca. 10000
bis 30000 m®/st. Fiir grofere Kompressoren findet man neuerdings
immer mehr reine Auflenkiihlung. Dies ist auch erklirlich, weil bei
geom. VergroBerung eines Kompressors das Fordervolumen schneller
wiachst wie die Kiihlflichen, die man im Gehiuse unterbringen kann.
Es wird schliefllich trotz aller Kunstgriffe nicht mehr gelingen, die
notwendige Kiihlfliche unterzubringen, so daB fiir groBe Férdermengen
> 40000 m®/st die AuBenkiihlung. vorteilhaft sein wird.

Es gibt auch bereits Firmen, die beide Kiihlungsarten ausfiihren
So versieht die AEG z. B. Kompressoren, die kleinere Forderleistungen
wie 20000 m3/st haben, mit Gehdusekiihlung, dariiber hinaus jedoch
mit reiner Aufenkiihlung.
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6. Ausbildung der Innenkiihlung.

Trotz aller gegen die Innenkiihlung vorgebrachter Bedenken hat
dieselbe bis heute das Feld behaupten konnen und wird noch von
namhaften Firmen verwendet. Dies auch deshalb, weil die groBte
Anzahl der in der Praxis angeforderten Turbokompressoren Forder-
mengen unter 30000 m®/st aufweist, wo nach obigem beide Kiihlungs-
arten gleichwertig sind. Die Gesamtzahl der bis jetzt ausgefiihrten
Turbokompressoren wird etwa, wie oben erwihnt, zur Hilfte Innen-
und zur anderen Hilfte AuBlenkiihlung haben. '

An eine brauchbare Innenkiihlung miissen hauptsichlich zwei
Hauptanforderungen gestellt werden. 1. Die Wasserrdume miissen
leicht zu reinigen sein. 2. Das Kiihlwasser muB8 ordentlich durch-
wirbelt werden, damit keine groflen Temperaturdifferenzen innerhalb
eines Elementes entstehen.

Abb. 262. Schematisehe Darstellung der AEG-Innenkiihlung.
Schnitt durch Liufer und Zwischenwand.

Innengekiihlte Maschinen werden ausschlieflich aus einzelnen
Elementen zusammengesetzt, die in der Mitte geteilt sind. Ist n die
Anzahl der Stufen, so sind im ganzen 2n halbkreisformige HohlguB-
koérper mit Wasserkithlung zu versehen. An einzelnen Ausfiihrungs-
beispielen soll die Lésung dieser Aufgabe besprochen werden.

Auf Abb. 262 ist die Ausfibrung, wie sie die AEG fiir kleinere
Forderleistungen verwendet, schematisch dargestellt. An der untersten
Stelle des Gehduses tritt durch ¢ Frischwasser zu. Durch eingegossene
GuBrippen ist das Wasser gezwungen, auf einem mdéglichst langen Wege
das ganze untere GuBistick zu durchstromen. Durch die scharfen Um-
lenkungen wird eine geniigende Durchwirbelung des Kiihlwassers er-
zielt. An der Teilfuge tritt das Wasser durch zwei Offnungen, die
meist durch Gummiringe abgedichtet werden, in den Oberteil des
Elementes, das im Schnitt genau gleich dem Unterteil ist. An der
obersten Stelle d wird das warme Wasser abgefiihrt. Der Kanal d
fithrt iiber alle Elemente und bildet deshalb die gemeinsame Ab-
filhrungsleitung. Jede einzelne Stufe erhélt so Frischwasser, dessen
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Regulierung bei getrennter Zufiihrung leicht mdéglich ist. Man erkennt,
daB die Temperatur des Gehduses von unten nach oben zunimmt.
Zur Reinigung der Kiihlrdume sind grofle leicht abnehmbare Deckel e
vorhanden, durch die die einzelnen Kiihlrdume leicht zuganglich sind.

Abb. 263 zeigt das Kiihlungsschema nach Rateau. Aufler dem
Raume zwischen Laufrad und vorhergehender Stufe kiihlt Rateau
auch noch die Umkehrschaufeln und den Raum zwischen Laufrad
und Umkehrschaufel. Der Hauptschnitt ist in 6 Teile geteilt. Unten
tritt das Wasser ein, dringt dann durch die hohl gegossenen Umkehr-
schaufeln in den Raum zwischen Laufrad und Umkehrschaufeln, von
dort wieder durch Umkehrschaufeln zuriick in den linken und rechten
unteren Teil des Hauptquerschnittes. Der Ubertritt in das obere
Gehduse erfolgt durch auBlerhalb der Teilfuge liegende kurze Rohr-
stiicke, die den Vorteil haben, daf ihre Dichtigkeit von auBien leicht

Abb. 263. Schema der Inmnenkiihlung nach Rateau.

beobachtet werden kann. Die obere Gehausehalfte ist spiegelbildlich
zur unteven ausgebildet, so dafl der Wasserstrom nun den umgekehrten
Weg macht wie unten. Der Austritt des Wassers erfolgt auch hier
an der obersten Stelle, wo alle Elemente durch einen gemeinsamen
Kanal verbunden sind. Die Reinigungsdeckel sind in der Abbildung
nicht eingezeichnet. Die Anordnung von Rateau hat den Vorteil, dal
man eine sehr grofie Kiihlfliche erhilt und selbst bei grofien Leistungen
ohne Auflenkiihlung auskommt. Die Verwendung setzt allerdings ziem-
lich reines Wasser voraus, da die Reinigung der Wasserrdume Schwierig-
keiten bereiten diirfte.

Auf Abb. 216 war bereits die Wasserfilhrung nach der Bauart
Kiihne, Kopp und Kausch dargestellt worden. Durch eine vertikale
Wand ist hier jedes Element in zwei Halften geteilt, wihrend durch
radial stehende Rippen das Kiihlwasser ordentlich durchwirbelt wird.

Die Innenkiihlung der Frankfurter Maschinenbau A.-G. ist prin-
zipiell dieselbe wie bei der AEG. Es sei auf die Abb. 201, 202 und
204 verwiesen. Die Unterteilung erfolgt allerdings nicht durch senk-
rechte Rippen, sondern durch radiale, so da8 einzelne sektorartige
Wassertaschen entstehen. Bemerkenswert ist noch die Anordnung
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von Ventilen in dem oberen Sammelkanal (Abb. 201), wodurch der
Wasserumlauf geregelt werden kann. Durch geeignete Verstellung dieser
Ventile ist es moglich, an allen Elementen dieselbe Temperatur aufrecht
zu erhalten. Dies gilt allerdings nur fiir eine bestimmte Leistung.

Auf Abb. 180 ist auch die Innenkiihlung von British Thomson-
Houston zu erkennen. Bemerkenswert ist dort, daf3 die verschiedenen
Kihlrdume durch hohle Rippen verbunden sind.

Die Innenkiihlung von Parsons (Abb. 200) weicht ebenfalls von
den hier besprochenen Systemen kaum merklich ab.

Im groBen und ganzen ist keine sehr grofle Verschiedenheit zwi-
schen den einzelnen Systemen zu erkennen. Die heute iiblichen Aus--
fihrungen sind entstanden aus einem Kompromil zwischen den For-
derungen nach leichter Reinigung, guter Wasserfiihrung und leichter
Giefbarkeit.

XIV. Versuche.

1. Ausfithrung der Versuche.

Durch die Versuche soll 1. die Ubereinstimmung bzw. die auf-
tretenden Abweichungen von der beim Entwurf durchgefiihrten Rech-
nung und 2. das Verhalten bei geédnderten Betriebsbedingungen fest-
gestellt werden. Insonderheit interessiert bei Abnahmeversuchen die
Uberpriifung der beim Kaufvertrag eingegangenen Gewahrleistungen.
Fiir letztere handelt es sich hauptsidchlich um die Bestimmung des
Gesamtwirkungsgrades bei verschiedenen Fordermengen. Da fiir grofle
Leistungen fast ausschlieBlich der Dampfturbinenantrieb in Frage kommt,
muBl hier das gesamte Aggregat iberpriift werden. Die Garantien
werden hier natiirlich fiir Kompressor und Dampfturbine zusammen
abgegeben, da den Kaufer nur der Dampfverbrauch fiir die Ver-
dichtung der gegebenen Luftmenge interessiert. Der Einzelwirkungs-
grad des Kompressors und der Turbine kann ihm gleichgiiltig sein.
In diesem Sinne wird bei Dampfkompressoren nicht der Wirkungsgrad,
sondern der Dampfverbrauch pro m*® verdichtete Luft garantiert und
bei den Abnahmeversuchen festgestellt. Bei elektrischem Antrieb, der
hauptsichlich fiir Geblise und kleine Turbokompressoren in Frage
kommt, wird die Garantie meist auf den Kraftbedarf an der Motor-
kupplung garantiert, da der Wirkungsgrad eines Elektromotors mit
einfachsten Mitteln feststellbar ist. Ist zwischen Motor und Geblise
ein Ubersetzungsgetriebe eingeschaltet, so wird erklarlicherweise das
Getriebe zu dem Geblase gerechnet.

Die am Kompressorteil vorzunehmenden Messungen erstrecken
sich auf

a) Luftmengenmessung,

b) Druckmessung,

¢) Leckluftmessung,

d) Messung der Temperaturen,

e) Messung des Kiihlwassers.
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Aus diesen Messungen kann auch ohne Kraftmessung an der Kupp-
lung der Wirkungsgrad des Kompressors mit sehr groBer Genauigkeit
festgestellt werden. Dies ist um so wichtiger, als beim Dampfantrieb
keine direkte Méglichkeit besteht, die Leistung an der Kupplung zu
messen.

a) Luftmessung.

Die theoretischen Grundlagen und die hieraus folgenden prakti-
schen Nutzanwendungen wurden bereits in Abschnitt V besonders
entwickelt. Es sei hier nur darauf hingewiesen, dal die MeGdiisen,
wenn irgend moglich, in der Saugleitung angebracht werden sollten.
Bei Messungen in der Druckleitung hat man mit der Differenz von
sehr groBen beinahe gleichen Driicken zu arbeiten und hat hier ahn-
liche Schwierigkeiten zu erwarten wie in der Mathematik bei der
Ermittlung der Differenz von beinahe gleich groflen Zahlen.
Mit Recht verlangen deshalb die Lieferfirmen, wenn derartige Garantien
verlangt werden, eine gréfere Toleranz als wie die iiblichen 5%.

b) Druckmessung.

Der Enddruck wird bei hohen Driicken mit geeichten Metall-
manometern gemessen. Bei kleineren Driicken 2 bis 4 at konnen
auch Quecksilbersiulen verwendet werden. Bei einstufigen Geblidsen
kommt man meist mit Wassersdulen aus. Aufler dem Enddruck sollte
auch immer der absolute Druck kurz vor Eintritt in das 1. Laufrad
gemessen werden und der Maschine zugute geschrieben werden, da
der durch die Saugdiise und die Ansaugeleitung entstehende Druck-
verlust mit der Maschine nichts zu tun hat. Dies ist namentlich
wichtig bei kleineren Driicken, z. B. einstufigen Geblisen. Allerdings
darf man nicht den statischen Druck vor dem Laufrad zugrunde
legen, sondern statischen und dynamischen Druck. Diese Messung
kann in bekannter Weise durch dem Strome entgegengerichtete Stau-
rohren ausgefiihrt werden. Dies ist deshalb notwendig, weil die Ge-
schwindigkeit vor Eintritt in das 1. Laufrad der Maschine ja wieder
zugute kommt. Natiirlich darf man am Austritt nicht dasselbe machen,
sondern hat nur den statischen Uberdruck zu bestimmen, da man
den Kompressor auffassen muB als eine in einer Rohrleitung befind-
liche Energiequelle, in der die Durchstrémgeschwindigkeit nicht ge-
andert werden soll, sondern nur der Druck.

¢) Leckluftmessung.

Die durch den Entlastungskolben entweichende Luft mufl von der
Ansaugeluftmenge abgezogen werden. Tritt dieselbe ins Freie aus,
so kénnte man sie als Differenz der ein- und austretenden Luftmenge
bestimmen. Da jedoch beide Luftmengen nur mit einer Genauigkeit
von ca. 1 bis 2% bestimmt werden kénnen, die Leckluft hingegen nur
ca. 1 bis 5% der gesamten Luftmenge ausmacht, sind bei einer der-
artigen Feststellung unter Umstidnden Fehler von einigen 100% zu
erwarten. Will man deshalb genaue Messungen machen, so mufi die
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Leckluft besonders gemessen werden. Da dieselbe meist durch eine
einstellbare Drosselofinung entweicht, kann man aus dem Querschnitt
der letzteren und dem gemessenen Druckgefille leicht die austretende
Menge ermitteln. Man verwendet hier meist einfache Stauscheiben.

Ist das Druckverhiltnis iiberkritisch, d. h. ;t;_g > 1,895, so ist nach der
1

Formel V, =9,67F ¥ V T zu rechnen, wo T die Temperatur von der

0
Stauscheibe, p der abs. Druck hinter der Stauscheibe und ¥ die nutz-
bare Durchtrittsfliche der Stauscheibe ist. Bei unterkritischen Druck-

verhiltnissen rechnet man nach der Formel V,=16,14 VT [1 . <%,7>0,2s]

Die Messung der Leckluftmenge entfillt, wenn dieselbe in die
Saugleitung zuriickgefithrt wird. In diesem Falle ist die Ansauge-
menge gleich der wirklich geférderten Menge. Dies ist bei Gasgeblisen
aus erklirlichen Griinden die Regel. Auch hat man dann wegen der
hohen Austrittsgeschwindigkeit der Luft einen geringen Riickgewinn
der verlorenen Energie.

Bei grofien Maschinen ¥ > 40000 m®/st betréigt die Leckluftmenge
ca. 2% der angesaugten Luftmenge. Bei 10000 m®/st mul man be-
reits mit 4 bis 6% rechnen, wihrend bei ganz kleinen Turbokom-
pressoren noch héhere Werte festgestellt werden. Trotzdem eigentlich
Ansaugemenge weniger Leckluftmenge fiir die Nutzleistung der Ma-
schine maBgebend ist, hat es sich eingebiirgert, fast alle Garantien
auf m®/st angesaugte Luft umzurechnen.

d) Messung der Temperaturen.

Sollen Temperaturen zur genauen Leistungsbilanz herangezogen
werden, so ist sehr darauf zu achten, daB durch falschen Einbau
keine groBen MeBfehler entstehen. Diese Gefahr besteht immer dann,
wenn Thermometer nicht direkt in den zu messenden Luft- oder
Dampfstrom gesteckt werden, sondern sich in einer Hiilse befinden,
die in den betreflenden Raum hineinragt. Diese Anordnung ist des-
halb sehr beliebt, weil es sehr schwer ist, glatte Thermometer gegen
einen unter Uberdruck stehenden Raum zu dichten und zu befestigen.
Bei Dampfturbinen ist die Verwendung von Hiilsen die Regel. Um
von dem Boden der Hiilse die Wirme einwandfrei zu iibertragen,
fiillt man etwas Quecksilber oder Zylindersl ein. Durch das Ein-
dringen einer metallischen Hiilse leitet jedoch die Warme nach der
Wand bzw. nach auBen ab, so daB immer am untersten Punkt der
Hiilse eine Temperaturdifferenz gegeniiber der Umgebung vorhanden
ist. Mit dem Thermometer wird man also eine zu niedrige Tempe-
ratur messen. Der hier auftretende Fehler kann unter Umstinden
sehr erheblich sein. Reiher und Cleve® und Schmidt® haben um-

1 TemperaturmeBfehler bei strémenden Gasen. Erginzungsheft ,Technische
Mechanik“ V. D. L-Verlag 1925.

2 ZweckmiBige Bauart von Thermometerrohren fiir stromende Gase. Schmidt
(daselbst).
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fangreiche Versuche ausgefiihrt, durch die der Einflul des Einbaues
und des Materiales gepriift worden ist, und zweckméBige Ausbildungs-
formen sich ergeben haben. Ist die Hiilse aus gut leitendem Material
angefertigt, und befinden sich auBlen noch gréBere Metallmassen, z. B.
zum Schutz des Thermometers, so sind grofere Abweichungen zu er-
warten. Desgleichen leuchtet éin, daBl bei Gasen und iiberhitzten
Dampfen die Fehler groflier sind wie bei Sattdampf. Bei einer Messing-
hiilse wurden z. B. bei einer Lufttemperatur von 240° Fehler von
500 C festgestellt. Wirksame Mittel, um diese Fehler auf e geringes
MafBl zu beschrinken, sind er-
stens Ausfithrung der Hiilse aus
schlecht leitendem Material, zwei-
tens Anbringung von Rippen, um
den Warmeiibergang an die Hiilse
zu begiinstigen. Abb. 264 zeigt
eine Ausfiithrungsform, bei der
keine meBbaren Temperaturdif-
ferenzen festzustellen waren. Die-
se Hiilse kann fiir genaue Messun-
gen deshalb empfohlen werden.

Bei Abnahmeversuchen von Dampfkompressoren muB aus der
Eintrittstemperatur des Dampfes und dem Druck die der Maschine
zugefithrte Energie ermittelt werden. Bei Ermittlung des Gesamt-
wirkungsgrades ist deshalb diese Temperaturmessung von allergroBter
Wichtigkeit. Da diesem Punkte bei Abnahmeversuchen nicht immer
die notwendige Sorgfalt zugewandt wurde, ist bei Beurteilung von
Abnahmeversuchen, abgesehen von anderen hier nicht zu erérternden
Gesichtspunkten grofite Vorsicht am Platze.

Bringt man Thermometer ohne Hiilse in einen Gasstrom, so sind
infolge der schlechten Warmeleitfihigkeit des Glases die oben er-
wahnten Schwierigkeiten nicht vorhanden. Das gleiche ist der Fall
bei Messung von Wassertemperaturen, wo man auch normale Hiilsen
verwenden kann. :

e) Messung des Kiihl- und Kondenswassers.

GroBere Wassermengen werden am einfachsten in sogenannten
Ponceletgefilen gemessen. Dieses sind mit einer Diise versehene
offene Gefille, in die oben das Wasser frei einfillt. Aus der Hohe
des Wasserspiegels iiber Diisenmitte kann in einfacher Weise die
Wassermenge berechnet werden. Um keine zu groBe Wellenbewegung
durch den einfallenden Strahl zu erhalten, empfiehlt es sich, den
Strahl durch Siebe, Umlenkungsbleche usw. méglichst zu unterteilen
und die ganze Wasseroberfliche gleichmifBig beregnen zu lassen. Sind
die verwendeten Diisen vorher genau geeicht, so kann die Messung
mit' ca. 1% Genauigkeit durchgefiihrt werden. Bei Kondensatmes-
sungen ist ferner darauf zu achten, dafl durch die hohere Temperatur
das spezifische Gewicht des Wassers geringer wie 1 ist. Bei 40° C ist
bereits 1% Differenz vorhanden.
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Bei Stauriandern kann mit einem Kontraktionskoeffizienten von
0,61 gerechnet werden, bei Verwendung von Normaldiisen ist ein
Diisenkoeffizient von 0,948 zugrunde zu legen. (Siehe Kapitel: Mes-
sung von Luft und Gasmerigen.) Bei Auswahl der Diise muB darauf
geachtet werden, dafl die Stauhdhe mindestens 7 bis 10 groBer sein
mufl wie der Diisendurchmesser.

2. Wirmebilanz von Geblisen und Kompressoren.

Bei sorgfiltigen Messungen kann aus den in der Luft und im
Kiihlwasser abgefiihrten Warmemengen der Wirkungsgrad des Kom-
pressors in vollkommen einwandfreier Weise berechnet werden. Dies
ist insbesondere dort von groflem Vorteil, wo eine unmittelbare Kraft-
messung unméglich ist wie z. B. bei Dampfturbinenantrieb. Doch ist
auch in anderen Fillen diese Methode sehr fruchtbar, da man auf
diese Weise die Verluste einzeln genau ermitteln kann. Man ist hier-
durch in der Lage, den EinfluB gewisser Konstruktionsinderungen
genau zu verfolgen.

a) Ungekiihlte Geblise.

Bei ungekiihlten Geblidsen geniigt die Messung von Ein- und Aus-
trittstemperatur, um den inneren Wirkungsgrad des Geblises fest-
zustellen. Da keine Kiihlung vorhanden ist, muB die verlustfreie
Maschine adiabatische Verdichtung aufweisen. Bei bekanntem Druck-

Pe

verhiltnis -2
yan

ist die Endtemperatur aus

x—1

T, _ <,&>7—
T, 123

leicht zu ermitteln. Die zu dieser Verdichtung notwendige Arbeit
ist in Warme @, =c¢, (7, — T,). Infolge der inneren Verluste ist
jedoch die Endtemperatur hoher, etwa T,’. Zur Erreichung dieses
Endzustandes ist eine groBere Arbeit nétig @' =c, (7' — T,). Dieses
entspricht der von der Antriebsmaschine aufzubringenden Leistung,
so daf3 der Wirkungsgrad
T, t,—t,
’7ad Tg’ - Tll tel _ tl

durch die Temperaturmessungen sofort bekannt ist. Hierin sind nicht
enthalten die Lagerreibung und die Undichtigkeitsverluste. Diese sind
der GroBenordnung nach aber ziemlich genau bekannt, insbesondere
lassen sich letztere berechnen und meistens auch messen. Die so er-
mittelten Wirkungsgrade stimmen mit den etwa aus Kraftmessung
ermittelten sehr gut iberein. Verfasser hat ca. 20 Geblase auf diese
Weise untersucht und immer gute Ubereinstimmung gefunden. Bei
Geblisen mit groferer Verdichtung treten oft so hohe Temperaturen
auf, daB auf die Strahlung des Gehduses noch geachtet werden muf.
Es ergeben sich hier Abziige von ca. 1 bis 3%.
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b) Kompressoren mit Wasserkiihlung.

Der Einheitlichkeit halber empfiehlt es sich, simtliche Leistungen
in Warme umzurechnen. Die der Maschine zugefiihrte Leistung setzt
sich um in:

1. Nutzleistung der Luft bezogen auf die Isotherme @, .

2. Erwdrmung der Luft von ¢, auf ¢, @,.

3. Erwdrmung des Kompressorkuhlwassers Q,.

4. Erwirmung des Kiihlwassers fiir Olkiihler Q,.

(Hierin sind auch meist die Getriebe- und Lagerverluste enthalten.)

5. Strahlung des Gehduses Q.

Bei isothermer Verdichtung ist @, bekanntlich gleich Null. Im Ideal-
falle ist die in Kiihlwasser abgefiilhrte Warme genau gleich der
Leistung der Antriebsmaschine, wie bereits im Abschnitt IT behandelt.

Aus dieser Aufteilung erfolgt zwanglos die Definition eines iso-
thermen Wirkungsgrades

1

2o Vo In P v 427

Tisoth = @+ + Qi+ @5
Die Strahlung ist meist so gering, daf} sie vernachléssigt werden kann.
Q,, Q;, @, werden durch Mengen und Temperaturmessungen in oben
angedeuteter Weise gewonnen. Da grofere Maschinen immer einen
besonderen Olkiihler haben, ist es sehr leicht, die Lagerverluste direkt
zu bestimmen. In dieser Bilanz sind nicht eingeschlossen die Un-
dichtigkeitsverluste durch den Ausgleichkolben. Diese miissen geson-
dert ermittelt und zu dem Nenner noch addiert werden.

Der isotherme Wirkungsgrad ist eine Mafizahl, die vom Stand-
punkt des Abnehmers die einzig richtige Beurteilung erlaubt. Fiir
eine strenge Beurteilung der thermodynamischen Umsetzung ist er
indes nicht geeignet. Denn die Maschine liefert keine Druckluft von
der Anfangstemperatur, sondern eine hohere Temperatur. Wollte man
die Maschine gerecht beurteilen, so miifite man als Idealleistung nicht
die isotherme Arbeit, sondern den Wert einsetzen, der im Idealfalle
notwendig wire, um Druckluft von der tatsichlichen Endtemperatur
zu erhalten. Die Luftwirme ist von diesem Gesichtspunkte aus noch
zur Nutzleistung zu rechnen. Hierdurch entsteht ein sogenannter
polytropischer Wirkungsgrad, der aus folgender Formel zu berechnen ist

n-1

n 2 7
Anto 5 ((3) " -1
npolytr Qs -+ Q4 T Q5 ’

Hier ist n der Exponent der polytropischen Verdichtung, der aus
der Gleichung

n—1

T, ¢ B%)Tf

T, \p

zu berechnen ist. Dieser Wirkungsgrad ist erkliarlicherweise bedeutend
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hoher wie der isotherme. Er spielt indes nur dann eine praktische
Rolle, wenn bei Verwendung von Druckluft eine hohe Temperatur sehr
erwiinscht ist.

Auch hier ist zu bemerken, dafl die aus der Warmebilanz errech-
neten Wirkungsgrade eine sehr grofle Zuverlissigkeit haben und einen
Vergleich mit direkten Kraftmessungen ermoglichen. Zahlreiche Ver-
suche des Verfassers an Turbokompressoren der verschiedensten Lei-
stungen ergaben bei genauer Durchfiihrung eine Ubereinstimmung
von 1 bis 2% mit direkten Kraftmessungen.

3. Messung mit Torsionsdynamometern.

Bei rotierenden Maschinen mit gleichbleibendem Drehmoment kann
letzteres durch Torsionsdynamometer gemessen werden. Diese Mes-
sungen sind als die genauesten anzusprechen, die man augenblicklich

Abb. 265. Priifung eines FMA-Kompressors mit Torsionsdynamometer.

ausfithren kann und tbertreffen sogar die elektrischen Messungen.
Vor allem eignen sich dieselben fiir das Priiffeld. Durch Einbau ver-
schiedener Stibe kann man bei 2 bis 3 Instrumenten fast siamtliche
Leistungen iiberbriicken, die im Gebliasebau vorkommen. AuBerdem
ist man unabhingig von der Drehzahl, wenn als Antrieb Dampf-
turbinen verwendet werden. Abb. 265 zeigt einen Maschinensatz auf
dem Versuchsstande, bei dem zwischen Dampfturbine und Getriebe
ein Torsionsdynamometer eingebaut ist.

Bei Zwischenschaltung eines Getriebes macht sich leider oft eine
kleine Unruhe der Skala bemerkbar, die wohl von kleinen Teilungs-
fehlern der Verzahnung herrithrt. Doch 1aBt sich auch hier bei einiger
Ubung eine einwandfreie Ablesung erméglichen. In wenigen Fillen
stellten sich auch Resonanz-Torsionsschwingungen von Gebliseldufer-
Torsionsstab ein, wo eine Ablesung unméglich war. In diesen Féllen
muBte durch Einbau eines dickeren Stabes eine geringere Genauigkeit
in Kauf genommen werden.

Langere Erfahrungen des Verfassers mit Torsionsdynamometern
auf dem Priiffeld haben den Beweis erbracht, daf} dieselben das ge-
eignetste MefBlinstrument fiir genauere Untersuchungen sind.

Kearton-Eck, Turbogeblise. 19
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4. Versuchsergebnisse.

Im folgenden sind Versuchsergebnisse zusammengestellt, die von ver-
schiedenen Firmen erreicht wurden. Dieses Zahlenmaterial gibt einen
Anhaltspunkt, mit welchen Werten zurzeit gerechnet werden kann.

Tabelle 13. Versuchsresultate an einem 40006 m? Turbokompressor

der FMA.
301.85.

Versuch Nr. v I I I
Atmosphérendruck ............ ata 1,0071 | 1,0071 | 1,0071 | 1,0071
Druckabfall in der Diise....... mm W.-S.| 60,2 86,8 112,2 138,6
Abs. Luftdruck hinter der Diise ata 1,0011 | 0,9984 | 0,9959 | 0,9932
Lufttemperatur vor der Diise .. °C 14 13 13 13

1.| Luftmenge an der Diise....... m?/st 28230 | 33900 | 38590 | 42920
Unterdruck im Saugstutzen....|mm W.-S| 48 69 90 109
Abs. Luftanfangsdruck ........ ata 1,0023 | 1,0002 | 0,9981 | 0,9962
Luftanfangstemperatur ........ °C 20 19 19 19
Angesaugte Luftmenge ........ m3/st 28780 | 34550 | 39310 | 43690
Umdrehungen in der Minute. .. n 3260 3320 3370 3425
Abs. Luftenddruck............ ~ ata 7,01 7,04 7,01 7,01
Isoth. Verdichtungsarbeit . ..... mkg/m? | 19490 | 19520 | 19460 | 19440
Abs. Dampfdruck............. ata 14,21 14,17 18,77 13,69
Dampftemperatur............. °C 307 308 303 305
Abs. Dampfenddruck.......... ata 0,080 0,082 0,087 0,094
Adiab. Wérmegefille .......... kecal/kg | 208,5 208 203,5 202
Druckabfall in d. Kondensatdiise | mm Q.-S. 41,1 55,8 74,4 90,2
2.| Dampfverbrauch .............. kg /st 13840 | 16140 | 18630 | 20520
Dampfverbrauch .............. kg/m? 0,481 0,467 0,474 0,470
Kondensatorkiihlwasser. .. .....
Druckabfall in der Diise....... mm Q.-S. 77,8 81,8 81,4 80,2
Garantie
3. %Va,ssermenge ................. m?/st 321680 1720 1710 1700Q 1100
intrittstemperatur............ °C ,5 0/31,5 0/31,8 /32,1 0
Austnttstem%era,tur ........... °C 39, 1}6’6 39 %7’5 40, 4}8,6 41, 8}9 !
Dampfendtemperatur. . ........ °c |41 3}2 20041,7;2,7 %42 9}2 5%44 4}2 6°
Kompressorkiithlwasser ........
Druckabfall in der Diise....... mm Q.-S.| 213 212 210,2 210,8
Garantie
4.| Wassermenge................. m?[st 669 668 664 665 500
Umrechnungen:
1. auf Verdichtung von 1 bis 7 ata
(19460 mkg)............... kg/m? 0,480 0,466 | 0,474 | 0471
Hohere Kiihlw.-Temp. als 2700 e 5,5 45 4,8 5,1
Vak.-Temp. bei 27° Kiihlw. . ... °C 35,8 37,2 38,1 39 3
Abs. Dampfenddruck bei 270
Kihlw. .....oovvvineen.... ata 0,060 0,064 | 0,068 0,072
Wirmegefille bei 12 ata 300°
ud Vako................. keal/kg 210 208,5 207 204
Umrechnung auf d. Warmegefille| kg/m? 0,477 0,465 0,466 0,467
. S fm¥st..iLL 30000 36000 40000
Garantie bei { kg/md ... 0,51 0,465 0,485
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In Tab. 13 sind die Abnahmeversuche eines 40000 m®* Kompres-
sors fiir 7fache Verdichtung zusammengestellt. Die Maschine wurde
von der Frankfurter Maschinenbau A.-G. geliefert fiir den Eschweiler
Bergwerksverein. Die Dampfturbine ist fiir Heildampf von 350°C
und 14 ata gebaut. Als mittlerer Dampfverbrauch kann 0,46 kg
Dampf/m® Luft angegeben werden.

Tabelle 14. ‘Versuchsresultate eines Abdampfturbokompressors

der FMA.

Versuch Nr. L IL I | IV.
Atmosphérendruck.. .. .. ata 1,026 1,026 1,027 | 1,08
Druckabfall i. d. Diise. . .|mm W.-S. 99,5 122,2 120,2 | 89,3
Luftanfangstemperatur . . ata 1,016 1,014 1,017 | 1,021
Temperatur an d. Diise®C | °Cabs. |11°| 284 | 120 | 285 | 13° | 286 —
Luftmenge durch Diise..| m?/st 21960 24390 24210 —
Druck im Saugdeckel v;“__'g ata 106 | 1,016 |129,2] 1,013 [126,4|1,015 —
Temperaturi. » 0C| 9%Cabs. | 24 | 297 | 24 | 287 | 25 | 298 —
Luftmenge i. » m3/st 22970 25410 25250 | 21450
Dampfanfangsdruck "¢’ ata 8,33 8,89 | 96 |[1,1575| 8,18
Dampfanfangstemperatur oC 168 170,3 — —
Dampfenddruck ........ ata 0,078 0,058 0,0617/0,0667
Dampfverbrauch. ....... kg/st 16040 17070 28460 | 15020

P ... kg/m3 0,699 0,672 1,127 | 0,70
Verfiigbares Warmegefille| cal/kg 168,5 175 100,5 | 168
Wirmegefélle u. Garantie| cal/kg 172,5 176,0 92,0 |172,5
Umgerechneter Verbrauch| kg/m3? 0,682 0,668 1,23 | 0,682
Luftenddruck . ......... ata 8,026 8,013 8,027 | 8.03
Isoth. Kompressionsarbeit| mkg/m? 21120 21100 21120 | 21150
(von 1-8 ata =20 790 mkg)

UmgerechneterVerbrauch| kg/m? 0,67 0,658 1,21 | 0,67
Garantie............... kg/m? 0,62 0,635 1,19 | 0,62
Garantie einschl. 59, Tol. | kg/m? 0,652 0,67 0,65
Abweichung + 2,79, —1,89% 39,
. . . 20790
Wirkungsgrad bei garantiertem Dampfverbrauch : o7 48,17.
V=0,96-863 ﬁdel/g‘h:ISISVZ’-h, d = 450 mm.
4 p P

Tab. 14 zeigt Versuche an einem Kompressor fir 25000 m?®/st
und 8fache Verdichtung mit Abdampfkompressor, ebenfalls von der
Frankfurter Maschinenbau A.-G. geliefert. Versuche I, II, IV beziehen
sich auf Frischdampfbetrieb und Versuch III auf Abdampfbetrieb.
Der Frischdampfdruck ist ca. 9 at bei 170° C. Hierbei wurden die
Ziffern ca. 0,62 kg Dampf/m® Luft erreicht. Der Gesamtwirkungsgrad
ist bei Frischdampfbetrieb ca. 49%, wihrend er bei Abdampfbetrieb
0,53 ist. Diese Steigerung hiingt mit den Eigenschaften der Abdampf-
turbine. zusammen.

In Abb. 210 wurde ein groBer Kompressor von Brown-Boveri be-
schrieben, der bei einer Ansaugemenge von 70000 m?/st und 7facher
Verdichtung zu den groBten gehort, die bisher gebaut worden sind.

19*
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Dieser Kompressor wurde von Ostertag mit Hilfe eines Torsions-
dynamometers untersucht und hierbei folgende Ergebnisse erzielt.

Tabelle 15. (Ostertag.)

Versuch I I
Barometerstand . ...................n.... kg/m? 10015 10015
Ansaugedruck abs............... ... ... kg/m? 9717 9840
Enddruck im Druckrohr................. kg/em?® 6,98 6,65
Druckverhéltnis. ........................ 7,19 6,76
Temperatur im Druckstutzen ............ C 52,6 51,4
Temperatur vor Diise ................... C 22,0 21,7
Unterdruck hinter Diise................. mm W.-S. 274 162
Ansaugevolumen........................ m3/sek 19,4 14,8
Ausgleichskolben Luftverlust............. m?[sek 0,240 0,239
Ausgleichskolben Luftverlust............. % 1,25 1,61
Drehzahlmin........................... 2890 2713
Drehmoment am Dynamometer.......... mkg 1752 1374
Leistung eingeleitet ..................... kW 5195 3825
Isothermischer Wirkungsgrad ............ % 70,1 71,3
Wirme im Wasser abgefiihrt ............ kW 4393 3220
Wirme in der Luft abgefiihrt............ kW 667 500
Wirme der Lager ...................... kW 20 20
Wirmeleitung und Strahlung ............ kW 40 40
Summe der Wérmen .................... kW 5120 3780
Unterschied Dynamometer - Warmemessung kW 75 45
Unterschied Dynamometer- Wirmemessung kW 1,44 1,2
14
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Abb. 266. Versuchswerte eines FMA-Geblises fiir 8000 m?/st und 0,6 atii.

In Tab. 16 sind die Abnahmeversuche eines Geblises von 8000 m?/st
fiir 0,6 atii enthalten, ausgefiihrt von der Frankfurter Maschinenbau
Akt.-Ges. Die Versuchswerte sind in Abb. 266 graphisch aufgetragen.
Der hochste Wirkungsgrad, der hier erreicht wurde, ist ca. 78%. Das
Geblise wird von einem Elektromotor (n = 2950/min) angetrieben
und hat 4 Stufen.
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Tabelle 16. Abnahmeversuch an einem elektrisch betriebenen Turbo-
geblise fiir8000 m3 stiindliche Saugleistungund 0,6 at Luftiiberdruck.

Nummer des Versuches ............. 2 3 1 4 9 m(i'l?lfe
Luft-Anfangsdruck ............ at abs | 0,996 | 0,996 | 0,996 | 0,996 | 0,996 | 1
Luft-Uberdruck ............... at abs | 0,602 0,644 (0,611 {0,597 | 0,493 | 0,6
Luft-Enddruck ............... at abs | 1,598 | 1,640 1,607 [ 1,593 1,489 1,6
Adiabatischer Arbeitsbedarf... mkg/m3 | 5050 | 5330 | 5120 | 5010 | 4240 | 5030
Luft-Anfangstemperatur .......... °C | 18,5 | 194 | 182 | 20 | 19,1 15
Luft-Endtemperatur ............. °C | 851|768 | 71,9 | 745 | 72,7
Angesaugte Luftmenge ......... m3/st | 3440 | 6320 | 7850 | 8180 | 9750 | 8000
Adiabatischer Leistungsbedarf .... PSe | 64,4 | 124,7| 149 [151,7 [ 153,2 | 149,1
Energieaufnahme des Motors .... KW | 88,3 | 131,4|151,5|159,7 | 183,4
Wirkungsgrad des Motors ....... vH | 87,3 | 91,4 | 92,6 | 92,7 | 92,5
Leistungsbedarf des Gebldses .... PSe | 104,8|163,2|190,6 | 200,2 | 230,4 | 205
Adiabatischer Wirkungsgrad. . .... vH | 61,4 | 75,9 | 782 | 75,8 | 66,5 | 72,8

XYV. Das Auswuchten von Laufern.

Fiir den ruhigen Gang von schnellaufenden Geblisen und Turbo-
kompressoren ist es von ausschlaggebender Bedeutung, daf3 die Laufer
gut ausgewuchtet sind. Bei der Rotation diirfen keine Massenkrifte
auftreten, die Erschiitterungen hervorrufen. Hierzu sind zwei Be-
dingungen notwendig: 1. Der Schwerpunkt mufl in der Drehachse
liegen. 2. Die Drehachse mufl mit der Haupttragheitsachse zusammen-
fallen. Bei einem fertigen Laufer ist letzteres ohne weiteres nicht zu
erkennen, da hierbei, wie leicht einzusehen ist, der Schwerpunkt in
der Mitte liegen kann, ohne daf} die Drehachse mit der Haupttrag-
heitsachse zusammenfillt. In der ersten Hilfte des Laufers kann der
Schwerpunkt z. B. nach der einen, in der zweiten Hilfte nach der
anderen Seite liegen, doch so, dafl der Gesamtschwerpunkt in der
Mitte liegt. Um derartige Materialverschiebungen feststellen zu kénnen,
laBt man den Liufer in zwei einseitig beweglichen Lagern laufen und
ist in der Lage, aus den Bewegungskurven der beiden Wellenenden
die zum Massenausgleich notwendigen Massen anzugeben. Derartige
Vorrichtungen, sogenannte Auswuchtmaschinen, sind im Handel® be-
reits in sehr groBler Vollkommenheit zu erhalten und heute bei fast
allen rotierenden Maschinen im Gebrauch. Der Nachteil ist, daf
man fiir jeden Rotor besondere Lager anfertigen muf}, wodurch der
Anwendung gewisse Grenzen gesetzt sind.

Es ist deshalb zu begriiien, daB es BlaeB? durch ein sehr geist-
reiches Verfahren gelungen ist, den Massenausgleich in der fertigen
Maschine ohne jegliche Betriebsstérungen vorzunehmen. Auf beiden
Lagern werden besondere Schwingkorper aufgesetzt, durch die die
Ebene der Massenverlagerung festgestellt wird. Durch probeweises

1 Maschinenfabrik Schrenk, Darmstadt.
? Massenausgleich. Z. ang. Math. Mech. 1925.
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Einsetzen von Ausgleichgewichten werden die Unruhen allmahlich
zum Verschwinden gebracht. Das Verfahren arbeitet wohl etwas
langer und erfordert eine besondere Erfahrung des Ausfiihrenden,
doch hat es den bedeutenden Vorteil, daB die Maschine nicht ab-
montiert zu werden braucht, und auBlerdem ein Nachwuchten in Be-
triebspausen ausgefithrt werden kann.

Bei fachgemifler Herstellung ist es jedoch im Turbokompressoren-
und Gebldsebau moglich, fast ohne Auswuchtmaschinen auszukommen.
Dies deshalb, weil die Hauptmassen scheibenférmig angeordnet sind,
die sich alle einzeln statisch auswuchten lassen. Hierzu ist erforderlich,
daBl zuerst die Laufradscheibe fiir sich ausbalanciert wird, dann
werden die Schaufeln, die vorher alle ausgewogen sind, aufgenietet
und die Laufradscheibe mit den Schaufeln ausbalanciert. Das Deck-
blech wird vor dem Aufnieten ebenfalls fiir sich ausgewuchtet und
nach dem Aufnieten wird das gesamte Laufrad nochmals nachbalan-
ciert. So wird Rad fiir Rad behandelt. Nachdem das 1. Rad auf
die Welle aufgezogen ist, werden beide zusammen ausgewuchtet, dann
wird das nichste Rad aufgesetzt und ausgewuchtet usw. Dieses
statische Ausbalancieren geschieht auf den bekannten Schwerpunkts-
wagen oder durch Ausschwingen auf geschliffenen und gehéirteten
Leisten. Durch Anbringen von kleinen Zusatzgewichten an verschie-
denen Stellen des Umfanges und Beobachten der verschiedenen
Schwingungsausschlige kann die Schwerpunktslage mit sehr groBer
Genauigkeit festgestellt werden. Bei derartig ausgewuchteten Liufern
kann auch durch Auswuchtmaschinen nichts mehr herausgeholt wer-
den. Der Lauf derartiger Léaufer ist meist vollkommen ruhig.

Diese Methode geniigt nicht, wenn es sich um gegossene breite
Riader handelt, z. B. Stahlgul, wie sie hdufig fiir einstufige Geblise
und Hochofengeblise verwendet werden. Da hier Deckblech und
Laufradscheibe nicht getrennt werden kénnen, kionnen hier mit obigen
Methoden die Massenverschiecbungen nicht festgestellt werden. In
diesem Falle muBl natiirlich dynamisch ausgewuchtet werden.

Da Turbokompressoren meist iiberkritisch laufen, wire an und
fiir sich keine Schwerpunktsregulierung notwendig, da ja ein Selbst-
auswuchten stattfindet. Hierbei wiirde sich jedoch die Welle ver-
biegen, die Labyrinthdichtungen ausschlagen und die Scheiben locker
werden. Auflerdem wiirden die Lager ungiinstig beansprucht, so daB
man auch bei iiberkritisch laufenden Wellen, die nicht ausgewuchtet
sind, sehr grofe Unruhen wahrnimmt, die ein Auswuchten unbedingt
erforderlich machen.
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