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Vorwort zur dritten Auflage.

Die in rascher Folge nitig gewordene dritte Auflage enthdlt wieder als ersten
Teil eine kurze Zusammenstellung der Grundgesetze iiber die Wérmevorginge, so-
weit sie fiir das Verstindnis der Kompressoren zweckdienlich sind. Hiervon werden
namentlich Anfinger Nutzen ziehen, denen damit ein Zuriickgreifen auf andere
Werke erspart ist.

Im zweiten Teil sind die Ausfiilhrungsbeispiele vermehrt worden, und zwar
haben namentlich die Hochdruck-Kolbenkompressoren zur Herstellung fliissiger Luft
eine eingehende Darstellung gefunden. Im iibrigen ist die Theorie der Kolben-
kompressoren nun derart vollstindig ausgebaut, da keine groen Verdnderungen
mehr in Betracht fallen,

Eine Umgestaltung und bedeutende Erweiterung ist dem Abschnitt iiber Turbo-
kompressoren zuteil geworden unter Beriicksichtigung der neuesten Forschungen.
Es sei besonders hingewiesen auf die Abweichungen von der bisherigen theore-
tischen Behandlung, auf das labile Verhalten und seine Verhiitung und auf die
mannigfaltigen Fragen des Regulierproblems. Neue Beispiele ausgefiihrter Geblise
und Turbokompressoren lassen die Fortschritte erkennen, die sich immer noch auf
diesem jungen Gebiete des Maschinenbaues entwickeln und die zu sehr bemerkens-
werten Konstruktionen gefiihrt haben.

Bei allen Betrachtungen ist wieder der Entropiebegriff zunutze gezogen worden,
der deutlich zeigt, wie rasch und iibersichtlich sich alle Fragen mit der Entropie-
tafel fiir Luft losen lassen. Bekanntlich kann man dieselbe Tafel auch fiir die
Behandlung der Probleme mit beliebig anderen Gasen oder Gasmischungen ver-
wenden. Ihre Beniitzung ergibt eine bedeutende Zeitersparnis gegeniiber den rein
rechnerischen Methoden, sie ist deshalb fiir Schule und Praxis zur Anwendung zu
empfehlen.

Winterthur, Oktober 1922.
P. Ostertag.
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Erster Teil.
Grundgesetze aus der technischen Wirmelehre.

A. Die ZustandsgroBen der Gase.

1. Gasarten.

Ein Korper wird als gasformig bezeichnet, wenn seine Teilchen sich nach allen
Seiten gleichméfBig auszubreiten streben, bis sie durch feste Winde daran verhindert
werden, Dabei sind die vorkommenden Temperaturen meistens so hoch, da auch
die groften anwendbaren Pressungen eine Verfliissigung des Gases nicht herbei-
zufiihren vermogen.

Weitaus am héufigsten kommt in Kompressoren die atmosphirische Luft zur
Verwendung, deren Hauptbestandteile Sauerstoff und Stickstoff meistens noch mit
etwas iiberhitztem Wasserstoff gemischt sind. Die Verwendung der Druckluft erfolgt
entweder zur Energieiibertragung (Druckluftwerkzeuge, Luftmotoren) oder fiir che-
mische Prozesse (Geblise fiir Hochofen, Stahlwerke). Hochgespannte Luft ist notig
zur Herstellung von Stickstoff (Diinger), sowie als Sprengmittel.

Auch andere (Gasgemische werden der Verdichtung unterzogen (Leuchtgas,
Kraftgas, Gichtgas); von den einfachen Gasen sind zu nennen: Sauerstoff O,, Stick-
stoff N,, Wasserstoff H,, Kohlenoxyd CO. Innerhalb der im Kompressor auf-
tretenden Temperaturen darf auch Kohlensiure als Gas aufgefaBt werden.

"Jedes Gas kann durch geniigende Abkiihlung und gleichzeitige Verdichtung in
den sog. S#ttigungszustand iibergefiihrt werden, und wird dann als Dampf
bezeichnet. Dieser Stoff ist unbestéindig, denn eine kleine Abnahme von Druck
oder Temperatur leitet eine Kondensation ein. Der Dampf tritt damit vom trocke-
nen in den feuchten Zustand, die entstandenen Fliissigkeitsteilchen befinden sich
in mehr oder weniger gut verteiltem Zustand als Nebel im gasformigen Kérper.
Man kann also feuchten Dampf als eine Mischung von trockenem Dampf und Fliissig-
keit ansehen.

Fiihrt man dem ersteren Wirme zu, so entsteht iiberhitzter Dampf, d. h.
ein Gas, das sich in der Niahe iiber dem Sittigungszustand befindet. Zwischen
feuchtem und iiberhitztem Dampf bildet der trocken gesittigte Dampf einen Grenz-
zustand.

Kompressoren fiir Verdichtung von Dampfen finden namentlich in der Kalte-
technik Verwendung. In neuerer Zeit wird entspannter Dampf gesammelt und ver-
dichtet, um ihn zu Heizzwecken nutzbar zu machen (Wérmepumpe).

2. Zustandsgrofen.
Der Zustand eines Gases wird in technischer Hinsicht als gegeben angesehen,
wenn bekannt sind:

a) das Volumen der Gewichtseinheit (v), kurz das spezifische Volumen genannt;
es ist dies der Raum, den 1 kg des Gases einnimmt (cbm/kg). Statt » kann das
Gewicht der Volumeneinheit y (spezifisches Gewicht) angegeben werden, denn es ist

vey=1 . . . ... ... (1)

Ostertag, Kompressoren, 3. Aufl. 1



2 Grundgesetze aus der technischen Wirmelehre.

Kennt man das Gesamtvolumen V des eingeschlossenen Gases (Kesselinhalt), so
gibt sich mit » oder y das Gesamtgewicht

v

b) Der Druck (p), den das Gas auf die Flicheneinheit der Wandung ausiibt.
Der Berechnung ist stets der absolute (wahre) Druck zugrunde zu legen, wihrend
bei den Messungen meistens der Uberdruck oder der Unterdruck iiber oder unter
dem #uBeren Luftdruck (Barometerstand) abgelesen wird (Manometer, Vakuummeter).

Der Druck kann auch auf eine zweite Art angegeben werden, nimlich als
Fliussigkeitssiule; es ist dies die Hohe % desjenigen Fliissigkeitsprismas, dessen
Gewicht gleich dem Druck auf die gewihlte Flicheneinheit ist. Ist y, das Gewicht
der Volumeneinheit dieser Fliissigkeit, so ist das Gewicht dieses Prismas von der
Querschnittsfliche 1 (qm) y,-%; man erhdlt demnach zwischen Druck und Druckhdhe
die Beziehung

p=h- V-
Fiir Wasser ist y,=1000 kg/cbm, fiir Quecksilber y,= 13595 kg/cbm.
Ist z. B. P =1 kg/qem = 10000 kg/qm,
so ergeben sich die entsprechenden Flissigkeitssidulen
10000 10000

—166—0__10 m, Quecksilber h:i.gg_g
Bei kleinen Druckunterschieden erfolgt die Messung meistens durch das offene

Flissigkeitsmanometer (U-formig gebogenes Rohr). Enthilt das Rohr Wasser, so
entspricht einem Hohenunterschied von

k=1 mm WS=0,001 m

Wasser h= =0,7356 m .

einem Druck von p=1y;h=1000-0,001 =1 kg/qm.
Diese Art der Druckmessung ist demnach besonders vorteilhaft.

¢) Die Temperatur () gemessen in Graden Celsius. MiBt man diese Tem-
peratur von einem Nullpunkt aus, der 273° C unter dem gewdhnlichen Nullpunkt
(Schmelzpunkt des Eises liegt), so nennt man diesen Wert die absolute Tem-
peratur T'=273 -}-¢. :

Temperaturmessungen an Gasen fiihren leicht zu unrichtigen Ergebnissen. Das
vor Gebrauch geeichte Thermometer taucht nur zum Teil in den MefSraum mit
hoher Temperatur ein, dann mufB} eine Fadenkorrektion vorgenommen werden
(s. Hiitte II 1919, S.325). Gewohnlich taucht das Thermometer in ein am Ende
geschlossenes KupferrShrchen, das in den MeBraum einragt. Fehler konnen ent-
stehen durch Luftzirkulation in diesem Rohrchen (Olfiillung), durch Stauung der
rasch flieBenden (Gase am Rohrchen, durch Bestrahlung des Thermometers von
wérmern Korpern aus usw.

3. Gesetze von Boyle und Gay-Lussac.

Wird das Volumen eines Gases derart vergroBert oder verkleinert, daB die
Temperatur zwischen zwei betrachteten Zustinden unveréndert bleibt, so &ndert
sich der Druck im umgekehrten Verhiltnis der Volumen (Boyle 1662, Mariotte 1679).
Sind also p,v die ZustandsgroBen am Anfang, p und v am Ende seiner Anderung,
so gilt

pv,=p,v,=konst. . . . .. .. ... .8



Die Zustandsgrofien der Gase. 3

Wird das Gas bei gleichbleibendem Druck erwédrmt oder abgekiihlt, so é&ndert
sich sein Volumen, und zwar steht diese Anderung im gleichen Verhéltnis zu der
Temperaturdnderung. Ist v, das Volumen von 1 kg Gas bei 0°C, so ist das Vo-
lumen v, bei ¢,°

v, — Y=,

hierin ist die Ausdehnungsziffer «=0,003663 = Q% in weiten Grenzen konstant
und fiir alle Gase gleich groB. Fiir eine andere Temperatur #, ist ebenso
v,=0v,(1+eat,) . . . . . . ... ... (4)

Man kann die beiden Gesetze vereinigen, indem man sich ein Gas mit dem An-
fangszustand p,, v,, ¢, in den Endzustand p,, v,, #, dadurch iibergefiihrt denkt, daB
sich zuerst p, und v, bei gleichbleibender Temperatur auf p,v #ndern, wobei

v _P
v, P
Alsdann soll das Gas bei konstantem Enddruck p, vom Volumen v auf v, ge-

bracht werden, wobei
v, 14«

v 1-tat’
Durch Multiplikation beider Gleichungen ergibt sich die allgemeine Form
pevg=1+at2=273—}—t2=2_, (5)
pv, 14wt 27384¢ T, "7
als Beziehung zwischen den drei Zustandsgrofen am Anfang und am Ende eines
Prozesses.

4. Allgemeine Zustandsgleichung.
Die gefundene Beziehung kann in die Form geschrieben werden

DY _ P _ PV _ —
T T T konst.= R,

1
damit ergibt sich die allgemeine Zustandsgleichung der Gase

pv=RT . . . . .. ....... (6)

Diese Gleichung gibt den Zusammenhang zwischen Druck, Temperatur und spezifischem

Volumen (oder spez. Gewicht) in jedem Augenblick einer Anderung. Durch Messung

von Druck und Temperatur li8t sich jederzeit das spezifische Gewicht berechnen.
Fiihrt man das Gesamtgewicht ein, so folgt

pV=GRT. . ........... )

Die Gaskonstante R richtet sich nach den MaBeinheiten. Wird der Druck in
kg/qm und das spez. Volumen in cbm/kg eingesetzt, so betrigt die Gaskonstante z. B.

fiir atm Luft (trocken) R= 29,27
Sauerstoff = 26,47
Stickstoff = 30,13
Wasserstoff =422,6
Wasserdampf (stark iiberhitzt) = 47,0.

Das Gesetz von Mariotte ist fiir sehr hohe Pressungen nicht mehr genau, doch
beginnen die Abweichungen erst von 200 at an fiihlbar zu werden. Fiir diese
Fille gilt grundsitzlich die Zustandsgleichung von van der Waals?).

') Siehe Schiile, Thermodynamik, II. Bd., Julius Springer 1920.
1*



4 Grundgesetze aus der technischen Warmelehre.

1. Beispiel: Zur Berechnung des spezifischen Volumens bzw. des spez. Ge-
wichtes der AuBenluft ist nur nétig, den Barometerstsnd b und die Temperatur ¢
abzulesen. Es sei

b="7385,6 mm Q.S. (Quecksilbersiule), ¢=15°C.

Der absolute Druck p ist das Gewicht einer Quecksilbersidule von 1 qm Quer-

schnitt und 0,7356 m Hohe, daher ist
p== 0,7356-13595=10000 kg/qm, 7T =273} 15— 288
20,27.288 b

Andern sich die beiden gemessenen Grofen auf
t=0°C b=760 mm Q.S,,
so wird p=0,76-13595 = 10333 kg/cbm
20,27.278 1
—losss  iiteomike 7 =gy

2. Beispiel: Ein Kompressor liefere 150 kg/Min. Luft in den Druckbehilter.
Es soll das minutliche Ansaugevolumen berechnet werden, wenn im Saugstutzen
ein Unterdruck von 125 mm WS und eine Temperatur von 12° C herrscht. Baro-
meterstand 720 mm QS. Die ZustandsgréBen sind

p==0,720-13595 — 0,125-1000 = 9664 kg/qm
_29,27-285
9664
Das Ansaugevolumen ist demnach
V=G -v=150-0,835 =125 cbm/Min.

Wiirde derselbe Kompressor unter sonst gleichen Umstédnden fiir Wasserstoff
beniitzt, so kénnte er bei gleichem Druck und gleicher Temperatur im Saugstutzen
dasselbe Volumen ansaugen wie bei Betrieb mit Luft. Das spezifische Volumen
fiir Wasserstoff betrdgt aber

422,6.285
= 9660 — 12,5 cbm kg,

demnach wird an Gewicht nur G =125/12,5 =10 kg/Min. geliefert.

==1,293 kg/cbm .

T=2734-12=285, = 0,835 chm/kg.

5. Zustandsgleichung bezogen auf das Kilogramm-Molekiil.

Die Zustandsgleichung kann fiir jedes Gas angewendet werden, dessen Gas-
konstante B bekannt ist. Betrachtet man zwei Gase, die gleichen Druck und
gleiche Temperatur aufweisen, so ist

pv=RT, pvo:RoT:
woraus

R

Y _Ye_

Vo Y R,

Nach dem Gesetz von Avogadro verhalten sich aber die spez. Gewichte wie die
Molekulargewichte (m und m,). Man erhdlt damit

Bo_M £ ®

Y m R,



Die ZustandsgroBen der Gase. 5

d. h. die Gaskonstanten zweier Gase sind umgekehrt proportional ihren Molekular-

gewichten, oder
m-R=m,- B,=konst.— R,

damit kommt die Zustandsgleichung auf die Form
p(vm)=(Rm)T oder pB=RT.

Hierin gilt fiir alle Gase eine einzige Gaskonstante i und B ist das Volumen
einer Gasmenge, deren Anzahl Kilogramme mit der Zahl des Molekulargewichtes
iibereinstimmt. Man nennt diesen Wert das Volumen eines Kilogramm-Molekiils.
Die Zustandsgleichung gilt nun fiir alle Gase mit % =848, wenn das Volumen
nicht auf 1 kg bezogen wird, sondern auf m kg, d.h. auf 1 kg-Mol.

Aus der Zustandsgleichung ergibt sich, da8 %8 fiir alle Gase gleich grof ist
bei gleichem Druck und gleicher Temperatur. Es ist z. B. bei p==1at und t=15°C

848.288
L= 10000 = 24,4 cbm /kg—Mol .
Diesen Raum nehmen ein: 2 kg Wasserstoff, 32 kg Sauerstoff, 28 kg Kohlenoxyd usw.

Fiir die Gaskonstante einiger Stoffe erhdlt man z. B.:
Sauerstoft m =32, R—=2848/32=26,5,
Kohlenoxyd  m =28, R —=848/28 =30,28,
Kohlensigure m=—44, R =2848/44=19,25,
Schwefligsdure m — 64, R=—2848/64=1325.

6. Gasgemische,

Nach dem Gesetz von Dalton ist der Gesamtdruck eines Gasgemisches gleich
der Summe der Pressungen, die jedes Gas fiir sich in demselben Raum bei der-
selben Temperatur ausiiben wiirde.

Nehmen also zwei Gasgewichte ¢, und &, dieselben Volumen ¥V bei gleich
groBen Temperaturen ein, so herrschen in den Rdumen die Pressungen p, und p,,
und zwar ist

» V=G, R,T, V=G, R,T.

Werden nun beide Gase in ein und demselben Raum V vereinigt, so entsteht
nach Dalton der Druck

p=p,+p, oder p-V=T(G,R,+G,R,)
und es gilt fiir die Mischung die Zustandsgleichung
pV=(G,+ GQ,)RT.
Aus beiden Gleichungen folgt fiir die Gaskonstante der Mischung
G.R,+ G,R, _ G,R,+G, R,

R= ¢. G, a e 9
Aus diesen Gleichungen ergeben sich ferner die Einzelpressungen
G\R G,R
p1=p'”é‘171'7 pzzp_gfﬁ;' (10)
und die Gewichte der Gasbestandteile
R—R R—R
G =2, — B
! R1'—R2 ¢ Gg Rz— 1 ¢ (11)
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3. Beispiel: Fiir einen Kompressor stehe Luft mit einem Feuchtigkeitsgehalt
von 5 v. H. zur Verfiigung. Wie groB ist die Gaskonstante und das spezifische
Volumen bei 15° C und 785,6 mm QS?

Fiir trockene Luft ist R, =29,27 G,=095@G
fiir iiberhitzten Wasserdampf R==46,95 G,=0,05G.

Damit ergibt sich fiir die Gaskonstante

R= CL}—al—_ggl& =29,27-0,95 4 46,95-0,05 = 30,15
und
30,15-288
= 35000 — 0,868 cbm/kg.

Diese Gaskonstante ist gegeniiber derjenigen bei trockener Luft um 3,9 v. H.
gewachsen, das spezifische Volumen um 12 v. H. gestiegen (siehe 1. Beispiel). Da-
durch sinkt aber das von demselben Kompressor zu fordernde Luftgewicht. Die
Leistungsfiahigkeit der Kompressoren wird also durch Ansaugen von Luft mit
groBem Feuchtigkeitsgrad herabgemindert.

4. Beispiel: Gewichtsverhiltnis der Luft.
Die Luft besteht der Hauptsache nach aus Sauerstoff und Stickstoff. Nun ist
fir Luft . . R=29,27,
» Sauerstoff R, = 26,47,
» Stickstoff R,=230,13.
Daher ergibt sich nach Gl 11 fiir die Gewichte der Bestandteile
29,27 — 30,13 o
Sauerstoff Gl = m -G = 0,23560,
Stickstoff G, = (1—0,2356)G =0,7644G,
d. b. in 100 Gewichtsteilen Luft sind 23,56 Teilo Sauerstoff und 76,44 Teile Stick-
stoff enthalten.
Die Teilpressungen betragen nach Gl 10
0,2356-26,47
P, = —2—9’27—'_ = 0,213 P,
p, = (1—0,218) p=10,787p,
d. h. der Luftdruck wird zu 78,7 v. H. vom Stickstoff und zu 21,3 v. H. vom Sauer-
stoff gebildet.

Die Zusammensetzung von Gasgemischen ist gewdhnlich durch die Volumen-
verhiltnisse gegeben, daraus konnen die Gewichtsverhéltnisse berechnet werden.
Zu diesem Zweck denkt man sich jedes Einzelgas fiir sich unter gleichen Druck
und gleiche Temperatur gebracht, dann nehmen sie verschieden groBe Volumen
(V,, V,, ...) ein und es ist fiir die Einzelgaso
pV,=G,R,T, pV,=G,R,T,
fiir die Mischung

pV=GRT.
Hieraus ergeben sich die Beziehungen
G_(TVE G (WK
G \V/R)’ G V/R, =
1 G‘.’!

womit die Gewichtsverhéltnisse aus den gegebenen Volumenverhiltnissen

(}%l), (%) bestimmt sind.

@@
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Meistens kennt man die Gaskonstante B der Mischung nicht, dagegen die
spez. Gewichte der Einzelgase bei bestimmtem Zustand (15° 1 at) und kann dar-
aus das spez. Gewicht der Mischung erhalten. Es ist nidmlich

G=G,+G,+ ...
oder
yV=nVi+nV,+..,
woraus
V V.
7=71<~Vl>—{—72(7“’)+... ........ (18)
damit auch
§>_(K> " %_(Ka>ﬁ
(G - vV }’, G— v y usw. . . . . . . (14)

Fiir Gasmischungen laBt sich der Begriff Kilogramm-Molekiil ebenfalls be-
niitzen, wenn das mittlere Molekulargewicht m der Mischung eingefiihrt wird. Man
erhilt damit

m y m
in Gl 13 eingesetzt, gibt

m=m, <%>—{—m2 <I;—’)—|— ........ (15)

Sind statt der Volumenteile die Gewichtsteile @,, G,, G, der einzelnen Be-
st andteile gegeben, o bestimmt man zundchst die Zahl der Kilogramm-Molekiile

jedes Teiles
Q G G
n, =1, ny =2, ny = -3 usf.
m, my My

Ihre Summe muB gleich der Anzahl Kilogramm-Molekiile der Mischung sein

G_6G G G
ﬁ—ml+ma+n73+---—”1+”a+ns+---,
woraus
nymy - nymy 4 ngmy - ...
m=—-2- — R 16
ma oy F (19)

Das scheinbare Molekulargewicht der Mischung bietet ein Mittel zur raschen
Berechnung der Gaskonstanten.

5. Beispiel: Zur Bestimmung der Volumverhiltnisse der atmospharischen
Luft kann angenommen werden, die Luft bestehe (abgesehen von kleinen Bei-
mengungen) aus 23,56 Gewichtsteilen Sauerstoff und 76,44 Teilen Stickstoff (siehe
4. Beispiel).

Da die Gaskonstanten der Mischung und diejenigen der Einzelgase bekannt
sind, kann Gl 12 benutzt werden.

Hierbei ist fiir Sauerstoff

G R, 2647

& = 0,2856 Emar
folglich

26,47

v, =§§,ﬁ -0,2356 V=0,213-V;
fiir Stickstoff

G, R, 30,13

y, =308 §osi6 v —0787 7.

2_"2—9,2_7
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Die Luft besteht aus 21,3 Volumteilen Sauerstoff und aus 78,7 Volumteilen
Stickstoff.

6. Beispiel: Es soll fiir Leuchtgas von bekannten Volumverhéltnissen das
spezifische Gewicht bei 1 Atm. und 15° C berechnet werden, ferner die Gewichts-
verhiltnisse und die Gaskonstante.

In der Zahlentafel 1 sind in der ersten senkrechten Reihe die bekannten
Volumverhéltnisse angegeben, und zwar fiir V=1 cbm, die zweite Reihe enthilt
die Gaskonstanten B und die dritte die spezifischen Gewichte y der Einzelgase
(siehe Hiitte), bezogen auf 1 Atm. und 15° C. Die. Produkte der ersten und
dritten Kolonne geben die Werte y, ¥V,, 7, V, usw., bezogen auf V=1; die Summe
dieser Werte ist somit das spezifische Gewicht y der Mischung. Mit y berechnen
sich nach Gl. 14 die Gewichtsverhaltnisse der Einzelgase (letzte Reihe), wenn die
Werte der vierten Reihe durch y dividiert werden.

Fiir die Gaskonstante der Mischung beniitzt man einfach die Zustandsgleichung

P 10000

B ~ yT 04732.288

73,6

oder aber Gl. 9, indem man die Gaskonstante jeden Bestandteiles mit dem Ge-
wichtsverhéltnis multipliziert und die Produkte addiert.

Zahlentafel 1.

. Spez. Gew. y| y, V, usw. 1 kg
Gasart 4 t;ll c];m Gasl;tz)nst. bei 1 Atm. fiir enthilt
enthale cbm 15°C | V=1 chm kg
H 0,4850 422,6 0,0827 0,0401 0,0848
CH, 0,3500 52,8 0,6570 0,2300 0,4865
co 0,0700 30,26 1,1480 0,0804 0,1700
C.H, 0,0450 30,20 1,149 0,0517 0,1084
CO, 0,0200 19,14 1,804 0,0361 0,0763
0] 0,0025 26,47 1,312 0,0033 0,0071
N 0,0275 30,13 1,151 0,0316 0,0669
1,0000 | 0,4732 1,0000

7. Beispiel: Die in Beispiel 6 fiir Leuchtgas von bekannter Zusammensetzung
berechnete Gaskonstante 148t sich einfacher aus dem mittleren Molekulargewicht
(Gl 15) bestimmen, wie dies Zahlentafel 2 zeigt.

Zahlentafel 2.

1
Mol.-Gew. vV, V V, V.
Gasgemisch ” ?1, 72— usf. my ), m VVA usf.

H 2 0,4850 0,97
CH, 16 0,3500 5,60
(60} 28 0,0700 1,96
CH, 28 0,0450 1,26
Co, 44 0,0200 0,88
0 32 0,0025 0,08
N 28 0,0275 0,77
1,0000 11,52
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Das mittlere Molekulargewicht ist somit

m=11,52
und die Gaskonstante
848

7. Feuchte Luft.

Die atmosphérische Luft enthélt stets eine kleine Menge Wasserdampf; dieser
Bestandteil ist als Gas mit geringem Teildruck anzusehen, wenn er sich in der
klaren Luft im ungesittigten Zustand befindet.

Im Grenzzustand ist die Luft mit Wasserdampf gesittigt; 1 cbm enthdlt nun
so viele kg Dampf (y, kg/cbm), als der Lufttemperatur zugehort. Bei gesittigter
Luft stimmt demnach der Gehalt an Wasserdampf mit seinem spezifischen Ge-
wicht y, iiberein, das nur von der Temperatur des Gemisches abhingt und ihrem
Zahlenwert entsprechend aus der Dampftabelle zu entnehmen ist. (Hiitte 1919, S. 403.)

Bei weiterer Steigerung des Dampfgehaltes wird die Luft tibersattigt und naB,
die Feuchtigkeit zeigt sich als Nebel.

Enthilt 1 cbm Luft eine kleinere Dampfmenge y, (kg/cbm) als y,, so ist sie
ungesittigt; man nennt das Gewicht y, die absolute Feuchtigkeit und das
Verhiltnis
Ya
Vs

xr—

die relative Feuchtigkeit.

Bestimmt man auf dem Versuchswege den Teildruck p, des Dampfes in der
zu untersuchenden Luft, so 146t sich « berechnen, da die Zustandsgleichung auch
fiir Wasserdampf mit geniigender Genauigkeit anwendbar ist:

Pa_p,1 P_R,T
yd },s
Ya__Pa
e=laPa T
. = (17)

wobei p, und p, aus der Dampftabelle entsprechend der Lufttemperatur ¢ zu ent-
nehmen sind.

Fir x=1 ist die Luft mit Wasserdampf gesdttigt. Bei x <1 kann 1 cbm
noch (1— %)y, Gramm Wasserdampf aufnehmen. Ergibt die Rechnung 2>1, so
ist bei der Zustandsinderung Wasser niedergeschlagen worden und z ist gleich 1.

Auf einfache Weise kann die relative Feuchtigkeit mit Beniitzung von zwei
genauen Thermometern gemessen werden, an denen Zehntels-Grade ablesbar sind
(Psychrometer). Zu diesem Zweck umwickelt man die Kugel des einen Thermo-
meters mit einem feuchten Léppchen und bewegt beide Thermometer in der
ruhenden Luft etwas hin und her. Es wird sich nun bald ein konstant bleibender
Temperaturunterschied & — ¢, zwischen dem trockenen und dem befeuchteten Ther-
mometer einstellen. Sind p, und p, die entsprechenden Dampfspannungen, die
aus der Dampftabelle zu entnehmen sind, so herechnet sich z aus?)

xp,=p,—0,60(¢—1t), wenn ¢ >0
xp,=p,— 0,52 (¢ —1¢), wenn ¢<_0 ’

Die Feuchtigkeit der Luft &ndert die Gaskonstante. Die Berechnung mit den
gemessenen Werten geschieht mit Benutzung des Gesetzes von Dalton

P=P—Py=P—2D,.

1) Siehe Taschenbuch ,Hitte“ 1919, S. 404,

(18)
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Das in 1 cbm der Mischung befindliche Gewicht an trockener Luft betrigt

_P—ZP,
nURT
Fiir den Bestand an Wasserdampf ist
_ D,
Ya= R,T .
Fiir die Mischung
Nt ra= 1%1 :

Aus diesen Gleichungen folgt
=JL[ _ &( _13_1)}
Nt 74 R,T 1 xp 1 AR
R,=29,27; R,=—471,

so erhdlt man die SchluBgleichung

Setzt man hierin

227 a9

R= %57
1—0377-2-%
P
8. Beispiel: Die Untersuchung der Luft mit dem beschriebenen Psychrometer
hat am trockenen Thermometer ¢ = 25° und am befeuchteten tf=23,2° ergeben
bei einem Barometerstand von 746 mm QS. Wie groB ist die Feuchtigkeit und
die Gaskonstante?
Nach der Dampftabelle ist:

Dampfdruck bei 25°: p,= 23,8 mm QS (0,0324 Atm. abs.),

spezifisches Gewicht: 7, ==0,0231 kg/cbm.

Dampfdruck bei 23,2°: p,=21,3 mm QS,

relative Feuchtigkeit nach Gl 18: = 218— 0’62(; (825 —23.2) =10,85,

absolute Feuchtigkeit: ya=2y,=0,85-0,0231 =0,01965 kg/chm
(1 cbm Luft enthilt somit 19,65 g Wasserdampf),

Dunstdruck: p,=x-p,=0,85-23,8=20,3 mm QS.

Temperatur dem Dunstdruck entsprechend 22,5°.

Sinkt also die Lufttemperatur von 25° auf 22,5°, so ist der Taupunkt erreicht,
die Luft ist gesiittigt.
Fiir die Gaskonstante ergibt sich nach GI. 19:

29,27
1—0,377-0,85-

R— —20,56.

EEE
746

Dieser Wert ist gewachsen, folglich besitzt feuchte Luft ein groferes spezifisches
Volumen oder ein kleineres spezifisches Gewicht als trockene Luft bei gleichem
Druck und gleicher Temperatur.

Wird feuchte Luft von einem bekannten Zustand (p, ¢, z, p,) durch eine be-
liebige Anderung auf einen andern Druck p' und eine andere Temperatur ¢ ge-
bracht, so dndert sich auch die relative Feuchtigkeit auf einen andern Wert z.

Bei steigender Temperatur nimmt & rasch ab; der EinfluB des Wasserdampfes
vermindert sich also wihrend der Kompression. Ist aber die Temperatur im
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Druckbehilter wieder auf den Betrag der AuBenluft gesunken, so wichst z und
kann bis gegen 1 ansteigen. Dariiber hinaus hat natiirlich der Begriff seine Be-
deutung verloren.

Um den Zusammenhang zwischen den GroBen im Anfangs- und im End-
zustand zu erhalten, kann mit geniigender Genauigkeit angenommen werden, die
Gaskonstante der Mischung bleibe unveridndert. Dann ist fiir die Mischung

4

P_R7T und Z—RT
Y Y

oder ) ,
r_ sy
T »v
ebenso fiir Wasserdampf ) ,
T _P7
T  pavd
Py__ 9%
Y Pavd
Hierin darf man setzen
7’_7_,1” p;=xp, und p,/=2'p/,
e Va
folglich wird ,
=22 e (20)
P D

9. Beispiel: Die in Beispiel 8 erwdhnte Luft werde auf 1,5 Atm. abs. ver-
dichtet und nehme dabei die Temperatur 60° C an. Wie grol ist die relative
Feuchtigkeit?

Fiir den Anfangszustand ist

p=1,015 Atm,, p,=—0,0324 Atm., t=25% x=0,85.
Fiir den Endzustand
p =15 Atm., p,==0,202 Atm., ¢ =60°,

Demnach ist
1,5 00324
1,015 0,202

Die relative Feuchtigkeit nimmt somit wihrend der Kompression stark ab;
die Gaskonstante im Endzustand ist daher nicht merklich verschieden von der-
jenigen fiir trockene Luft.

Aus der Dampftabelle folgt weiter fiir ¢ =60°

y, = 0,130 kg/cbm ,
damit ist die absolute Feuchtigkeit
y'=10,2-0,13 =0,026 kg/cbm .

“Im Druckbehidlter steigt die relative Feuchtigkeit wieder bei abnehmender
Temperatur. Sie erreicht den Wert 2’ =1, wenn (Gl 21)

15
1,015
Zu diesem Druck gehért laut Dampftafel die Temperatur ¢ =29°C. Ist die

Temperatur auf diesen Betrag gesunken, so ist der Taupunkt im Druckbehilter
erreicht. Sinkt die Temperatur noch tiefer, so schligt sich Wasser nieder.

@' =0,85- ~02.

p. =085 -0,0324 = 0,041 Atm,
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B. Wirme und Arbeit.
8. Erster Hauptsatz.

Als erster Hauptsatz der mechanischen Wirmetheorie wird das Erfahrungs-
gesetz von der Gleichwertigkeit von Warme und Arbeit bezeichnet.

Beniitzt man als technische Wiarmeeinheit (kcal) diejenige Wirme, die nétig
ist, um 1 kg Wasser von 0° auf 1°C zu erwirmen, ferner als technische Arbeits-
einheit das Meterkilogramm, so lautet der erste Hauptsatz oder das Energie-
gesetz: Wenn auf irgendeine Weise aus Wirme mechanische Arbeit entsteht,
so erhdlt man aus jeder umgesetzten Wirmeeinheit eine Arbeit von 427 mkg
(Rob. Mayer, 1842).

Fiir Kompressoren gilt die Umkehrung: Wenn durch Arbeitsaufwand Wéirme
entsteht, so ergibt jedes Meterkilogramm eine Warmemenge von 1/427 Kalorien.
Die an den.Kompressor abgegebene Arbeit findet sich demnach im abziehenden
Gase und im Kiihlwasser als gleichwertige Wérme vor.

Man nennt 1/4 =427 das mechanische Aquivalent der Wirme. Der Energie-
satz bestitigt das Prinzip von der Unzerstorbarkeit der Energie fiir Verwandlungen
zwischen Warme und Arbeit. Das Problem der Umstollung dieses Satzes heiB3t
»Perpetuum mobile erster Art“.

9. Zweiter Hauptsatz.

Verwandelt man mechanische Arbeit in Wéarme, z. B. durch Bremsen eines
Motors, so kann die ganze Energie restlos in die gleichwertige Warme umgesetat
werden.

Ganz anders verhélt es sich mit der Verwandlung von Wirme in Arbeit; hier
wird erfahrungsgemaf nur ein Bruchteil der verfiigbaren Wirme als gleichwertige
Arbeit verwandelt, auch wenn von allen Verlusten durch Wirmeleitung und zufolge
Widerstinde abgesehen wird. Es ist nadmlich nicht mdéglich, Wérme in Arbeit um-
zusetzen, wenn nicht gleichzeitig eine zusatzliche Wéirme aufgewendet wird, die
nicht an der Umwandlung teilnimmt.

Eine solche Umsetzung kann iiberhaupt nur stattfinden, falls ein Temperatur-
unterschied vorhanden ist; die Verwandlung vollzieht sich um so giinstiger, je
groBer das im ProzeB auftretende Temperaturgefille ist. Die gewaltigen Wirme-
mengen in der atmosphérischen Luft und im Meere konnen nicht zur Arbeits-
leistung in Betracht fallen, da das Temperaturgefille fehlt.

Verlauft der ProzeS in umgekehrtem Sinne, d. h. soll Wirme von einem stark
abgekiihlten Korper auf die hohere Temperatur der Umgebung gebracht werden
(Kalteerzeugung), so kann dies nicht ohne Verbrauch an mechanischer Arbeit ge-
schehen, wie es auch nicht moglich ist, aus Wérme Arbeit zu gewinnen ohne zu-
sitzliche Warmeaufwendung. Man nennt diese Erfahrungstatsachen den zweiten
Hauptsatz der mechanischen Warmetheorie. Wiirde man némlich ohne Arbeits-
aufwand Wérme auf eine hohere Temperatur bringen konnen, so wire damit
ein Warmegefille geschaffen und der empfangende Korper konnte alsdann
einen Teil dieser Wirme in Arbeit umsetzen. Man wiirde damit Energie aus
Nichts erhalten, ohne daf der erste Hauptsatz verletzt wire (Perpetuum mobile
zweiter Art).

Uber die Bedeutung des zweiten Hauptsatzes auf umkehrbare und nicht um-
kehrbare Kreisldufe geben die Abschnitte 20 und 21 Auskunft.
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10. Die Wirmegleichung der Gase.

Eine Zustandsinderung ist im allgemeinen verbunden mit einer Warmezufuhr
oder Wiarmeentziehung, durch die sie hervorgerufen wird.

Denkt man sich 1 kg Gas in einem Kessel eingeschlossen, dessen Volumen
sich nicht #indern kann, so wird das Gas durch eine Wirmezufuhr d@ die Tem-
peraturerh6hung dT' erfahren. Die Versuche zeigen, daBl diese Wiarme innerhalb
m#Biger Temperaturgrenzen proportional der Temperaturerh6hung d7' ist, demnach
den Betrag c,-dT besitzt. Der Faktor c¢, bedeutet hierbei diejenige Wérme, die
zur Temperaturerh6hung um 1° C nétig ist. Sie heiBt spezifische Warme bei kon-
stantem Volumen.

Irgendeine andere Zustandsénderung verlangt erfahrungsgemilB ebenfalls die
Wirme ¢,-dT, um die Temperatursteigerung dT' fiir sich hervorzurufen; man kann
sich deshalb den Vorgang so vorstellen, daB zunichst nur die Temperaturerh6hung
bei gleichbleibendem Volumen stattfindet; darauf hat sich die Anderung des
Volumens anzuschlieBen, und es kann dabei der Druck als unverdnderlich wnge-
nommen werden, falls d@) geniigend klein ist.

Diese Volumenénderung denkt man sich in der Weise ermoglicht, daB an be-
liebig vielen Stellen der Kesselwandung reibungslose Kolben eingebaut sind, deren
von aullen einwirkende Krifte dem inneren Gasdruck das Gleichgewicht halten.

Eine Warmezufuhr d@ wird auBler der Temperaturerh6hung eine Volumen-
zunahme hervorrufen, die sich durch das Auswirtsschieben der Kolben vom Quer-
schnitt f um den Weg ds #duBert.

Diese Zunahme hat den Betrag dv=/{ds.

Der auf die Kolbenflichen f wirkende Gegendruck p-f muB lings des Weges ds
iiberwunden werden, verlangt also die Arbeit

dL=p-f-ds=p-dv.

Die nach auBlen abzugebende Gesamtarbeit zwischen zwei Zustinden 1 und 2
hat die Form

2
L=fpd'v
1

und muf} als Wirme zugefiihrt werden, verlangt daher A4.L keal. (4 =1/,,.).
Fiir eine Zustandséinderung innerhalb kleiner Grenzen ist die gesamte Wirme,

die zur Temperaturerhhung und zur Ausdehnung nétig ist,

dQ=c, dT +AdL=c,dT +Apdv. . . . . . . (21)
Fiir den endlich begrenzten Proze8 bei konstantem Wert c, ist
Q=c,(Ty,—T)+AL . . . . . . . ... (22

(Warmegleichung der Gase).

Die &uBere Arbeit L kann erst be-
stimmt werden, wenn der Zusammenhang
zwischen p und v bekannt ist.

Tragt man in einem Koordinaten-
system v als Abszissen und p als Ordinaten
ab, so entsteht die Drucklinie im sog. pv-
Diagramm. Die Arbeit L ist dargestellt
durch die Fliache zwischen der Drucklinie,
den beiden Ordinaten durch Anfangs- und
Endpunkt und durch die Abszissenachse,
Abb. 1.
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Findet als Sonderfall eine Temperaturerhéhung bei konstantem Druck statt,
so ist die Arbeitsfliche im pv-Diagramm ein Rechteck und man erhilt

2
L= pdv—p(s,— ).
1

oder mit Hilfe der Zustandsgleichung
L=R(T,—T,).
Fir T, —T,=1°C wird
L=R,
d. h.: Die Gaskonstante ist diejenige mechanische Arbeit, die 1 kg Gas nach auBen
abgibt, wenn es bei konstantem Druck in der Temperatur um 1° C erhoht wird.
Soll 1 kg eines Gases in der Temperatur um 1° C erhoht werden, so ist hier-
zu eine Warmemenge nétig, die je nach der Art der Zustandsinderung verschiedene
Werte annehmen kann. Von diesen spezifischen Wiarmen (Warmekapazitit) sind
zwei Sonderwerte. wichtig; es sind dies die schon genannte spezifische Wirme c,
bei konstantem Volumen und die spezifische Wiarme ¢, bei konstantem Druck.
Der Zusammenhang zwischen beiden Werten bestimmt sich aus der Wiarme-
gleichung 22, in der fiir die Warmezufuhr @ der Wert ¢, gesetzt wird; ferner ist
T,—T,=1°C und L=R.
Fiir diesen Fall lautet daher die Wirmegleichung
c,=c,FAR . . . . .. ... ... (23

Wie ersichtlich, ist c, stets groBer als c,, und zwar um den Wérmewert der

nach aulen abgegebenen Arbeit E. Mit dem wichtigen Verhiltnis
k=c,:c,

folgen zwei weitere Formen aus Gl. 23, ndmlich

und

11. Zahlenwerte der spezifischen Wirme.

Innerhalb méBiger Temperaturgrenzen (bis etwa 100° C) und méBiger Druck-
grenzen (bis etwa 10 Atm.) kénnen die spezifischen Wirmen eines Gases konstant
angenommen werden. Einige Werte finden sich in

Zahlentafel 3.

Zeichen Mol.;nGew. ¢, cp k
Luft, . .. .. . — 28,95 0,170 0,238 1,405
Sauerstoff . . . . 0, 32 0,155 0,217 1,400
Wasserstof . . . H, 2,016 2,42 3,41 1,405
Stickstoff . . . . N, 28,08 0,176 0,247 1,408
Stickoxyd . . . . NO 30,04 0,165 0,231 1,400
Kohlenoxyd . . . co 28,00 0,172 0,242 1,410
Kohlensdure . . . CO, 44,00 0,160 0,21 1,28
Schweflige Séure . S0, 64,06 0,120 0,15 1,25
Ammoniak . . . . NH, 17,06 | 0,41 0,53 1,28
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Diese Zahlen sind fiir die Berechnung der Turbokompressoren meistens ge-
niigend genau; dagegen sind die Druck- und Temperaturunterschiede in den Kolben-
kompressoren haufig so groB, daB auf die Verdnderlichkeit der spezifischen Wéarme
Riicksicht zu nehmen ist.

Eingehende Versuche in dieser Richtung liegen nur fiir Luft vor, und zwar
zeigen Versuche von Langen u. a., daB die spezifische Warme mit der Temperatur
etwas zunimmt. Der Zusammenhang ist gegeben durch die Gleichung

G =Cpotbt, « . ... (26)

b=0,0000366, Cpo=10,239.

worin fiir Luft

Die spezifische Wérme ist auch vom Druck keineswegs unabhéngig, wie bisher
angenommen wurde, sondern nimmt bei hohen Driicken stark zu, wie die neuesten
Forschungen von L. Holborn und M. Jakob in der Physikalisch-Technischen
Reichsanstalt in Berlin zeigen!). Diese Versuche wurden mit Luft von 60°C
durchgefiihrt und Spannungen von 1 bis 300 Atm. angewendet. Fiir die Berech-
nung der spezifischen Warme ¢, bei 60° ist die Beziehung aufgestellt worden:

10*c, = 2413 - 2,86 -}- 0,0005p* — 0,000 01 *,

wenn p in kg/qem eingesetzt wird.
In Zahlentafel 4 sind einige Werte von ¢, nach diesen Gleichungen aus-
gerechnet, woraus sich der Einflul der Temperatur und namentlich des Druckes

erkennen laBt.
Zahlentafel 4.

Werte der spezifischen Wiarme ¢, fiir Luft.

kg/qem 00 600 1200 180° 2400
1 02394 | 02416 | 0,2488 | 02460 | 0,2482

25 0,2463 | 02485 | 02507 | 02529 | 0,2551

50 02534 | 02556 | 092578 | 02600 | 0,2622
100 02672 | 02694 | 09716 | 0,278 | 0,2760
150 02797 | 0,2819 | (o841 | 02863 | 0,2885
200 02903 | 02925 | (9947 | 02969 | 0,2091
300 03002 | 03024 | (3046 | 03068 | 0,3090

Will man die absolute Temperatur in die Gleichung von Langen einsetzen,
was fiir gewisse Rechnungen vorteilhaft ist, so erhélt man

¢, =¢ b(T —278).
Bezeichnet man mit ’ 20 Tl )
. a,=¢c,,—b-273,
80 ist
) ¢c,=a,+bT,
worin
104ap = 2391 — 0,366-273 = 2291.

In gleicher Weise setzen wir
a,=a,— AR=0,2391 — 0,0684 = 0,1607.

Durch Einfiihrung der absoluten Temperatur hat sich nur das erste Glied der
Gl 26 geédndert. '

1) Siehe Z. d. Vereins d. Ing. 1914, S. 1429,
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12. Spezifische Wirmen von Gasgemischen.

Zur Berechnung der spezifischen Warme ¢, und ¢, eines Gasgemisches wird
folgendes Grundgesetz beniitzt:

Erfahren verschiedene Gase von gleichem Druck, gleichem Volumen und
gleicher Temperatur dieselbe Temperaturerhohung, so ist dazu dieselbe Wirme nétig.

Nun verhalten sich die Gewichte von solchen Gasen wie ihre Molekular-
gewichte; nimmt man daher von jedem Einzelgas so viel Kilogramm, als das
Molekulargewicht Einheiten besitzt, o ist das Volumen (B) jeden Gases gleich gro8.
Diese Gase geniigen somit den Bedingungen des obigen Grundgesetzes, die Wirmen
zur Erhéhung der Temperatur um 1° C sind folglich gleich groB, man erhilt

My Cyy == My €y =My Cpy —...,

2 Y2

wenn m,, m,... die Molekulargewichte, ¢,,, ¢ ,... die dazu gehérigen spezifischen
Wérmen bedeuten.

Aus dieser Beziehung folgt der Satz: Die spezifische Wirme, bezogen auf das
Kilogramm-Molekiil, ist fiir alle (einfachen) Gase gleich grof3.

Man erhdlt somit aus Gl 26 durch Multiplikation der Zahlenwerte a und b
mit dem Wert 28,95 (scheinbares Molekulargewicht der Luft) fiir die einfachen
Gase nach den Versuchen von Langen

(mc,)=4,6+0,00117. ]
Fiir Kohlensiure wurde gefunden N )
me, = 5,42 10,0052 T . J

Neuere Versuche zeigen etwelche Abweichungen von diesen Zahlenwerten; es
ist daher eine Abkldrung dieser Fragen anzustreben. Hierbei ist der EinfluB des
Druckes aufler acht gelassen.

Dieser einfache Weg kann nicht verfolgt werden, wenn die Mischung erheb-
liche Mengen Kohlensdure oder sonstige Verbrennungsprodukte enthélt, da fiir
diese Gase die auf das Kilogramm-Molekiil bezogene spezifische Wiarme einen
andern Wert hat. Fiir diesen Fall ist das Gesetz zu Hilfe zu ziehen, wonach die
Wirme der Mischung gleich ist der Summe der Wirmen der Einzelgase:

cv'G:Crl'G1+cv2'G2+"'
G G,
%=0v1<51'>+ Cya <Z¥>+ B 2153

Man kann damit ¢, aus den Gewichtsverhéltnissen der Bestandteile und ihrer

spezifischen Wirmen finden.
Zwischen ¢, und c, besteht nach Gl. 23 die Beziehung

mcp-—-mcv=mAR=i—§—§—:1,99:~2,
d. h. der Unterschied der beiden spezifischen Warmen, bezogen auf das Kilogramm-
Molekiil, ist fiir alle Gase gleich grof, und zwar 1,99.
Die Gl. 23 erhilt damit die neue Form

cpzcv—{—-r;n I 214))
Daher ist das Verhiltnis
1,99
me,

v

k=c,ic,=1+

(30)
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fir die einfachen Gase und fiir miBig groBe Druckunterschiede; mit Gl 27 wird

1,99

k=14 46+ 0,00117°
fiir t= 0 100 200°C
ist k—=1406 1397 1,388.

Wie ersichtlich, dndert sich dieser Wert wenig, so daB in der Tat der Mittel-
wert k= 1,4 fiir einfache Gase ‘meistens geniigen wird.

10. Beispiel: Es soll die mittlere spezifische Wirme von Leuchtgas berechnet
werden, das die in Beispiel 6, Zahlentafel 1, angegebene Zusammensetzung aufweist
und in den Temperaturgrenzen 20 und 100° verdichtet wird.

Da in Beispiel 6 aus den gegebenen Volumverhéltnissen die Gewichtsverhilt-
nisse berechnet wurden, kann Gl. 28 benutzt werden. Dabei ist nicht nétig, die spezifi-
schen Wiarmen der Einzelgase zu kennen, wenn nur ihre Molekulargewichte gegeben
sind. Fiir jeden Bestandteil an einfachem Gas setzen wir mit 7' = 273 | 60 = 333

, 46400011333 497
v m T om

und fiir Kohlensiaure
o — 5,42 -+ 0,0052- 333 . 1,15
v m’ - mk .

i

Die ganze Summe, aus der ¢, (Gl. 28) zusammengesetzt ist, 148t sich aus zwei
Gruppen bilden; die erste beriicksichtigt die spezifischen Warmen der einfachen
Gase, die andere Gruppe die spezifische Wirme der Kohlensiure, deren Gewicht G,
und deren Molekulargewicht m, sein soll.

Man erhilt

(G , G ) G
cv_(GmleszjL... 497+ 5

Die Ausrechnung laBt sich an Zahlentafel 5 verfolgen.

k_.7,15.
m,

Zahlentafel 5.

G, my, My G v, v,
Gasart g Uusw. asw. %ﬁ usw. T usw. my 3 USW.
H 0,0848 2 0,0424 0,4850 0,970
CH, 0,4865 16,03 0,0303 0,3500 5,610
CO 0,1700 28,0 0,0061 0,0700 1,960
C,H, 0,1084 28,93 0,0038 0,0450 1,302
0] 0,0071 32 0,0002 0,0200 0,640
N 0,0669 28,08 0,0024 0,0025 0,070
0,0852
CO, 0,0763 44 0,0017 0,0275 1,210
1,0000 1,0000 11,762

Mit den gefundenen Zahlen ergibt sich

¢,=0,0852-4,97 40,0017 -7,15= 0,435
¢,=c¢,+ AR = 0,435+ 137’;1 =0,607

k=0,607:0,435 — 1,304 .

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 2
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In Zahlentafel 5 ist der Ausdruck
m=my 3 —}—m2 co=11,762

berechnet worden. Wiirde die Kohlensdure ebenfalls zu den einfachen Gasen ge-
héren, so hitte man ¢, finden konnen, ohne daB es nétig geworden wire, die ge-
gebenen Volumverhéltnisse vorerst auf Gewichtsverhiltnisse umrechnen zu miissen.
Mit dieser Anniherung ist

c,=4,97:11,762 = 0,423

statt des genaueren Wertes von 0,435.

Spezifische Wéarme der feuchten Luft.

Die spezifische Warme einer Mischung von trockener Luft und iberhitztem
Wasserdampf kann nach Gl 28 berechnet werden. Sie lautet

G G
c:cl-J+cdﬁl,
hierbei ist nach fritherem (siehe Abschnitt 7)
.. p—xp V
fiir trockene Luft G,= £
. R, T
. x-p, V
fiir Wasserdampf G,= Rf: T
fiir feuchte Luft ¢g=27
i u =P T

Diese Werte eingesetzt ergibt

)
v—pRl D Ds CZ'R

Fiir die Anwendungen diirfen die spezifischen Warmen als unverédnderlich an-
gesehen werden; und zwar ist

c;= 0,39 ¢, = 0,17
R, =47 R,—29,27.
Beniitzt man ferner den in Gl. 19 dargestellten Wert fiir die Gaskonstante der

Mischung, so ist einfach

_ p+043-xp, 31
¢,=0,17 P—0377-2-p, N 2§

hierin bedeutet z die relative Feuchtigkeit beim Dvuck p der Luft und p, der
dem Sittigungszustand entsprechende Dampfdrack (aus der Tafel fiir Wasserdampf).

11. Beispiel: Die in Beispiel 8 erwidhnte Luft ergibt fiir

x=0,85 p=1,015 Atm. p,=0,0324 Atm. (entsprechend 25° C)

6, = 0,17 1,015 - 0,43-0,85-0,0324
1,015 —0,377-0,85-0,0324

29,56
427

k=0,244:0,175=1,39.

=0,175

0, = 0,175 2222 —0,244
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13. Druck und Temperatur von Gasmischungen.

In den Riumen V, und V, seien verschiedene Gase mit den Pressungen
p, bzw. p, und den Temperaturen ¢, bzw. #, eingeschlossen. Es ist Druck und
Temperatur nach der Vermischung beider Gase zu bestimmen.

Die Riume sollen bei der Mischung derart vereinigt werden, dafl ein einziger
Raum

V= Vl _}_ Vﬂ
entsteht. Das Gesamtgewicht betrigt
G=a,10a,.

Nun ist der Wirmeinhalt der Mischung gleich der Summe der Wéarmeinhalte
der Gase vor der Vereinigung:

chT = Glcvl T1 “{_ Gecvz T*z’

hierbei ist nach Gl 28 Ge,= G c,, +Gy-cpq,
. . G, T,+G,c,,T
daher die Mischtemperatur = 1v"1 2 w22 . (32
p Glcv1+G2cv2 ( )

Zur Einfilhrung der Volumen statt der Gewichte schreibt man

AN AL
GlmRITz GE_R,BT?'

Setzt man diese Werte in Gl. 32 ein und beriicksichtigt, dal wenigstens fiir
alle schwer kondensierbaren Gase

Moy MeCys
m, B, m,R,~ 7’
so ist p_tVi eV, g
mﬂ+mn
Tl T2

Um den Mischdruck zu erhalten, setzt man in dieser Gleichung

p1TV1:G1R1 p“’V?:G?R‘_,

T
1 2
und nach GL 9 G,R, 4 G,R,=GR,
8o ist GRT =p, V,+p,V,
oder p-V=p,V,+0,Vy. . . ... . ... .(84

womit der Mischdruck p bestimmt ist.

14. Entropie.

Wie der erste Hauptsatz lehrt, ist Warme eine Energieform besonderer Art.
Hat ein Korper Wiarme empfangen, so ist seine Arbeitsfihigkeit groBer geworden;
der Wirmetriger zeigt eine griBere Temperatur und besitzt nun einen Energie-
vorrat gegeniiber seiner Umgebung in Form von Warme. Je heifler der Warme-
trager, desto hoher ist der Wert der zur Arbeitsleistung verfiigharen Wirme. Die
Temperatur ist demnach als Intensitit dieser Energieform aufzufassen, sie entspricht
der treibenden Kraft bei mechanischer Energie, oder dem Druck einer gespannten
Fliissigkeit, oder der Gefillshéhe eines Stauweihers.

A
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Als Folge dieser Erfahrungstatsache 148t sich der kleine Betrag d@Q der Wirme-
energie zusammengesetzt denken als das Produkt zweier Faktoren; der eine ist
die Temperatur T (absolut), dem andern hat man den Namen ,Entropie-
zuwachs® d8 gegeben. Er erkliart sich durch die Gleichung

aQ=7T-d8s,
die der Gleichung dL=p-dv
fiir die Arbeit entspricht.
Fiir endlich begrenzte Vorgéinge ist

QZTM(S‘z—Sl):

wenn T,, als Mittelwert der verdnderlichen Temperatur gilt.

Der Vergleich zwischen Temperatur der Wéarmeenergie und dem Druck einer
gespannten Flissigkeit trifft zu beziiglich der Natur des Energietrigers: beide In-
tensititen sind von den Eigenschaften des Stoffes nicht beeinflult, sondern sind
nur ein Kennzeichen des augenblicklichen Zustandes.

Berechnet man den Entropiezuwachs zwischen einem Anfangs- und einem
Endzustand, so ergibt die Wérmegleichung

dQ=TdS8=c,dT -} Apdv,

arT dv
a8= C,u'-f —}“ Ap? ==
Nehmen wir die spezifischen Wirmen als unverénderlich an, wie dies innerhalb
miBiger Druck- und Temperaturgrenzen gestattet ist, so folgt

T
S2—81=CvlnT?

arT dv
¢y —I—AR—’;.

LARW™ . . ... ... .35
vl

Das Ergebnis zeigt, daB der Entropiezuwachs abhéngig ist von der Natur des
betreffenden Gases, ferner von den Zustandsgrofien zu Beginn und am SchluB8 der
Anderung. Dagegen ist dieser Wirmefaktor unabhéingig von der Art der Anderung.
Er unterscheidet sich darin wesentlich von @ oder von L, deren GroSenwerte auch
noch von den Zwischenzusténden bedingt sind. Mit ¢,=-c, - AR entsteht eine
zweite Form

T, D,
— 8, = e —= ... . (36
8,—8,=c,In T, ARIn p (36)

und eine dritte durch Wegschaffen von %
1

v, P, .
8, —8, =cIn2-4¢In=2 . . . ... ... .(37)
2 1 P ’”1+ v pl (

Trigt man die berechneten Entropiewerte als Abszissen, die absoluten Tempe-
raturen als Ordinaten ab, so erhilt man die Entropietafel. In ihr stellt der
Flicheninhalt eines schmalen Streifens von der Breite ¢S und der Héhe 7' die
Wirme dQ=T-dS dar. Fiir eine endliche Zustandsinderung ist die Warme sichtbar
als ganzer Flichenstreifen zwischen Anfangs- und Endordinate.

Der Entwurf einer solchen 7'S-Tafel geschieht dadurch, daB ein beliebiger
Anfangspunkt gewahlt wird, dann berechnet man zu verschiedenen Ordinaten die
Abszissen unter Annahme v, = konst.

Fiir ein anderes spezifisches Volumen v, unterscheiden sich die Abszissen

S,— 8, nur durch das Glied 4 B ln%. Man erhilt damit eine zweite Punktreihe,
1
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deren Abszissen um gleiche Betrige von der ersten Linie abstehen, usf. Die Punkte
je zweier solcher wv-Linien laufen — wagrecht gemessen — in gleichen Ab-
stinden ).

In &hnlicher Weise ist Gl. 36 zu beniitzen, um die p-Linien zu zeichnen: sie
verlaufen weniger steil als die v-Linien. In jedem Schnittpunkt einer p-Linie
mit einer v-Linie kann p, v und ¢ unmittelbar abgelesen werden. Die drei zu-
sammengehdrigen Werte miissen der Zustandsgleichung geniigen. Fiir Punkte zwischen
zwei Linien lassen sich die entsprechenden Werte leicht abschitzen.

Soll die Tafel zur Berechnung der Turbokompressoren verwendet werden, wo
nur mébige Temperaturerhhungen auftreten, so diirfen ¢, und c, konstant ange-
nommen werden. Da die Grenzen der Zustandsinderung in ein und demselben
Laufrad sehr enge sind, miissen die MaBstibe geniigend groB gewihlt werden.
Auch fiir Kolbengebldse mit miBigen Enddriicken ist die 7'S-Tafel mit Vorteil zu
beniitzen.

Bei groBen Druck- und Temperaturgrenzen ist die Veridnderlichkeit der spe-
zifischen Wérme zu beriicksichtigen, wie sie durch Gl. 26 gegeben ist. In diesem
Fall sind die Entropiewerte fiir eine gréflere Zahl von p- und v-Linien zu be-
rechnen, dadurch entstehen Kurvenscharen, die nicht mehr ganz wagrecht verschieb-
bar sind.

Fiir eine solche Tafel hat es sich als zweckméBig erwiesen, statt der Tempe-
raturen als Ordinaten die Warmeinhalte

1=c,t

abzutragen, so daB sich die Zunahme des Wirmeinhaltes von einem Anfangspunkt
zu einem andern als senkrechte Strecke abgreifen liBt. Man vermeidet damit ein
Ausmessen von Flichen, und die spezifische Wirme c, muB nicht mehr fiir jede
Aufgabe besonders berechnet werden. Diese JS-Tafel eignet sich hauptsichlich
fiir Untersuchungen an Kolbenkompressoren, namentlich wenn hohe Enddriicke
auftreten.

Man kann den Ausdruck fiir die Entropie auf ein Kilogramm-Molekiil be-

ziehen, wenn man beide Seiten der Gleichung mit dem Wert des Molekulargewichts
des betreffenden Gases multipliziert:

m8, — mS; =(mc,) an’g + A4 (mR) In22,
T, v

Hierin ist die fiir zweiatomige Gase (und fiir Luft)
me, = 4,6 mRB =% =848

Der Entropiezuwachs bleibt fiir diese ganze Gruppe von Gasen derselbe. Wiirde
man daher eine Entropietafel entwerfen mit diesen Vorzahlen fiir die Abszissen,
so wiirde sie fiir alle (einfachen) Gase gelten; die daraus zu entnehmenden Wirme-
inhalte wiirden sich auf die Menge 1 kg-Mol. beziehen. Nun ist aber eine solche
Tafel entbehrlich, wenn man sich erinnert, daB die gewGShnlichen Entropiewerte
verschiedener Gase — bezogen auf 1kg — das gleiche Verhalten zeigen, wie die
spezifischen Wirmen oder wie die Wirmeinhalte. Diese GréBen sind namlich den
Molekurgewichten umgekehrt proportional.

Da das mittlere (scheinbare) Molekulargewicht m, der Luft bekannt ist
(m,=28,95), so erhdlt man fiir ein beliebiges Gas mit dem Molekulargewicht m
den Wiarmeinhalt 7, indem man diese GréBe ¢ aus der Tafel fiir Luft bestimmt

und mit dem Verhiltnis 9—7:;&9 multipliziert.

) 8. Ostertag, Die Entropietafel fiir Luft usw. IL Auflage. Berlin, Juiius Springer, 1917.
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Die Entropietafel fiir Luft kann demnach auch fiir andere einfache Gase be-
niitzt werden. Bei stark iiberhitzter Kohlensdure und eben solchem Wasserdampf
ist ein abweichendes Verhalten beobachtet worden, deshalb sind fiir solche Gase
besondere Tafeln zu zeichnen.

C. Zustandséinderungen.

15. Vorgang bei unverinderlichem Volumen.

Wird einem Kilogramm eines Gases die Warme @ zugefiihrt, um seinen An-
fangszustand (p,, ¢,, v) auf den Endzustand (p,, #,, v) zu veréindern, so kann ge-
schrieben werden

p,v=RT, pv=RT,,
woraus
Py _ T, 38
p, T, N .15
d.h. die Pressungen verhalten sich wie die absoluten Temperaturen. Bei unver-
#nderlichem Volumen ist die duflere Arbeit
L=0.. ... ... ......(39

Die Anderung der Entropie betrigt nach Gl. 35

_ T, P,
Sg—Sl—CvlnTl—-—CvlnE L e e e e e .(40)
Die Wirmegleichung heifit fiir diesen Fall
Q=c,(T,—T). . . . . ... ....4]

Im pv-Diagramm verlduft die Drucklinie parallel zur Ordinatenachse (Abb.2).
Im Entropiediagramm wird der Vorgang dargestellt durch eine v-Linie. Be-
niitzt man die T'S-Tafel, so ist der Anfangspunkt 4, (Abb. 3) durch p, und %, be-

stimmt. Soll das Gas auf den Enddruck p, gebracht

werden, so findet sich der zugehérige Punkt der Tafel

im Schnitt der v-Linie mit der p,-Linie. Nun kann

auch die Endtemperatur als Ordinate des Punktes 4,

abgelesen werden. Die zuge-

fiihrte Warme @ zeigt sich als

Flachenstreifen (/////[) unter

dem ausgeniitzten Stiick 4,4,

der v-Linie bis zur Achse durch

den absoluten Nullpunkt und

seitlich begrenzt von den Ordi-

naten durch 4, und 4,. Es ist

meistens unnotig, diese Wirme

durch Ausmessen der Fliche

zu bestimmen, sie berechnet

sich einfacher aus @ =c¢, (t, — ¢,).

In der JS8-Tafel ergibt sich

dasselbe Bild mit dem Unter-
schied, daB die Ordinaten die Wéarmeinhalte c,t bedeuten. Wire c, unverinderlich,
so wiren die Darstellungen in beiden Tafeln bis auf die MaBstdbe identisch. Im
J §-Diagramm lassen sich die Temperaturen aus den beinahe wagrecht verlaufenden
¢-Linien ablesen. Die Wirme @ ist allerdings hier nicht unmittelbar abzulesen,
sondern man muB vom Unterschied der Wirmeinhalte den Betrag A R(t, —1,)

subtrahieren, um die Wirme ¢, (t,—¢,) zu erhalten.
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Verlauft die Zustandsinderung umgekehrt, von A4, nach 4,, so muB die
Wirme @ entzogen werden, die Zahlenwerte bleiben dieselben.

16. Zustandsénderung bei gleichbleibendem Druck (Isobare).

Vergleicht man die Zustandsgréofien am Anfang und am Ende dieses Vor-
ganges, S0 ist
pv, =RT, pv,=RT,,
woraus
‘vﬂ T‘l

—ZT—,.......-.-
1

v
d. h. die Volumen verhalten sich wie die absoluten Temperaturen. Bei einer Vo-
lumenzunahme (Expansion) nimmt auch die Temperatur zu, bei einer Volumen-
abnahme (Kompression) nimmt sie ab.

Die duBlere absolute Arbeit betrégt fiir 1 kg Gas

. (42)

1

L=pw,—v)=RT,—T),. . ... ... .43
die Entropie erhélt den Wert
o 1nTe %
;S’g—-Sl—cplnT;—cplnvl, I € YY)

und endlich ist der Warmeiibergang fiir 1 kg Gas nach Gl. 22
Q=c,(T,—T)+AL=(c, +4R)(T, —T))=c,(T,—T,) . .(45)

Im pv-Diagramm ist die Drucklinie eine Parallele zur Abszissenachse und
die Arbeit L ist dargestellt als Rechteck unter der Drucklinie zwischen Anfangs-
und Endordinate (Abb. 4).

Im Entropiediagramm zeigt sich der Vorgang auf einer p-Linie (Abb. 5). Be-
niitzt man das 7'S-Diagramm, so ist durch den Punkt 4, (p, ¢,, v,) der Anfangs-
zustand bestimmt; soll das Gas vom spez. Volumen v,
auf den groBeren Betrag v, gebracht werden, so ist
der Endpunkt 4, bestimmt als Schnitt der p-Linie
mit der v,-Linie. Die Ordinate von 4, gibt die End-
temperatur #,. Die zum Vorgang nétige Wirme @

zeigt sich als Flachenstreifen
unter dem ausgeniitzten Stiick
4, A, der p-Linie, wieder ge-
messen bis zur Achse durch
den absoluten Nullpunkt.

Bei einer Volumenzunahme
(v,>v,) liegt die v,-Linie
rechts von der v,-Linie, des-
halb kommt der Endpunkt 4,
hoher zu liegen als 4,. Die

mit der Expansion verbundene Temperaturzunahme ist damit deutlich sichtbar.

Zieht man im 7'S-Diagramm die v,-Linie durch 4, bis zum Schnitt B mit
der Wagrechten durch A, und durch B die Senkrechte abwirts, so wird die
Wirmefliche in zwei Abschnitte geteilt. Der unter 4,B liegende Flichenstreifen
(//]]]]) bedeutet die zur Temperaturerhchung allein nétige Warme c, (¢, — ¢,), der
Rest (\\\\\\) der Gesamtfliche ist zufolge der Wirmegleichung die bei der Volumen-
zunahme geleistete Arbeit, in Warmeeinheiten gemessen, ndmlich

AL:Q—CU(T‘J——TI):(G _cv)T‘J—T1>'

4
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Die umgekehrte Zustandsinderung von A4, nach A4, findet statt, wenn sich das
im Kompressor auf den Druck p gebrachte und dabei erwirmte Gas im Druck-
behdlter auf die Anfangstemperatur abkiiblt, bevor es zu den Verbrauchsstellen
weiterflieBt. Die Warme @ wird an die Umgebung abgegeben und der Kompressor
hat die Volldruckarbeit L zu leisten, damit der Druck nicht sinkt. Im 7'S-Dia-
gramm sind beide Glieder der Warmegleichung sichtbar, im pv-Diagramm nur die
Arbeit L.

Beniitzt man die JS-Tafel, so ergibt sich dieselbe Darstellungsart, wobei die
Ordinaten die Warmeinhalte bedeuten:

fir 4, Gy ==Cply;
fir 4, 1, =0,t,,
Q=i2_i1=cp(t2_“t1)'
Man kann somit die Wiarme @ als Linge unmittelbar abgreifen. Eine Dar-
stellung beider Bestandteile ist hier nicht vorhanden.

17. Zustandsinderung bei gleichbleibender Temperatur (Isotherme).

Bleibt die Temperatur im Verlaufe eines Vorganges konstant, so éndern sich
die GroBen p und v, und zwar erhdlt man aus der Zustandsgleichung fir 7, =T,

P0,=pyv,=Konst, . . . . . . .. .. .(46)

d. h. Druck und Volumen sind umgekehrt proportional.
Im pv-Diagramm ist die Drucklinie dargestellt durch eine gleichseitige Hy-
perbel (Abb. 6).
Ist A, gegeben, so findet man zu v, den Druck p,, indem die Ordinate v,
zum Schnitt B mit der Wagrechten durch A4, gebracht wird. Der Strahl OB
schneidet auf der Senkrechten durch 4, den
gesuchten Wert p, ab.

Die #duBlere absolute Arbeit L ist im
pv-Diagramm dargestellt als Fldche unter-
halb der Drucklinie, begrenzt durch Anfangs-
und Endordinate, sowie durch die Abszissen-
achse.

Die Wirmegleichung vereinfacht sich
mit T,=1T, auf

Q=AL, . . . . .(47)

d. h. bei einer VolumenvergréBerung muf} die
ganze nach auBen abgegebene Arbeit in Form
von Wirme zugefiihrt werden.
Bei einer isothermischen Kompression ist die Verdichtungsarbeit als Warme
durch das Kiihlwasser abzuleiten.
Die GréBe von @ oder L ergibt sich aus der Warmegleichung

dQ:AdeApd'v:ARTd—:,

woraus
Q—=A-RTIn2—=Ap o Int2
Uy p

1
oder

LZ%QM%...,........M@

1
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Setzt man in dieser Gleichung statt des spez. Volumens v, das Volumen
1 cbm, so erhidlt man
' 2
L'=p, In=2.
Y2 s
Es ist dies die Arbeit bezogen auf 1 cbm Gas im Anfangszustand. Wie ersichtlich,
ist dieser Ausdruck unabhingig von der Natur des Gases.

Man erhélt also den Satz: Die Arbeit der isothermischen Kompression, be-
zogen auf 1 cbm des angesaugten Gases, ist fiir alle Gase bei gleichen Grenz-
zustdnden gleich groB.

Fir den Entropiezuwachs ergeben Gl. 36 oder 37

8,—8,—=ARm>2—ARmP . ... (49
vy D,

Im Entropiediagramm zeichnet sich die Zustandsinderung als eine Parallele
zur Abszissenachse, wenn die 7'S-Tafel beniitzt wird, oder als #-Linie in der
J 8 -Tafel.

Der Wirmeiibergang @ oder der Wéarmewert der duflern Gasarbeit ist im
T S-Diagramm dargestellt als Fldcheninhalt des Rechteckes unter der Zustandslinie
A,4,, begrenzt von Anfangs- und Endordinate und
der Achse durch den absoluten Nullpunkt (Abb. 7).

Im J8-Diagramm ist diese Wérme nicht be-
sonders sichtbar.

Statt also @ oder L aus Gl. 48 auszurechnen,
kann S, — 8, unter Beriicksichtigung des Entropie-
maflstabes aus jeder der beiden Tafeln abgestochen
werden, alsdann ist

Q=AL—=(8,—8)T ... (50

Man erhilt demnach @ und L wie bei den beiden
vorangehenden Zustandsinderungen als das Produkt
zweier Faktoren.

Wie die Wiarmegleichung 47 zeigt, wird die ganze
zugefithrte Warme in Arbeit umgesetzt, man erhélt
daher aus dieser Wiarme die grifite Arbeit zwischen den beiden Grenzen A4, und 4,.

Bei der isothermischen Kompression von 4, nach 4, ist der Arbeitsaufwand
am kleinsten um den Druck von p, auf p, zu erhdhen. Man kann deshalb alle
iibrigen Verdichtungsarten mit diesem Idealproze vergleichen.

Aus dem Vorstehenden lassen sich zwecks einer einfachen Erkldrung der
wirmetechnischen Bedeutung des Entropiebegriffes folgende zwei Sétze aufstellen,
je nachdem eine Ausdehnung oder ecine Verdichtung zugrunde gelegt wird; fiir die
erstere sei 4, als Ausgangspunkt der Entropiemessung gewahlt, fiir letztere 4,
(Abb. 7).

Die Entropie des Punktes 4, (bezogen auf A4,) ist derjenige Leistungsfaktor,
der mit der absoluten Temperatur in 4, die grofite vom Gas zu leistende Arbeit
(in Warmeeinheiten) ergibt, wenn der Zustand A4, auf den Zustand A4, verdndert
wird. Oder: Die Entropic des Punktes 4, (bezogen auf 4,) ist derjenige Leistungs-
faktor, der mit der absoluten Temperatur in 4, die kleinste Arbeit (in WE) ergibt,
die mindestens an das Gas abgegeben werden mufBl, um es vom Zustand A4, in
den Zustand 4, zu bringen.

In den GL 35 bis 37 finden sich zur Berechnung der Entropie S,— 8, nur
Grofen, die dem Anfangs- und Endzustand angehdren. Hieraus folgt, daB die
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Entropie unabhéngig ist vom Wege, auf dem das Gas von einem zum andern Zu-
stand tiibergefiihrt wird. Die Entropie des Punktes 4, gegeniiber 4, ist also ein
weiteres Kennzeichen fiir den Zustand 4,, wie dies p,, v,. T', sind.

18. Zustandsinderung bei unverénderlicher Entropie
(Adiabate oder Isoentrope).
Wird wihrend des ganzen Verlaufes einer Zustandsinderung weder Wiarme

zugefiihrt noch abgefiihrt und von irgendwelchen Verlusten abgesehen, so bleibt
die Entropie unverindert, denn es ist

dQ=Td8=0,
was nur moglich, wenn dS=0.
Aus der Gleichung
is—e S _4r%_
T v
erhilt man
ir—  ART dv
c v

v

d. h. jede Zunahme des Volumens bedingt eine Abnahme der Temperatur. Um-
gekehrt ist eine adiabatische Verdichtung mit einer Erwdrmung verbunden.

Beniitzt man Gl. 37 fiir die Entropie unter Voraussetzung konstanter spezifischer
Wiirme

P v,
S,—8 =c¢In2-1c¢ln2=0,
2 1 v p1+ §4 7;1

S0 ist
InP—_ .9

pl cv vl

Yy
U
woraus
p, v =p,n =Konst., . . ... ... .. (58]

womit die Gleichung der Adiabate im pwv-
Diagramm gefunden ist.

Aus Gl 51 folgt, daBl diese Drucklinie
von einem gegebenen Anfangspunkt 4," an
bei Expansion rascher fallt als die Isotherme
durch 4,".

Bei einer Kompression von einem An-
fangspunkt 4, aus steigt die Adiabate rascher
als die Isotherme durch A4, (Abb. 8).

Mit Gl. 51 und der Zustandsgleichung
ergeben sich die Gleichungen

T, vl>k~1
ﬁ@ )
und
k-1

T, <p2>T (
== | =2 N € 15
T, \p, )
Zur Bestimmung der #uBeren Arbeit wird die Wirmegleichung beniitzt fir
@=0.
Q:CU(T2 — T1)+AL:0
AL, ,=c,(T,—Ty) . . . . . . .« . . . ... (54

Bei der Expansion geschieht also die Arbeitsleistung auf Kosten der Temperatur.
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Mit der Zustandsgleichung
R(T,—T,)=(p,v,— p, v,
und der Gl. 24 erhilt L die neue Form

1
Lad=E:i(p1v1_pevﬂ) et e (55)
oder mit Gl 51
k';l
XA _<&>"
Lad—“k_lll 2, e e e e e e e e (56)

Setzt man v, =1 cbm, so erhédlt man die Arbeit, bezogen auf 1 cbm des Gases
im Anfangszustand; diese Arbeit ist ebenfalls unabhéngig von der Natur des Gases,
wie bei der Isotherme.

Im Entropiediagramm wird die Adiabate dargestellt als eine Parallele zur
Ordinatenachse, und zwar sowohl im 7'S- als auch im JS-Diagramm.

Soll das Gas vom gegebenen Anfangsdruck p, auf den kleinern Enddruck p,
gebracht werden, so lassen sich aus dem Entropiediagramm die zugehorigen Tem-
peraturen 7', und 7T, ablesen oder man kann un-
mittelbar 7', — T', abstechen (Abb.9). Damit ist nach
Gl. 54 der Warmewert c, (7, —T,) der Expansions-
arbeit bestimmt.

Wird umgekehrt von 4, nach A4,” verdichtet, so
ist derselbe Warmewert als Arbeit wéhrend des eigent-
lichen Verdichtungsvorganges einzufiihren.

Man erhilt auch hier den Warmewert der duBern
Arbeit als das Produkt zweier Faktoren, von denen
der eine (7', —T,) unmittelbar aus der Entropietafel
entnommen werden kann.

Die Berechnung von Potenzen mit gebrochenen
Exponenten ist damit vermieden.

Fiir Rechnungen mit grofen Temperaturgrenzen
bietet sich der weitere Vorteil, dal die Veridnderlichkeit
der spezifischen Wéarmen in der Tafel beriicksichtigt wird, ohne die Rechnung
umstédndlicher zu gestalten.

Der Wéarmewert A L,, der eigentlichen Verdichtungsarbeit ist in Abb. 9 dar-
gestellt als Flichenstreifen unter der Linie 4," B, (//////|). Dies ist aber nicht die
gesamte zuzufiilhrende Arbeit. Die Besprechung der Zustandsénderung bei kon-
stantem Druck (Abschnitt 16) hat gezeigt, daB der Kompressor auch noch die
Gleichdruckarbeit mit dem Warmewert (c,—c,) (7, —T,) zu leisten hat, die in
Abb. 9 durch den Flichenstreifen zwischen 4,’F, und 4,'B, (\\\\\\\) darge-
stellt ist.

Die Gesamtarbeit setzt sich daher zusammen aus der adiabatischen Kom-
pressionsarbeit und der Gleichdruckarbeit, der Warmewert betrigt folglich ins-
gesamt ¢, (T, —T,).

Diese Tatsache bleibt auch bestehen, wenn sich das Gas im Druckbehilter
nicht auf die Anfangstemperatur abkiihlt, sondern an der Verwendungsstelle sogar
im Zustand 4,’, also bei der hohen Temperatur arbeiten kénnte. Der Grund liegt
darin, daB nach dem II. Hauptsatz der Wéarmelehre die ganze Anderung der
GroBen p, ¢ und v einzig durch Arbeitsaufwand geschehen kann. Wird zuniichst
eine isothermische Kompression angewendet, so ist Z, der Endzustand, und die
Fliche unter 4,F, wird als Arbeit eingefiilhrt, um den Enddruck p, zu erhalten.
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Steigt aber bei der Kompression die Temperatur von 7', auf 7',, so kommt die
Wirmefliche 4,E, A, als Arbeit dazu, d. h. die Gesamtarbeit ist durch die Flache
unter 4, E, dargestellt, ihr Warmewert betrigt in der Tat ¢, (7', —T,), auch wenn
das Gas in heilem Zustande verwertet wird.

Kénnte an einen derart arbeitenden Luftkompressor unmittelbar eine verlust-
freie Luftexpansionsmaschine angeschlossen werden, so wiirde darin die Zustands-
dnderung von 4," nach 4, erfolgen und die ganze in den Kompressor eingefiihrte
Arbeit, nimlich ¢, (7', —7T,) wiirde wieder erhalten.

Man darf also mit Recht den Ausdruck c, (', —7,) als ,Unterschied des
Wirmeinhaltes“ bezeichnen.

19. Polytropische Zustandsiinderung.

Die bisher behandelten Zustandséinderungen konnen als Sonderfille eines all-
gemeinen Vorganges aufgefaBt werden, der abhingig ist von der Grofe des Warme-
iiberganges und von der Verteilung desselben wihrend des Verlaufes.

Wird wihrend der Verdichtung von ¥V, nach V, (Abb. 8) Wiarme entzogen,
aber weniger, als zur isothermischen Verdichtung noétig ist, so liegt die Drucklinie
im pv-Diagramm zwischen Isotherme und Adiabate.

Wird wihrend der Verdichtung Wérme zugefiihrt, so verlduft die Drucklinie
steiler als die Adiabate.

Da diese Linien #hnlich verlaufen, wie die Isotherme (pv==Konst) und die
Adiabate (pv" = Konst.), so kann ihr Gesetz allgemein mit

pvr=Konst. . . . . . .. ... .. (b7

anerkannt werden. Der Exponent m ist kleiner als k :%, wenn wihrend der
Kompression Wérme entzogen wird; wird aber Wirme zugefiihrt, so ist m
grofer als k.

Besonders einfach gestaltet sich die Behandlung, wenn zunidchst angenommen
wird, der Exponent m bleibe wihrend des Verlaufes konstant.

Fiir diesen Fall kénnen zur Bestimmung der eigentlichen Kompressionsarbeit
die Gleichungen 55 und 56 beniitzt werden, wenn in ihnen statt ¥ der neue Wert m
gesetzt wird. Man erhilt insbesondere

L,=

1 R
m———T(plvl_pZ%):m————-i‘Tl_Tz) Ce . (58)

Die wihrend der Kompression abzuleitende Wérme ist nach der Grundgleichung 22

Q—o @, —T)+4L,= A _o)r,—r)—c, P2 1) o)

Man kann daher

als die spezifische Wirme der polytropischen Zustandséinderung auffassen.

Zu der eigentlichen Kompressionsarbeit (Gl. 58) kommt auch bier die Gleich-
druckarbeit, so daB der Wiarmewert der gesamten Verdichtungsarbeit den Betrag
annimmt

AR

AL= (T —Ty) (o, — ) (T, — To) = (c% + cp> (T,—T,) . (60)
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Aus der Gleichung der Polytrope erhalten wir den Exponenten m, wenn Anfang-
und Endzustand des Gases bekannt sind (p,, v, und p,, »;,). Es ist auch nach
Gl 57

m=—InEt:;n% N (2§
2 102

Einfacher und {iibersichtlicher gestaltet sich die Behandlung dieser Zustands-
dnderung unter Beniitzung des Entropiediagramms.

Dehnt sich das Gas vom bekannten Anfangszustand (p,, v,.%,) (Abb. 10) derart
aus, daB der Enddruck den kleinern Wert p, annimmt, so erfolgt die Zustands-
dnderung adiabatisch von 4, nach D, wenn
kein Wirmeiibergang stattfindet; dabei
wird die ganze Wiarmefliche unter A4, F
in Arbeit umgesetzt.

Wird dem Gas wiahrend der Ausdeh-
nung diejenige Wérme von aullen zuge-
filhrt, die in Arbeit verwandelt wird, so
bleibt die Temperatur und damit der
Wiérmeinhalt unverdnderlich. Diese Aus-
dehnung verlduft von 4, nach E,. Wird
aber weniger Wirme zugefiihrt, als zur
isothermischen Ausdehnung nétig ist, so
verlauft die Zustandséinderung zwischen
der Isotherme A,E, und der Adiabate
A,D und kann je nach der Verteilung
dieser Wérme irgendwelchen Verlauf
nehmen. Durch diese Warmezufuhr sinkt die Temperatur nicht so stark, wie bei
der adiabatischen Ausdehnung. Bringt man die Wirmegleichung

Q=c,(T,—T,)+ 4L,
ALp=Q+cu(T1_T2)’

so ist ersichtlich, daB wéhrend des Verlaufes der Ausdehnung die ganze zugefiihrte
Wiérme @ und auBerdem noch ein Teil ¢, (', —7,) des Wirmeinhaltes in Arbeit
umgesetzt wird.

Eine einfache Losung gibt die Annahme, die Zustandsinderung verlaufe nach
der Geraden 4,4, (Abb. 10).

Der Endpunkt 4, ist bestimmt, sobald zum Druck 9, noch die Temperatur ¢,
oder das spez. Volumen v, bekannt ist. Die wihrend der Ausdehnung zugefiihrte
Wirme ist als Flichenstreifen unter der Geraden 4,4, dargestellt (N\\\\\\\).
Damit wird die Art dieser Warmezufuhr sichtbar gemacht.

Die GroBe dieser Warme ergibt sich mit dem Entropiezuwachs S, —S, der
Punkte 4, und 4, als Inhalt des Trapezes unter 4, 4,

in die Form

om—sy (TR e

2

Zu dieser Warme ist der Betrag c, (I, —T,) zu addieren, um die Expansions-
arbeit zu erhalten, hierzu kommt noch die Gleichdruckarbeit (c, —c,) (T, — T,),
so daB die Gesamtarbeit bestimmt ist mit

an—(8,— )BT o, —1) L oy

Das zweite Glied ist als Flache unter 4, E, dargestellt (//////)).
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Die Gl. 63 hat dieselben Bestandteile wie Gl. 60.

Man kann aus dem Entropiediagramm den Exponenten m herauslesen, falls
miéBige Druck- und Temperaturgrenzen auftreten. Dabei ist zu erinnern, daB die
p-Linien der Tafel — wagrecht gemessen — in gleichen Abstdnden verlaufen, so-
lange wenigstens mit méaBigen Druckunterschieden gearbeitet wird. Ein Punkt
der p,-Linie ist von dem in gleicher Hohe liegenden Punkt der p,-Linie um den

Betrag ——ARln% entfernt (siehe Gl. 36).
1
Daber ist in Abb. 10
AE —A,B,——ARIn "2

1

Ebenso sind die v-Linien gleichlaufend, aber wagrecht verschoben, und zwar ist
nach Gl. 35

A B —~A,B,—ARIn>.

v

Das Verhiltnis beider Strecken betrdgt damit

Py

In=2
{liE;:A?Ez_: pz_m.

B,  4,B, lnv—i

1

wie Gl 61 zeigt.

Zieht man also durch A4, die p- und die v-Linie und bringt sie zum Schnitt
mit der Wagrechten durch A4,, so ergeben sich zwei Abschnitte 4,E, und 4, B,,
deren Verhiltnis der Exponent m ist. Damit ist der Zusammenhang zwischen der
Polytrope 4, 4, im Entropiediagramm und im pv-Diagramm hergestellt.

Wie schon betont, gilt dieses Ergebnis nur innerhalb méBiger Druckunter-
schiede. Setzt man das Verfahren fiir weitere Druckunterschiede fort, so zeigt sich,
daf3 das Verhiltnis m etwas zunimmt im Sinne des abnehmenden Druckes. Will
man das Verfahren umgekehrt anwenden unter Annahme eines unverénderlichen
Wertes m, so erhalten die Strecken 4,4, in den einzelnen Druckabschnitten eine
zunehmende Neigung im Sinne des abnehmenden Druckes. Diese Abweichungen
sind aber derart gering, daB fiir die Anwendungen unbedenklich der geradlinige
Verlauf der Polytrope im Entropiediagramm angenommen werden kann. In Wirk-
lichkeit kommen iiberdies Nebeneinfliisse zur Geltung, so dal die Linie 4,4, ge-
kriimmt ausfillt. Der Exponent m ist dann verinderlich.

Je schriger die Expansionslinie 4,4, verlduft, je mehr sich also der Punkt 4,
dem Punkt Z, nihert, desto mehr néhert sich die Polytrope der Isotherme. Ver-
schiebt sich die Strecke 4,4, ganz nach 4,E,, so fillt B, mit E, zusammen, d. h.
fir die Isotherme wird m =1.

Je steiler 4,4, verlauft, je mehr also 4, an den Punkt D riickt, desto ndher
kommt die Polytrope der Adiabate. Fillt 4, mit /) zusammen, so ergeben sich
nach Gl. 35 und 36 fiir die Entropien der Punkte £ und B, gemessen vom Punkt D
aus, die Werte

T‘l . . TZ
DB:CvlnTH’ .DE—CPIH?I,
das Verhiltnis ist also
DE ¢
DB ¢ ’

v

womit der Exponent fiir die Gleichung der Abiabate gefunden ist.
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Soll die umgekehrte Zustandséinderung stattfinden, d. h. soll die Luft vom An-
fangszustand 4, auf den Enddruck p, verdichtet werden, so ist die kleinste Arbeit
notig, wenn die Kompression isothermisch von 4, nach E, erfolgt. Dies ist aber
nur moglich, wenn die ganze der aufgewendeten Arbeit gleichwertige Warme wih-
rend des Verlaufes der Anderung durch das Kiihlwasser entzogen wird.

Wird weniger Wiarme entzogen, so steigt die Temperatur, aber doch nicht so
hoch, als bei der adiabatischen Kompression von 4, nach D'. Die Zustandslinie
A,A4, verlduft alsdann schrég links aufwirts, und die unter ihr liegende Fliche
(Abb. 10 \\\\) stellt die wihrend der Kompression abzuleitende Warme dar. Den
anderen Teil der entstehenden Wéarme (Fliche unter 4,E, ///) trigt das ver-
dichtete Gas in den Druckbehilter. Die gesamte Betriebsarbeit fiir die Verdichtung
entspricht der unter dem Linienzug 4,4, E, liegenden Fliche.

Eine polytropische Zustandénderung entsteht auch dadurch, daB wihrend der
Ausdehnung Wirme entzogen wird. In diesem Fall verliuft die Zustandslinie
links von der Adiabate, die sich als Senkrechte
durch den gegebenen Anfangspunkt A, ziehen
18t (Abb. 11).

Die wihrend dieser Zustandséinderung von 4,
nach A4, abzufiihrende Warme ist als Flichen-
streifen unter 4,4, dargestellt ("\\\\) und wird
nicht in &ulere Arbeit umgesetzt. Der Wérme-
wert ¢, (T, —7T,) der Gesamtarbeit ist diesem
Streifen entsprechend zu verkleinern, um die
in #uBere Arbeit umgesetzte Wirme (,//7/) zu
erhalten.

Fiir den Exponenten in der Gleichung der
pv-Linie ergibt sich ebenfalls
,_A'Z E‘.’,

~A4,B,
er ist in diesem Falle groBer als k= 1,403,

Auch diese Zustandsinderung kann im umgekehrten Sinne verlaufen, indem
die Verdichtung von 4, und A, unter Wirmezufuhr erfolgt.

Beziiglich der Ausfiihrungsmaéglichkeiten lassen sich hierbei zwei Fille unter-
scheiden.

Denkt man sich den Mantel eines Kolbenkompressors derart geheizt, daB die
Kompression nach der Geraden 4,4, (Abb. 11) erfolgen kann, so ist die gesamte
Betriebsarbeit gleichwertig dem Wérmeinhalt von 4, gegeniiber 4,, also c, (T, —T,),
vermindert um die Warmefliche unter 4,4,.

Dieses Ergebnis folgt — wie bei der Besprechung der Expansionsarbeit er-
lgutert — aus der Wirmegleichung. Um es unmittelbar aus der Abbildung einzusehen,
ist nur notig, die Fliache unter 4,4, in schmale, senkrecht laufende Streifen ein-
geteilt zu denken. Dann 148t sich die Zustandsinderung 4,4, ersetzen durch
eine Summe von kurzen adiabatischen Verdichtungen und zwischenliegenden iso-
thermischen Ausdehnungen. Erstere geben den Gesamtbetrag ¢, (T,—T,), letztere
bedeuten in ihrer Gesamtfliche die zugefiihrte Wirme, deren Arbeitswert von der
adiabatischen Arbeit abzuziehen ist, da sie als Expansionsarbeit zuriickgewonnen
wird.

Aus der Abbildung ist ersichtlich, daB diese Mantelheizung nicht nur keinen
Zweck hat, sondern schédlich ist, indem die Kompressionsarbeit gegeniiber der Adiabate
A,D vergroBert wird um das Stiick 4, DA4,; auBerdem geht die zugefiihrte Warme
(Flache unter 4,4,) verloren.
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Eine zweite Moglichkeit, die Verdichtung nach der Linie 4,4, (Abb. 11) durch-
zufithren, besteht darin, daB Wiarme nicht von auBen zugefiihrt wird, sondern daB
sie wihrend der Zustandsinderung als Reibungswidrme im Innern entsteht (Kolben-
reibung, Reibungswiderstinde der Luft im Laufrad des Turbo-Gebldses). Es ist
dies eine nicht umkehrbare Zustandséinderung (siehe Abschnitt 21). In der Dar-
stellung (Abb. 11) &ndert sich dabei nichts, nur ist die unter der Linie 4,4,
liegende Wiarmefliche als Arbeit von auBen zuzufiihren. Der Wirmewert der
Gesamtarbeit betrigt demnach c, (T, —7T,) ohne irgendwelchen Abzug und wird
dargestellt durch die Flache unter 4,F,.

Da diese Arbeit grofer ist als diejenige der adiabatischen, d. h. reibungsfreien
Kompression zwischen denselben Druckgrenzen (4, D), so kann das Verhiltnis beider
Wirmewerte als Giitegrad oder adiabatischer Wirkungsgrad eingefiihrt werden,
und zwar ist

_ (ta—ty)e, A,D
Taa (t1 - tz) Cp AIF '

Man kann aus dem Entropiediagramm den Giitegrad unmittelbar abstechen,
wenn die Zustandslinie 4,4, gegeben ist. Umgekehrt ergibt sich fiir einen ge-
wihlten Giitegrad 7, die Neigung der Geraden 4,4,, wenn Anfangspunkt 4, und
Enddruck p, gegeben sind.

20. Bemerkungen iiber umkehrbare Zustandsinderungen und Kreisprozesse.

Wie schon betont, konnen die besprochenen Zustandsinderungen in dem einen
Sinn oder riicklaufig vollzogen werden. Bei der isothermischen Expansion ver-
wandelt sich die ganze zugefiihrte Wirme in Arbeit. Verlauft dieser Vorgang um-
gekehrt, d. h. soll das Gas isothermisch verdichtet werden, so wird Arbeit auf-
gewendet und Wirme frei, die auf das Kiihlwasser zu iibertragen ist. Sollen beide
Zustandséinderungen aneinander geschlossen werden, so erreicht das Gas im Ideal-
fall nach erfolgter Kompression den Anfangszustand wieder und hat die bei der
Expansion entwickelte Arbeit wieder aufgezehrt. Bedingung ist dabei, daB in jedem
Augenblick die Temperatur des Gases mit der Temperatur des Heiz- oder des
Kiihlkorpers iibereinstimmt, daB ferner abgesehen wird von Reibung, StoB und
allen sonstigen Arbeits- und Wéirmeverlusten. Die gleichen Bedingungen gelten
fir die anderen Zustandsinderungen.

Wird der Anfangszustand auf einem andern Weg erreicht, d. h. fallen Expansion
und Kompression nicht in denselben Linienzug, dann entsteht ein umkehrbarer
Kreislauf. Ein solcher stellt sich im Entropiediagramm als ein geschlossener Linien-
zug dar. Wihrend der Expansion wird Warme in Arbeit umgesetzt, und zwar ist
die zufiihrte Wirme @, sichtbar als Fliche, die durch den oberen Linienzug be-
grenzt ist. Die Breite dieser Fldche stellt den gesamten Entropiezuwachs %?3

1
dar. Auf dem Riickweg ist die nicht in Arbeit umgesetzte Warme @, als Fliche

d
unter dieser Linie sichtbar; sie besitzt die Entropieabnahme T, von derselben ab-

soluten GroBe, da die Breiten gleicher Flachenstreifen einander gleich sind.
Das vom ganzen Linienzug umschlossene Flichenstiick stellt die im ProzeB in
Arbeit umgewandelte Warme dar
AL=@Q, —@,.
Dieser Betrag ist um so groBer, je kleiner die abzufilhrende Wirme @, ausfillt,
je schmaler und hoher also der Flichenstreifen ist, der die zugefiihrte Wéarme
darstellt.
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Da die Breiten beider Warmeflichen einander gleich sind, folgt fiir den um-
kehrbaren Kreisproze§3
it
T, )T,

oder fiir die algebraische Summe allgemein

aQ
[a0_,

Da die drei dargestellten Wiarmen den Inhalt des zweiten Hauptsatzes bilden, darf
diese Gleichung als der kiirzeste Ausdruck dieses Grundgesetzes angesehen werden.
Wendet man diesen Hauptsatz auf Kreisprozesse an, so lautet er in reiner ein-
fachsten Fassung: Im idealen Kreisprozel3
bleibt die Gesamt-Entropie unveréndert
(Entropiegesetz).

Ein umkehrbarer Kreisproze8 besteht
in der Verbindung eines Luftkompressors
mit einem Druckluft-Motor unter Annahme
verlustfreien Vorganges in allen Teilen, wie
er in Abb. 12 dargestellt ist.

Im Kompressor vollziehe sich die
adiabatische Verdichtung 4,4,, wozu die
Arbeit

AL, —c,(T,—T,)

notig ist, im 7'S-Diagramm dargestellt durch
die Flache unter 4,E,. Der Wirmewert £
AL, ist bei konstant bleibendem Druck
zu entfernen und die Druckluft kiihlt sich
dabei auf die Anfangstemperatur 7', ab
(Punkt E,). Nach verlustfreiem Uberleiten
in den Motor fiihrt die Druckluft die adiabatische Expansion E,A4, aus, wobei
der Druck p, auf den AuBlendruck p, sinkt, die Temperatur aber einen sehr kleinen
Betrag T; annimmt. Die nun geleistete Arbeit ist

AL,=c,(T,—T,).

Beim darauf folgenden AusttoBen der Luft in die freie Atmosphére nimmt sie
so viel Waime auf, als eben in Arbeit umgesetzt wurde (4,4,) und gelangt so
wieder in den Anfangszustand. Damit ist der umkehrbare KreisprozeB vollzogen,
und zwar wird im ganzen die Arbeit 4L, — AL, aufgewendet, um die Wirme
¢,(Ty —T,) aus tieferen Temperaturen — némlich im Interval (T, — T,) — auf
die Temperatur der Umgebung zu bringen. Der ganze Vorgang dient somit zur
Kilterzeugung mittels Luft. Eine andere Anwendung ist die Energieiibertragung
durch Druckluft fiir die Luftexpansionsmaschine.

A

Kn

—— N — N A

i
I
5 Abb.12.

21. Nicht umkehrbare Zustandsinderungen.

Eine vollkommen umkehrbare Zustandsinderung oder ein zusammengesetzter
ProzeB ist ein idealer Vorgang, der sich in Wirklichkeit nicht vollziehen kann.

Betrachten wir z. B. die isothermische Verdichtung und Ausdehnung,
so konnte der erstere Vorgang nur umkehrbar gedacht werden bei sehr langsamer
Verdichtung, unbegrenzt groBer Kiihlfliche und Kiihlwassermenge. Nur dann wire
die in das Kiihlwasser eingetretene Wirme in der Lage, bei der darauf folgenden
Ausdehnung in das Gas zuriickzuflieBen, um die Arbeit zu leisten, die bei der Ver-
dichtung nétig war.

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 3
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Tatsichlich kann aber Wiarme nicht ohne einen endlichen Temperaturabfall
durch eine Fliche flieBen, um von einem Korper zu einem andern zu gelangen.
Das Kiihlwasser zeigt eine tiefere Temperatur 7', als das Gas (T), die von der
aufgenommenen Wirme @ angenommen wird, ohne dafl sie die entsprechende Arbeit
leistet. Der Riickweg derselben Wirme @ erfolgt bei der umgekehrten Zustands-
dnderung wieder mit einem Temperatursturz; daher verlduft die isothermische Ex-
pansion bei einer wesentlich tieferen Temperatur, als die Kompression, der Vorgang
ist also nicht umkehrbar.

Die nicht umkehrbare isothermische Verdichtung kennzeichnet sich somit da-

durch, daB die Entropie des Gases um % abnimmt, die des Kiihlwassers um j,Q—
0

zunimmt; da aber stets 7'\ < 7T, so ist der Unterschied

T T immer positiv.

D.h. Jede Entwertung der Wirme durch Temperatursturz ist mit einer
Entropievermehrung verbunden.

Ein anderer nicht umkehrbarer Vorgang entsteht durch Vernichtung von
Stromungsenergie zufolge Widerstinde bei der Bewegung von Gasen (Reibung,
Wirbel, StoB). Diese Energie wird dabei in Wirme umgesetzt, die als innere
Wirmeentwicklung 4@, in Rechnung gesetzt werden kann neben der fiir die um-
kehrbare Zustandsinderung maBgebende #uBlere Wirme d@. Die Anderung der

Entropie betrigt nun
ds = d_QJT‘_d& .

Wird von auBen weder Wirme zu- noch abgefiihrt, so ist
dQ =0, daher dS:L%.

Man erkennt, daB bei der nicht umkehrbaren adiabatischen Zustandsinderung eine
Zunahme der Entropie stattfindet, hervorgerufen durch die Strémungsverluste. Ein
solcher Vorgang verliuft also nicht isentropisch. Weiter folgt die wichtige Tat-
sache, daB auch das Entropiediagramm verwendbar ist zur Darstellung nicht um-
kehrbarer Vorginge, da nicht nur die von auBen zu- oder abgefiihrten Wirmen ¢
als Flichenstreifen sichtbar sind, sondern auch die Widerstandswérmen @,.

Fiir die nicht umkehrbaren Vorginge lautet nun die allgemeine Fassung des
zweiten Hauptsatzes der mechanischen Wirmetheorie:

Bei allen wirklich vorkommenden Umsetzungen wéchst die Entropie und strebt
einem Maximum zu.

Zu den nicht umkehrbaren Zustandsinderungen gehort die Uberstromung
von Druckluft in ein GefiaB mit geringerem Druck, ferner jede Drosselung oder
sonstige Druckabnahme zufolge Widerstinde bei der Bewegung von Gasen. Diese
Zustandsinderungen erfolgen bei konstantem Wérmeinhalt. Die beim Durch-
fluB durch das Drosselorgan aus dem Wéirmeinhalt entwickelte Stromungsenergie
wird durch die Widerstinde wieder in Warme zuriickgebildet, so da die zuerst
gesunkene Temperatur wieder auf den Anfangswert steigt. Der Druck hat aber
abgenommen und kénnte nur durch Arbeitsaufwand auf den friiheren Betrag
steigen. Der Endpunkt der Zustandsénderung liegt auf einer Kurve gleichen Wirme-
inhaltes und auf einer p-Linie rechts vom Ausgangspunkt, die Entropie hat auch
hier zugenommen.

Eine nicht umkehrbare Zustandsinderung ist bereits im Abschnitt 19 behandelt
und in Abb. 11 dargestellt. Soll vom Anfangspunkt 4, aus eine Kompression nach
A, stattfinden, wobei wihrend derselben eine innere Wirme @, durch Reibung ent-
steht, so ist die Endtemperatur ¢, groBer als diejenige der verlustlosen adiabati-



Strémende Bewegung der Gase. 35

schen Kompression #,. Die Reibungswiarme @, ist dargestellt als Flichenstreifen
unter der Linie A, A4,; sie zeigt den Entropiezuwachs A4, F gleich der Breite des
Streifens.

Soll sich an diesen Vorgang die umgekehrte Zustandslinie anschlieBen, so kann
die Expansion aus 4, im besten Fall verlustlos nach der Adiabate 4,F, laufen.
Damit ist aber schlieBlich der Ausgangspunkt der vorangegangenen Kompression
nicht erreicht. Dies geschieht erst, wenn nachtriglich noch eine Warmeentziehung
bei konstantem Druck p, stattfindet, wobei auBerdem Arbeit aufzuwenden ist.

Eine andere nicht umkehrbare Zustandsinderung erfolgt dadurch, daB die
Druckluft nach erfolgter Abkiihlung vom Druck p, (Punkt E, Abb. 11) durch
Drosselung auf den Anfangszustand gebracht wird (4,%,). Dabei bleibt der Wérme-
inhalt konstant, er ist aber entwertet, da die Druckabnahme ohne Arbeitsleistung
erfolgt.

Wird hingegen der Anfangszustand 4, durch eine umkehrbare Zustandsénderung
erreicht, etwa durch die isothermische Expansion E,4, in einem Druckluftmotor,
so ist der KreisprozeB immer noch nicht umkehrbar, da die Kompression 4,4, mit
innerer Wérmeentwicklung, d. h. mit einem Entropiezuwachs verbunden ist.

D. Stromende Bewegung der Gase.

22, AusfluB aus Diisen.

Auf die Stromungsgesetze im allgemeinen soll nur so weit eingetreten werden,
als dies fiir die Messung der Liefermengen von Kompressoren notwendig ist. Bei
dieser Frage sind drei Fille auseinanderzuhalten, die je nach der GrioBe des
Druckunterschiedes vor und nach der Diise verschiedene Losungen erfahren.

a) Am meisten angewendet wird die gut abgerundete Miindung mit derart
groBem Lochdurchmesser, daB nur ein kleiner Stau vor der Diise entsteht. Ist der
Druckabfall vom Innern des Gefifes oder der Rohrleitung gegen auBen nicht

groBer als
p; — P =150 mm W§,

so darf die Anderung des spezifischen Volumens wihrend des Durchflusses un-
beriicksichtigt bleiben. Die in Stromungsenergie umgesetzte Arbeit wird mit dieser
Voraussetzung wie bei Wasser nur durch die Druckabnahme geleistet, daher

b —P__ g
7’1 ’U]. (pl p) 2g *
Hieraus ist die theoretische AusfluBgeschwindigkeit
wy = V290, (p, —p) = V29RT1 <1 — I—?—) .. (64)
1
Durch den Querschnitt f flieBt in der Sekunde das Volumen
V=,ufw0=,uf‘/ZgRT1 (1— %), N (1)
1

worin T'; die vor der Diise gemessene absolute Temperatur bedeutet.

Diese Beziehungen gelten unter der Voraussetzung, daB die Geschwindigkeit
im Zuleitungskanal verschwindend klein sei gegeniiber w,. Diese Annahme ist
meistens zutreffend; im iibrigen wird der EinfluB der Kanalgeschwindigkeit bei
der Eichung der Diise beriicksichtigt oder bei der Druckmessung.

Die Ausrundung der Diise ist nach den ,Normen fiir Leistungsversuche an
Ventilatoren und Kompressoren“ zu formen, wobei das duBlerste Ende der Miindung

3*
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in ein kurzes zylindrisches Stiick (Lédnge 6 v. H. des Lochdurchmessers) auslaufen
soll, um parallelen Austritt zu gewéhrleisten.

Zum Einbau der Diise kann die Saugleitung oder die Druckleitung benutzt
werden. Im ersteren Fall wird die Messung nur richtig, wenn ein geniigend grofBer
luftdichter Behilter zwischen Diise und Saugleitung eingeschaltet wird. Nur da-
durch kann der Unterdruck im Kessel hinreichend konstant gehalten werden.

Héaufiger geschieht der Einbau der Diise auf der Druckseite. Zunéchst der
Maschine wird am Druckstutzen der Drosselschieber angesetzt, daran folgt ein
Rohrstiick von geniigender Linge, an dessen Ende die Diise eingebaut wird. Die
durch den Drosselschieber hervorgerufenen Wirbelungen sollen im Rohrstiick (oder
in einem Beruhigungskessel) ausgeglichen werden. ZweckmaBig ist es, ein stern-
formiges Leitblech in das Rohr einzusetzen, damit die Neigung zu einer zusétz-
lichen Drehbewegung beseitigt wird. Ein im Rohr zugeschalteter Windkessel er-
hoht die MeBgenauigkeit.

Fiir die AusfluBziffer kann genommen werden

w=0,97 bis 0,98.

Bei groBen Abmessungen hat die Eichung bis zu 0,99 ergeben.

Fiir die Druckmessung auflerhalb des Rohres dient ein genaues Barometer.
Der Druck in der Leitung wird mit einem Pitot-Rohr bestimmt, an das sich ein
Fliissigkeitsmanometer anschlieBt. Das letztere besteht meist aus einem U-formig
gebogenen Rohr. Die Miindung des einragenden Rohrbogens des Pitot-Rohres ist
dem Gasstrom entgegenzurichten, so daB nicht nur der statische Druckanteil, son-

dern auch der durch die Kanal-
geschwindigkeit bedingte dynami-
sche Druck angezeigt wird.

Beziiglich der Wahl der MeB-
stelle gilt die Bedingung, daB in
ihrer Néahe regelméBige Stromungs-
verhdltnisse in der Leitung herr-
schen miissen. Solche sind im
Saugrohr meistens leichter herzu-
stellen als im Druckrohr.

Bei groBlen Querschnitten ist
der Druck in jedem Punkt des
Querschnittes nicht gleich grof.

Man hat daher die Druck-
messung an verschiedenen Stellen
eines Durchmessers auszufiihren,
deren Abstinde so klein sind, daB
der Druck zwischen zwei Punkten
auf der dadurch gebildeten Ring-
fliche f als unverdnderlich ange-
sehen werden darf. Fiir die Be-
rechnung der Liefermenge kommt
der mittlere Druck

2pf
P 3
in Betracht.
Man erhilt dadurch zwei Stellen im Querschnitt, an denen der gemessene
Druck (Unterdruck im Saugrohr, Uberdruck im Druckrohr) gleich ist dem mittleren
(Abb. 13). Das Verfahren braucht aber nur einmal als Vorversuch iiber den
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ganzen Querschnitt ausgedehnt zu werden, um jene Stellen zu finden. Fiir weitere
Messungen schiebt man das Pitot-Rohr an die betreffende Stelle, an der es den
mittleren Druck unmittelbar anzeigt.

Man kann auch das Verhiltnis des Druckes in der Rohrachse zum mittleren
Druck einfiihren. Dann ist das Pitot-Rohr stets in die Rohrachse zu schieben.

Teilt man den Durchmesser in gleiche Stiicke, so ergibt sich die zugehérige
Flacheneinteilung durch Einzeichnen einer beliebigen Parabel iiber dem Durch-
messer, deren Achse mit der Rohrachse zusammenfillt. Die Hohen der Parabel-
punkte stellen die entsprechenden Flichenstiicke dar, iiber denen die Werte p ab-
zutragen sind, um p,, als Mittelwert zu erhalten (Abb. 13).

Die Druckmessung mit dem offenen U-férmigen Fliissigkeitsmanometer ist ein-
fach und genau, wenn das MeBrohrchen iiberall denselben Querschnitt aufweist.
Als Fliissigkeit wird Quecksilber, Wasser oder Alkohol benutzt, wobei das spezi-
fische Gewicht dieser Fliissigkeit unter Beriicksichtigung der Temperatur bekannt
sein muB.

12. Beispiel: Bei der Abnahme eines Turbokompressors sind folgende Werte ge-
messen worden:
Durchmesser der Diise 225,5 mm
Uberdruck vor Diise 95 mm WS
Temperatur vor Diise  50° C.

Fiir den Zustand der Luft ergibt sich bei 758,2 mm Barometerstand

hinter der Diise p—=13596-0,7582—=10310 kg/qm ¢=20,1° »=0,833 cbm/kg
vor der Diise p,=10310 495 =10405 kg/qm ¢ =50° v, =091 cbm/kg
p _ 10310
p, 10405 %%

die theoretische DurchfluBgeschwindigkeit betrigt

=V2¢-0,91-95 — 41,2 m/sek,
mit f=0,03992 qm und u=10,97 ist das Durchflufigewicht
0,97-41,2-0,03992-3600
0,91
oder das Volumen, bezogen auf Ansaugeverhiltnisse
V' =6324-0,833 = 5270 cbm/h.

b) Ausflu fiir groBere Druckunterschiede. Die gut abgerundete Miindung
kann mit Vorteil auch fiir groBere Druckunterschiede zur Messung benutzt werden,
solange das Druckverhéltnis nicht unter einen gewissen Wert sinkt, der fiir Luft
0,528 betrdgt und das kritische Druckverhiltnis genannt wird. Innerhalb dieser
Bedingung findet stets die Expansion in der Diise auf den Druck der Umgebung
statt, der Druck hinter der Diise ist dann gleich demjenigen im Miindungsquer-
schnitt.

Solche Diisen lassen sich in die Saugleitung nicht einsetzen, sondern nur in
die Druckleitung, sie ergeben das ausgestoBene Gasgewicht.

Die reibungsfreie Strémung kann als adiabatische Expansion aufgefaBt werden,
so daB zur Volldruckarbeit die Expansionsarbeit hinzukommt.

Es ist daher

G:

— 6324 kg/h,

w,? .
L=427-cp(T1——T)=§°?=427 (¢, — 1)
oder

w,=V3g 48T o VI, —T=915Vi; =i . .- . .. (66)
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Da bei den vorliegenden Messungen keine grofen Temperaturunterschiede auf-
treten, darf unter allen Umstidnden ¢, als unverédnderlich eingesetzt werden.

Fiir die Temperatur 7' ist hierin die Endtemperatur der adiabatischen Ex-
pansion einzusetzen, die durch die Ausdehnung von p, auf p entsteht. Sie ist
nicht zu verwechseln mit der Gastemperatur hinter der Diise, die fiir die Messung
belanglos ist.

Am einfachsten 1dBt sich der Temperaturunterschied aus der Entropietafel ab-
stechen, womit eine weitere Verwertung der Tafeln gegeben ist.

Fir Luft ist mit cp=0,289

wy=447VT, —T=100V02 (T,—T) . .. .. . (67)
Damit ist das AusfluBgewicht bestimmt
G:M-f-%............(GS)

worin v das spezifische Volumen im Miindungsquerschnitt bedeutet. Diese GroBe
ist fiir den Endpunkt der adiabatischen Expansion aus der Entropietafel zu ent-
nehmen oder mit der Zustandsgleichung zu berechnen.

Will man w, aus dem Druckverhéltnis berechnen, so ist (s. S.27)

k-1
e . k p> k *wo‘l
L—427CP(T1—'T)—mp1?}1 I:].—('Z‘Jl }—2—9

k-1
k F

1
1

T
mit V=1, < —)
Py

| / 2 k1
. w k * Tk
1 1 1 N

Man erkennt die rasche Losung der Aufgaben iiber Ausflull von Gasen mit Hilfe
der Gleichungen 64 bis 65 und der Entropietafel gegeniiber den Gleichungen 69
und 70.

Die Eichung der unter a) und b) angefiihrten Diisen geschieht zurzeit unter
Anwendung des Auffiillverfahrens. Fiir Turbogebldse mit den ndtigen weiten
Diisen kommen die groBen, freistehenden Gasbehédlter der Leuchtgasfabriken in
Betracht. Das Steigen oder Sinken der Gasglocke ist ein Maf fiir die ein- oder
ausstromende Gasmenge. Hierbei sind die Gastemperaturen im Innern des Be-
hilters an einigen Stellen zu messen, namentlich diejenige an der Eintrittsmiindung
des Rohres. Diese Werte zeigen hidufig namhafte Verschiedenheiten, hervorgerufen
durch den EinfluB der Sonnenstrahlung auf die Metallwinde, sowie durch die
kithlere Wassermasse am Boden der Glocke, die den AbschluB bildet. Zudem
sind Undichtheiten am Behilter wohl unvermeidlich. Diese Einfliissse lassen sich
ihrer GroBe nach dadurch bestimmen, daB man zwischen den einzelnen Ver-
suchen die Rohrleitung zum Behilter dicht abschlieBt und die Bewegung der
Glocke verfolgt.

Diese Methode kann zur unmittelbaren Bestimmung der Liefermenge dienen;
sie ist aber ziemlich umstindlich und daher nur fiir Diiseneichungen im Gebrauch.

Die Druckmessung geschieht, wie unter a) beschrieben, mit Pitot-Rohr.
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13. Beispiel: Die Liefermenge eines Turbokompressors ist mit einer Diise von
130 mm Dmtr. gefunden worden, die am Ende des Druckrohres saf, und zwar
wurde gemessen:

Druck auBerhalb der Diise (Barometerstand) p=10120 kg/qm
Druck vor der Diise p,=10120-4 1990 =12110 kg/qm

Verhiltnis pﬂ — 0,836

1
Temperatur vor der Diise (im Druckrohr) ¢ = 48°
Endtemperatur der Adiabate beim Druck p aus der Entropietafel ent-
nommen ¢=30,5°
Zugehériges spezifisches Volumen »— 0,876 cbm/kg

Theoretische AusfluBgeschwindigkeit w,=100V0,2 (48 — 30,5) =176 m/sek
mit f=0,0133qm und ©=0,98

0,0133-176
0,876

Da im Saugrohr der Luftzustand gegeben ist durch
£, —15° P, ==9700 kg/qem v,=0,87 cbm/kg,
so wird das Fordervolumen, bezogen auf Ansaugeverhiltnisse,
V =157.0,87 =136,5 com/min.

c) Laval-Diise. Mit Hilfe der Entropietafel 148t sich fiir jedes beliebig grofle
Druckgefille die entsprechende Ausfludiise berechnen, indem man in Gl. 66 nach-
einander verschiedene Temperaturunterschiede einsetzt und die den zugehdrigen
Druckabnahmen entsprechenden Geschwindigkeiten bestimmt. Zu jedem Wert gehort
ein spezifisches Volumen und damit ein Querschnitt /. Da zunéchst w, rasch und
v langsam zunimmt, vermindert sich f; im Verlaufe der Expansion kehrt sich diese
Verdnderung um, w, nimmt langsam zu und v rasch, so daB der Querschnitt f
wichst. Im sogenannten kritischen Druck p, erhilt f seinen kleinsten Wert f,.
Damit ergibt sich die von de Laval fiir Dampfturbinen ausgefiihrte Diise, bestehend
aus einer gut abgerundeten Miindung und einem darangesetzten konisch diver-
gierendem Rohrstiick.

Aus Gl. 70 folgt, daB fiir den kleinsten Querschnitt f, der Ausdruck unter der
Wurzel einen Hochstwert annehmen mull, die Ableitung ist also gleich Null zu
setzen, damit ist

wird G=10,98. =2,6167 kg/sek =157 kg/min.

2 1
e
o) TE ) 7O
P 9 I?éi
ko
woraus 271——(]0_]_1> e e e e e e (1)
Fir Luft und zweiatomige Gase ist £=1,405, damit ist das kritische Verhéltnis
p,=0528p, . . . .. B ()

Mit diesem Wert fiir den kritischen Druck gibt Gl 69 die Geschwindigkeit an
der engsten Stelle den Betrag

— )
w,:z\/2gm1/plv1 N (£)
fiir Luft w,=8,39Vp,v,—=339VRT, . . . . . . . . .(714)
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1 k

v _ &)L (L)’“—
und , <p1 1) ()
fiir Luft L0889 .. ... ... (1)

K
Setzt man diese Werte in Gl. 70 ein, so ist das Durchfluligewicht

G:yfkl/zgk_}_il&%)ﬁ‘/g @D

1

fiir Luft wird Qe 25 BBy edp
VRT, V63467, V102887,

wenn d;, der Durchmesser im kleinsten Querschnitt bedeutet. Setzt man p, in
kg/qem ein, so wird d, in cm erhalten.

Aus diesen Gleichungen geht hervor, dafl sowohl der kritische Druck als auch
die Geschwindigkeit und die DurchfluBmenge unabhingig von den Verhiltnissen
hinter der engsten Stelle sind. Bis zu diesem Ort ist der Str6mungsverlust nicht
grofler als bei einer gut abgerundeten Miindung, die AusfluBziffer steigt also sehr
nahe an 1 heran.

Die Messung vereinfacht sich dadurch, da nur Druck und Temperatur vor
der Diise im Druckrohr abzulesen sind, und ist daher fiir Turbokompressoren mit
hoheren Enddriicken zu empfehlen. Auch bei Kolbenkompressoren 1aBt sich die
Liefermenge genauer bestimmen, als aus den Indikatordiagrammen.

Da der Druck vor der Diise weit hoher als bei einfachen Miindungen belassen
werden kann, ist seine Messung mit einfachen Mitteln durchzufithren. Die Ge-
schwindigkeit des Gases im Rohr an der MeBstelle hat dabei weniger EinfluB als
bei kleinen Druckunterschieden. Ein weiterer Vorteil entsteht dadurch, daB Diisen
mit méBigem Durchmesser schon bedeutende Gasmengen durchlassen.

Fiir groBere Liefermengen kann man eine Anzahl Diisen von gleichen Ab-
messungen in die Stirnwand eines Kessels einsetzen, der am Ende des Druck-
robres angeschlossen ist. Durch Zu- oder Abschalten einzelner Diisen 1aB8t sich
die Liefermenge verdndern. Die Eichung einer solchen Diise geschieht mit Wasser-
dampf, der unter denselben Bedingungen durch die Diise flieBt wie das Gas und
nachher behufs Gewichtshestimmung kondensiert wird. Der Dampf wird vor der
Diise durch den Schieber auf den Druck des Gases gedrosselt, so daB er bis iiber
den kritischen Druck hinaus iiberhitzt bleibt; somit verlduft die Expansion unter
ghnlichen Bedingungen, wie sie das Gas vollfiihrt.

... (78)

14. Beispiel: Es soll die in Beispiel 12 angegebenc Luftmenge von
G = 6324 kg/h =1,755 kg/sek

mittels einer Hochdruckdiise derart bestimmt werden, daB der Enddruck der Kom-
pression von 6,53 Atm. absol. durch den Drosselschieber auf 2,5 Atm. absol. herab-
gemindert werde. Die Temperatur betrage im Druckrohr vor der Diise 50° C.

Zu berechnen ist die Bohrung der Diise an der engsten Stelle.

Gegeben ist

p, = 2,5 kg/qem T,=273 + 50 =323.

Wahlt man n=0,99,
so wird aus Gl 78 0,99.d,2-2,5
V10,29-323

woraus d,=64 mm.

G=1755=
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Die Luft vermindert bis zur engsten Stelle ihren Druck von 2,5 Atm. auf
P, =0,528-2,5 = 1,32 Atm. absol.
Die Geschwindigkeit an jener Stelle betridgt
w, = 3,39V29,27-323 — 330 m/sek.

Wie GI. 78 zeigt, ist das Ergebnis von einer genauen Druckmessung abhéngig;
dagegen hat die Grofe der Temperatur eine untergeordnete Bedeutung, da zu ihr
2738° zu addieren ist und dieser Wert unter der Quadratwurzel steht.

23. Bestimmung der Liefermenge durch Geschwindigkeitsmessung.

Fiir groBe Gebldse besteht eine einfache Messung der Liefermenge durch die
Bestimmung der Geschwindigkeiten des Gasstromes in einem geeigneten Quer-
schnitt, wie dies ldngst bei Ventilatoren gebrduchlich ist. Der besondere Vorteil
beruht darin, daB8 sich die Untersuchung wéhrend des normalen Betriebes der An-
lage ohne jegliche Stérung durchfiihren 14Bt.

Als Querschnitt ist ein solcher mit regelmédBigen Stromungsverhiltnissen aus-
zusuchen, wobei die Saugseite vorzuziehen ist. Der Querschnitt ist in derselben
Weise einzuteilen, wie dies fiir die Druckmessung zu geschehen hat (S. 86). Wird
die Fliache in Ringe gleichen Inhaltes eingeteilt, so kann aus den Geschwindig-
keiten der Flachenstiicke das arithmetische Mittel gezogen werden, um die mittlere
Geschwindigkeit zu erhalten. Um moglichst genaue Ergebnisse zu erreichen, sind
die Messungen der Geschwindigkeiten auf Punkte auszudehnen, die auf zwei zu-
einander senkrechten Durchmessern liegen.

Fiir die Bestimmung der Geschwindigkeiten in einem Punkt des Querschnittes
sind zweierlei MeBgerite in Gebrauch:

a) unmittelbar anzeigende MeBgerite (Anemometer usw.),
b) Staugerite, die die Geschwindigkeit mittelbar durch Messung von Druck-
unterschieden ergeben.

Zu letzteren gehort
das in Abb. 14 gezeich-
nete Pitot-Rohr beson-
derer Bauart. Der dem
Gasstrom  entgegen-
gerichtete Schenkel des
Rohres ist von einem

Mantel umkleidet,

dessen Zwischenraum
durch seitliche Locher
mit dem Gasstrom ver-
bunden ist. Der im
Kernrohr auftretende
Druck ist somit nahezu um die dynamische Druckhohe groBer als der im Mantel
herrschende Druck.

Sein Zusammenhang mit der Geschwindigkeit an der betreffenden Stelle ist
gegeben durch

w?

Die Vorzahl ¢ ist durch den Eichversuch zu bestimmeu.

Neuere Untersuchungen haben ergeben, daB & sehr nahe an 1 herangeht und
fiir praktische Messungen £=1 gesetzt werden darf.
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Fiir die hier auftretenden kleinen Druckunterschiede verwendet man Mikro-
manometer, es sind dies Fliissigkeitsmanometer mit geneigtem Rohr, womit die
Ablesung von '/,, mm bequem moglich wird.

Das in den Abb. 15 und 16 dargestellte Mikromanometer ist von R. Fuel in
Steglitz nach den Vorschligen von Dr. Brabbée hergestellt. Es besitzt einen

hochglanzpolierten = Mantel
mit Luftzwischenraum, um
den Inhalt vor Warmeleitung
und -strahlung zu schiitzen.
Die Glasrohre ist mit weiBler
Emaille belegt, um den
Fliissigkeitsfaden bequem be-
obachten zu konnen. Der
zwischen 0 und 50° einstell-
bare Winkel der Glasréhre
kann mit Hilfe eines Nonius
genau abgelesen werden.

Die Glasrohre wird mit
dem Mantelraum des Pitot-
Rohres verbunden, das Gefaf3
des Mikromanometers mit
dem Kernrohr.

Als Fliissigkeit eignet
sich Alkohol oder Petroleum.
Wasser haftet an den Glas-
oberflichen etwas unregel-
méalig und zeigt daher ge-
ringe Druckunterschiede leicht
fehlerhaft an.

Samtliche MeBgerite sind
vor ihrem Gebrauch zu eichen;
die Ergebnisse werden in
einer Eichkurve zusammen-
gestellt. Fir das beschrie-
bene Mikromanometer sind

die Abszissen der Eichkurve die Winkel, die Ordinaten bedeuten die Faktoren,
mit denen die Hohenunterschiede der Fliissigkeitsspiegel zu multiplizieren sind, um
die Druckhdhe in mm Wasserséule zu erhalten.

24. Drosselorgane im DurchfluB.

Im Gegensatz zur Anordnung einer Diise am Anfang oder am Ende einer
Leitung eignet sich jedes Drosselorgan in der Leitung fiir den normalen Betrieb
und zwar nicht nur fiir Luft, sondern ebenso gut fiir jedes andere Gas, das der
Kompressor zu verdichten hat. Die Drosselscheibe wird in eine Flanschverbindung
der Druckleitung eingeschoben, ohne dafi cs nétig ist, den in der Maschine erzeugten
Druck zu vernichten. Beim Durchflu durch das Drosselorgan entsteht ein an sich
ganz kleiner Spannungsabfall p, —p, der vom Gesamtbetrag des Druckes unab-
héingig ist, eine Storung im Betrieb der Anlage findet dabei nicht statt.

Die Druckentnahme verlangt Vorsicht. Bohrt man die Leitung zu beiden
Seiten in gewissen Abstinden an, wo man wirbelfreie Stromung vermutet, so sind
die Ergebnisse ungenau, da die Stellen nicht bekannt sind, wo sich die Druck-
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umsetzung vollzogen hat. Ferner zeigt die Stromung von Flissigkeiten in Rohren
Querschwingungen und Turbulenz-Erscheinungen, die eine Druckablesung beein-
trichtigen. Es ist daher besser, die Druck-
entnahme bei Anwendung einer Stauscheibe
unmittelbar zu beiden Seiten der Scheibe anzu-
ordnen (Abb. 18), und sie vor Querschwingungen
zu schiitzen. Da nicht an allen Stellen des
Rohrumfanges der gleiche Druck auftritt, ist es
zweckmifig, einen Ringraum auBerhalb des
Stromungsgebietes zu schaffen, in dem sich der
Druck ausgleichen kann, wie dies die Anordnung
Abb. 18 zeigt. Fiir die Anbohrung an irgend-
einer Stelle dieses Ringraumes geniigt ein Loch
von 2 mm, ist das Loch groBer, so konnte die
dort auftretende Strémung einen EinfluB auf die
Druckablesung ausiiben.
Wird eine Stauscheibe mit scharfen Kanten nach den Angaben von Brandis
ausgefiihrt (Hiitte IT, 1919, S. 318), so kann die DurchfluBziffer # nach der em-

pirischen Formel

1,02-¢
= ‘g’_:: e % e e e s e e e » 80
® (1 + ma)0,25 V2 g ( )

berechnet werden, die sich aus den Versuchen von Brandis ergeben hat. Hierin ist
e=2718, g=9,81, m:F]f

DQ

e=1,17- 0.36

wenn f der Durchgangsquerschnitt in der Stauscheibe und F der Rohrquerschnitt
(Durchm. D) bedeutet. Die Formel von Brandis enthélt allerdings noch eine
Additionskonstante (C), die aber vernachléssigt werden darf, sobald die Geschwindig-
keit in der Leitung 5 m/sek iiberschreitet, was meistens zutrifft.

... (81)

16. Beispiel: Die in Abb. 18 dargestellte Stauscheibe wurde zur Bestimmung
der DurchfluBmenge von Druckluft beniitzt, die ein kleiner Kolbenkompressor
lieferte?).

Mit der Offnung von 28,3 mm in der Scheibe und dem Durchmesser D =40 mm
im Rohr betrdgt der Exponent

D 0,042

und
f _(_z_sﬁ)“’_
Fo\a0) =%
damit ist
n=20,725.

Die Eichung der Scheibe mit Wasser hat u=—0,734 ergeben, also 1,25 v. H.
mehr, als die Versuchsformel von Brandis. Obschon im allgemeinen die Wider-
standszahlen der Hydraulik von der Natur der Fliissigkeit unabhingig sind — ab-
gesehen von der verschieden grofien Zihigkeit —, so darf man doch nicht ohne
weiteres das Eichergebnis mit den Versuchen an Luft gleichstellen. Der austretende

1) Ostertag, Schweiz. Technikerzeitung 1921, Nr. 7—10.
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Wasserstrahl behélt ndmlich seinen Zusammenhang noch etwas bei, der ins Freie
austretende Luftstrahl schélt sich dagegen sofort an seiner Oberfliche etwas ab,
was durch beigemischten Rauch gezeigt werden kann. Damit ist der Unterschied
zwischen Eichung und Formel erkldrlich. Da aber die Formel von Brandis fiir
die vorliegenden kleinen Abmessungen nicht absolut sicher ist, soll das Eichergebnis
weiter beniitzt werden.

Zur Bestimmung des DurchfluBgewichtes G wurde gemessen:

Temperatur der Luft vor der Scheibe #==22,6°, T ==2956.

Uberdruck , , , ” 245 mm WS.

Barometerstand . . . . . . . . . . 728 mm QS.

Druck der Luft (absolut) . . . . . . p,=0,728-13596 4-245=10145 kg/qm
Spez. Volumen der Luft vor Scheibe v1:%: 0,853.

Durch Division des Volumens durch das spez. Volumen erhélt man das Durch-
fluBgewicht

B0 RS e, B000-0734-6.29- 43 /P —p
O=", V2olp—pu— 10000 v

1 1

]/ —p
=736 |/ 2L kgfn.

1

Der Druckabfall an der Scheibe wurde mit einem Mikromanometer gemessen,
das mit Alkohol gefiillt war (y==10,825). Der unter 30" geneigte Schenkel ergab
einen Unterschied in den Ablesungen der Flissigkeitsstinde von 95,06 mm, dem-
nach ist

p, — p=95,06-0,5-0,825 =39,21 mm WS,

damit erhdlt man fiir das durchflieBende Luftgewicht

3921

= — 499 ko!
G=1736 |/ {555 =490 ke/h

An Stelle der Scheibe mit scharfen Kanten kann auch die gut abgerundete
Miindung (Abb. 17) zwischen die Flanschen in die Leitung eingeschoben werden
mit dem Vorteil, daB diese Offnung einer Verletzung weniger ausgesetzt ist. Fiir die
Berechnung der DurchfluBmenge darf dieselbe Ziffer 1 beniitzt werden, wie sie fiir
AusfluB gefunden wurde; dagegen muB die Geschwindigkeit im Rohr beriicksichtigt
werden. Mit der Kontinuitétsgleichung ist

w’f:wl'fl

und mit der Energiegleichung

e ()

gg T 2g7
oder
w»_l/ \/ e . (82
1 (L
f1
damit ist das Gewicht
G=u-f-w- y_,ufw.

v
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16. Beispiel: Die im vorigen Beispiel mitgeteilte Luftmessung wurde wiederholt
unter Beniitzung einer gut abgerundeten Miindung von 17,4 mm Durchm. (Abb. 17),
deren AusfluBziffer zu u=0,96 durch Eichung mittels Wasser gefunden wurde.
Mit dem Leitungsdurchmesser von 40 mm wird

i_ 2,378 U 0,96
fi  12,55° ‘/1 (f)z ~ 0,981
fi

Mit der Verschmelzung des Einflusses der Geschwindigkeit im Rohr erhdlt die
Formel die gleich einfache Gestalt wie die bisherigen und zwar ist

2,378 ‘/Ap ‘/Ap
—_ ? . [ ——:3,71 — .
G == 0,978 110 4,43-3600 |/ = .

Der Druckabfall wurde zu 4 p =155 mm WS gemessen, die Bestimmung von

Druck und Temperatur im Rohr fiihrt zu == 0,846 cbm/kg, damit wird
155

Der Unterschied gegeniiber der Messung mit Stauscheibe liegt unter 1 v. H

=0,978.

25. Auffiillverfahren zur Messung von Liefermengen.

Der Vollstindigkeit halber sei das Auffiillverfahren erwihnt, das zur Messung
selbst groBer Gasmengen unter Beniitzung von Leuchtgasbehiltern dienen kann.

In der Druckleitung wird ein Drosselventil eingebaut, durch dessen Einstellung
der gewiinschte Belastungsdruck erzeugt und auf unverinderlicher Hohe erhalten
werden muB, gleichgiiltig, welchen Betrag der Gegendruck hinter dem Ventil an-
nimmt.

Es empfiehlt sich, zwischen diesem Ventil und dem Kompressor einen kleinen
Windkessel einzuschalten, der zum Massenausgleich dient. An jhn lassen sich
Droseelventil, Manometer und Thermometer bequem anbringen.

Zur eigentlichen Messung wird die abgedrosselte Luftmenge in einen moglichst
groBlen MeBkessel am Ende der Druckleitung gefiihrt, der von einem bestimmten
Augenblick an geschlossen gehalten wird, bis der Druck vom Anfangswert p, auf
den Endwert p, gestiegen ist. Gleichzeitig ist die zugehorige Temperatursteigerung
t, — 1, zu messen, wozu mindestens an zwei Stellen des MeBkessels tief einragende
Thermometer beniitzt werden. MiBt man auBerdem die Zeit zum Ausfiillen des
Kessels von bekannten Volumen, so ist das in der Zeiteinheit eingefiillte Luft-
gewicht bestimmt.

Wiahrend des Versuches ist das Drosselventil derart zu regeln, daB trotz des
allméhlich steigenden Druckes hinter dem Ventil der Belastungsdruck vor dem
Drosselventil unverinderlich bleibt. Bei Beginn der Messung wird der AblaBhahn
geschlossen, und das Ventil in der Druckleitung langsam derart gedffnet, daB der
Druck in der Druckleitung unverdnderlich bleibt. Ist durch das Anfiillen der
Druck im MeBkessel in die Nihe des Druckes hinter dem Kompressor gestiegen,
so ist der Versuch beendet. Aus Zeit und Hubzahl des Kompressors bestimmt
sich der Liefergrad.

Mit den Druck- und Temperaturmessungen am Anfang und am Ende des
Auffiillens ergeben sich die spezifischen Gewichte des Gases

— pe P— pa
"=RT, T RT,

e a
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Ist V, das Volumen des MeBkessels, so betriigt das aufgefiillte Gewicht

N
G:Ge—Ga:Vk(ye_—ya):fk<?;_Ta> e e s (83)
Meistens wird statt des Fordergewichts das auf Ansaugeverhiltnisse (p,, #,, v,)
bezogene nutzbare Volumen verlangt. Dann ist

RT
V,=GQuv,=G p0°. Ce e (8)
oder mit Umgehung der Berechnung von @
—— &_%__ P, TQ)
V,1_~Vk<poTe B @)

worin héufig p,— p, =1 Atm. ist.

Wird die Messung an Luftkompressoren vorgenommen, so spielt die Luft-
feuchtigkeit eine nicht zu vernachléssigende Rolle, da die relativen Feuchtig-
keiten #, und x, am Anfang und am Ende des Aulffiillens verschieden groB sind
und sich von dem Wert z, beim Ansaugen unterscheiden.

Um einen richtigen Vergleich der MeBergebnisse zu ermoglichen, wird das-
jenige nutzbare Volumen V, berechnet, das der Kompressor ansaugen konnte,
wenn trockene Luft zur Verfiigung wire. Es sind also die spezifischen Gewichte
des trockenen Anteiles der Luft einzusetzen. Fiir diese ist nach Abschnitt 7,
wenn R =29,27 die Gaskonstante der trockenen Luft bedeutet,

l__Qpa—xapsa /_pe—xepse
yah————————RTa , =g (86)
fiir die Luft im Ansaugezustand
N /;:po_x()pso
/a, RTO >
damit wird
=V e e 8D
Yo

Mit der Volumenverminderung durch die Kompression wird meistens der Tau-
punkt erreicht oder iiberschritten, dann hat die relative Feuchtigkeit den Betrag 1
erreicht.

17. Beispiel: In den Mitteilungen iiber Forschungsarbeiten, Heft 58, hat
Heilemann bei Versuch Nr. 47 folgende Werte gemessen:

Inhalt des MeBgefalles

V,=8,469 chm.
Vor der Luftuhr (Beginn der Saugleitung)
po=1,017 kg/qem, t,=:23,3°C, 2, =0,83.
Im MeBkessel:
Anfang p,=1,017 kg/qem, ¢, =259, x,=1,;
Ende p,—4,91 » t, =289, xz,=1.

Aus der Tafel fiir gesittigten Wasserdampf ergibt sich durch graphische Interpolation
p,,= 0,029 kg/qem, Py, = 0,034 kg/qem, p,. = 0,038 kg/qem .
Damit wird
Po =%y P,, = 1,017 —0,029-0,83 = 0,993 kg/qem = 9930 kg/qm
p,=x,p,,=1017 — 0,034 =0,983 , == 9830
p,=x,p,, =491 —0,038 =4872 , =—=48720
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Mit den Gl. 86 und 87 ergeben diese Werte die Liefermenge an trockener
Luft vom Anfangszustand (p,, £,):

296,3 (48720___9830
9930 \ 301 2989

Ohne Riicksicht auf die Luftfeuchtigkeit ist nach Gl. 85

v _( 491 2963  296,3
- \1,017 301 298,8

Der Unterschied betragt somit 2,23 v. H.

Die Zahl der Umdrehungen wihrend des Auffiillens betrug fiir den Kom-
pressor 13435 und die Auffiillzeit 148,4 Sekunden, daher ist n = 54,3 Uml./min.
Das stiindliche nutzbare Ansaugevolumen betrigt somit

, 32,66

Y =1as55" 54,3-60 ="79,24 cbm/h.

V,—8469-

) = 32,66 cbm.

n

) -8,469 =231,95 cbm.

E. Wirmeiibertragung und Druckabfall in Kiihlrohren.
26. Wirmeiibergang.

Die Wirmeiibertragung zweier sich beriihrender Korper ist proportional der
Zeit, der Beriihrungsfliche und dem Temperaturunterschied beider Korper.

FlieBt die Wérme @ in der Stunde von einem Gas durch die Wandung F (qm)
an das Kiihlwasser, so setzt sich die Ubertragung aus drei Vorgingen zusammen:

a) Ubergang vom Gas an die Wandung

Q=F -« t,—3), . . ... ... e (D
worin ¢, die unveranderliche Temperatur des heillen Gases und ¥, die Temperatur
der Wand an der Eintrittsstelle ist; ¢, heilt Wéarmeiibergangszahl.

b) Durchgang durch die Wand
A

Q=F(Wh—0), . . . . ... 2)

worin 6 die Wandstirke in m und 4 die Wéarmeleitungszahl bedeuten.
¢) Ubergang von der Wandung an das Kiihlwasser mit der unverinderlichen

Temperatur £,
Q=Fa,(—1t,),. . . . . . ... ... (3)

worin ¥, die Temperatur der Wandung an der Austrittsstelle bedeutet.
Aus Gl 1, 2 und 3 ergibt sich die allgemeine Gleichung fiir den ganzen

Wirmedurchgang
Q==xF(t,—1t), . . . .. N )
worin die Warmedurchgangszahl x die Bedeutung hat
1
A= . . . .. .. (5)
1 1 o
A

Die Wandtemperaturen betragen

4

b=t —t—t) . .. ... (0)
1

Ve

0,:t2—{—a—(tl—t2) e e e e e . (M

2
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Fiir die Zwischenkiihler der Kompressoren kommen meistens diinnwan-
dige Messingrohre (Wandstirke 1 bis hochstens 3 mm) zur Verwendung: Das

Glied 9 in Gl. 5 wird daher sehr klein und kann hiufig vernachliassigt werden

A
(1250 bis 60, 6=0,003 m, %:0’3(()&:0,000 06).
Damit vereinfacht sich GL 5 auf
N L
%—1 T~a1+“2...........(8)

o K

Die Weite &, und ¢, sind hauptsiichlich von der Geschwindigkeit der Fliissig-
keit abhéngig.

Fiir den Ubergang von Luft an Metall ist nach Joule

o, =2-+10Vw, . . ... ... .... (9

Die Ubergangszahl wird aber noch durch eine Reihe anderer Faktoren in sehr
hohem MaBe beeinflult, die Formel von Joule stellt demnach nur einen recht
rohen Uberschlagswert dar.

Nach den grundlegenden Versuchen von Nusselt ist die Ubergangszahl nicht
nur von der Geschwindigkeit w, des Gases abhingig, sondern vom Rohrdurch-
messer d (m), ferner von der spezifischen Warme c,, dem spezifischen Gewicht y und
der Wiarmeleitungsfahigkeit 4 des Gases. Die von Nusselt') auf Grund seiner
Versuche aufgestellte Formel in der von ten Bosch®) vereinfachten Form lautet

A (w,dycp\*
=181 4 (U0 o)
Die Wirmeleitfahigkeit 4 ist abhéngig von der Te¢mperatur
A=dy(1+tat), . . . . . . . . ... .(11)

worin fiir ¢ der Mittelwert zwischen der Temperatur der Wandung und derjenigen
des Gases einzusetzen ist. Die Wandungstemperatur mufl zundchst geschitzt
werden; da ihr EinfluB nicht groB ist, kommt dieser Unsicherheit keine Bedeutung
zu. Bei Kiihlern liegt sie jedenfalls nur wenig héher als die mittlere Wasser-

temperatur.
Fiir die Werte 4, und a gelten folgende Zahlen:

Gasart Luft Kohlensia'.ure’ Ammoniak | Leuchtgas
ho=| 0,020 0,0121 0,0165 0,0506
a= 0,0023 0,00385 0,0054 0,0030

Das Auftreten des spezifischen Gewichtes y in der Formel fiir ¢, 148t erkennen,
daB die Ubergangszahl mit zunehmendem Druck stark wichst; bei hohem Druck
haben sich die Gasmolekiile einander genahert und iibertragen die Wirme besser
an die Wandung.

Fiir iiberhitzten Wasserdampf ist nach Nusselt®)
c, VT

327
7
worin fiir ¢, die spezifische Warme bei konstantem Volumen (nach den Miinchner
Versuchen) einzusetzen ist.

1=0,00578 . (13)

1) Z.V.D.I. 1911, 8. 2021.
?) M. ten Bosch: Die Wirmeiibertragung, Berlin, Julius Springer, 1922.
Z

% Z.V.D. 1. 1917, 8. 687.
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Die Ubertragung von Metall an Wasser bietet bedeutend weniger Widerstand;
eine hdufig gebrauchte Formel heiBt

¢, ==8004+1800 Vw,, . . . . ... .. .(13)

worin w, die Wassergeschwindigkeit bedeutet.

Nach Soenecken ist genauer

0,9
G =2020(14-0014) 2= . . . . . .. .. . (14)

Die zur Berechnung des Wirmedurchganges durch die Fliche F dienende
Gl 4 gilt fiir unverdnderliche Temperaturen des wirmeabgebenden und des wirme-
aufnehmenden Korpers. Bei den Kiihlern der Kompressoren ist dies aber nicht
der Fall; das Gas kiihlt sich vom Eintritt zum Austritt von ¢ auf #,” ab, das
Wasser dagegen erwdrmt sich von %, auf #,” im Gleichstrom oder von #,” auf ,’
im Gegenstrom, dann ergibt sich die Kiihlfliche aus

t’_t’—t”——‘t.”
R T
In2 2
tl”—"‘tgl’

In vielen Fillen ist geniigend genau
’ ” ’ ”
Q:kF(tﬂthl —?2'2”“) . ae)

Sind ferner @, und @, die stiindlichen Durchflugewichte von Gas und Wasser,
¢, und ¢ ihre spezifischen Wirmen (c=~ 1), so gilt

Q= ¢ G1 (t1’ - t.l”) }
Q= cG, (t-z, - tz/’) o

Bei Zwischenkiihlern der Kompressoren kann meistens ¢, gegen o, vernachlissigt
werden, so daBB k=~ «, . Als Kiihlfliche ist die von den Gasen bestrichene Ober-
fliche der Rohre zu nehmen, die der Wirme einen groferen Widerstand bietet als
die Flache auf der Wasserseite.

C D)

18. Beispiel: Nusselt verwendete ein gezogenes Messingrohr mit 22 /26 mm
Durchmesser; bei Versuch Nr. 6 betrug w, = 6,21 m/sek.
Nach GL. 9 ist o
e, =2-+10Vw, =27
nach Gl 13 mit w,=2 m/sek

o, = 300 41800 V w, — 2840,
damit wird
o,
=-—-2_—26,75.
@+«
Die Durchgangszahl k ist also nur unbedeutend kleiner als o,.
Soll &, nach der genaueren Gl. 10 berechnet werden, so ist einzusetzen

Lufttemperatur t—457° b 7460

Wandungstemperatur #,=108,5°f ™ a
2=0,02 (1 - 0,0023-74,6) — 0,0234,

¢ —18.1 0,0234 <6,21 -0,022-0,242-1,10
17T 70,022 0,0234

(mit dem Wert von Gl 9 zusammenfallend).
Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 4

0,8
) =271
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19. Beispiel: In ein Rohrbiindel (20 mm Durchm.) trete Luft mit 120° ein und
kiihle sich beim Durchflul auf 20° ab, das Wasser erwidrme sich von 10° auf 30°,
so daB eine Wanderungstemperatur von etwa 30° zu erwarten ist. Das Mittel aus
der mittleren Lufttemperatur (70°) und der Wanderungstemperatur ist demnach 50°C,
damit wird A=0,023. Um den groBen EinfluB der Geschwindigkeit und des Luft-
druckes zu erkennen, rechnen wir mit der Gleichung von Nusselt fiir verschiedene
Luftgeschwindigkeiten w, und spez. Gewichte y die Ubergangszahl «,:

wy P 4 oy
m/sek at abs. kgjcbm keal/qm/° C
d =20 mm 10 1 1,06 39
20 1 1,06 59,5
4=0,023 10 10 10,6 248
20 10 10,6 429
= 500 40 10 10,6 755

20. Beispiel: Ein zweistufiger, doppeltwirkender Luftkompressor (450/725 Zyl.-
Durchm.,800 mm Hub, 88 Uml./min, 6 at Uberdruck, 311 PS;) ist mit einem Zwischen-
kiihler von 55 qm Kiihlfliche ausgeriistet. Die Luft durchflieBt die Messingréhren und
kiihlt sich von ¢’ =124° auf #,” =22° ab; das Kiihlwasser erwidrmt sich dabei von
t,”=11° auf §,’=236°% Mit dem Ansaugevolumen von 3365 com/h und dem spe-
zifischen Volumen von 0,8 cbm/kg betridgt das stiindliche DurchfluBgewicht

G, =4200 kg/h
und die Wéarmeabgabe
@ =0,24-4200 (124 — 22) =102000 kcal/h.
Der Kiihlwasserbedarf ergibt sich damit zu

102000
Der Kompressor hat 13,1 kg Kiihlwasser auf PS; bendtigt.
Da die Kiihlfliche bekannt ist, kann die Durchgangszahl k¥ aus dem Versuch

berechnet werden. Es ist in vorliegendem Fall

1, —1t, —124 — 36 —88°, £/ —1,"=22—11=11°,
1 —t, 88

In Ettl—,, = 2,303 log 1—1‘ == 2,08 )
damit
102000-2,08
kb= 55(88—11) 502.

Dieser Wert wird aus der Formel von Nusselt erhalten, wenn man als Mittel-
wert der Lufttemperatur 73° und als Mittel aus der Wandungstemperatur von 30°
und 73° den Wert 50° einsetzt. Damit ist y = 8,2 (p = 3 at abs.), ferner w =15 m/sek
und A=0,023. Das durch die Rohre flieBende Volumen betrigt V=§§OF§2_
—0,366 cbm/sek, es sind demnach 90 Rohre von 32 mm 1. Weite notig, um diese
Luft mit der Geschwindigkeit w durchzulassen.

Die Versuche von Nusselt geben die Durchgangszahl fiir glatte Rohre, in
welchen das Gas strémt und die vom Wasser umspiilt werden. Haufig kommt aber
die umgekehrte Anordnung im Kiihler vor: durch ein Biindel enger Rohre flieit das
Wasser, zwischen den Rohren bewegt sich das Gas. Durch Querwénde wird dafir
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gesorgt, daB das Gas einigermaBen senkrecht auf die Rohrflichen trifft und den
Kessel in Schlangenlinien durchflieft; immerhin ist die erreichbare Gasgeschwindig-
keit nicht grof.

Fiir derartige Anordnungen liegen noch wenig Versuche vor, man findet ge-
wohnlich

== 20 bis 25.

21. Beispiel: Der in Beispiel 15 erwdhnte Versuch an einem kleinen Kom-
pressor lieferte G@ = 50,2 kg/h Luft und verlangte fiir den Zwischenkiihler (Rohr-
biindel F =1,05 qm mit durchflieBendem Wasser) 246,9 kg/h Wasser, das sich von
t,)'=127° auf ¢,/ =17,3° erwirmte, das Wasser hat also an Wirme aufgenommen

Q,=246,9(17,3 —12,7) = 1140 kcal/h.
Da die Temperatur im Maschinensaal (21°) hoher stand als die mittlere Tempe-
ratur (15°) am Kiihler, so ist etwas Wiarme von aulen durch den Mantel (0,56 qm)
eingedrungen, sie betrigt 20-0,56 (21 — 15)= =50 WE/h, wenn fiir die Durchgangs-
zahl 20 genommen wird. Die in der ersten Stufe verdichtete Luft hat demnach

nur 1090 WE/h mitzubringen und wird von ¢,” auf #,'=30° abgekiihlt. Die erstere
Temperatur liegt tiefer als die Endtemperatur (180°) der Kompression und wird aus

Q=0c, (" —1t)

» 1090 . 0
erhalten: A —0’24'50’2+30—120 C
Damit ist
’ r ” 144
Ap = (tl —t‘.!) T(tl ,—t2 ) — 48
In b=l
tl”_t_z”
und
_ @ _ 1090
kHF-At _1,05-48_21’7'

27. Druckabfall.

Der Druckabfall in den Rohren eines Zwischenkiihlers wird hauptsichlich
verursacht durch die Rohrreibung, deren Gréfle von der DurchfluBgeschwindigkeit
abhingig ist. Eine groBe Geschwindigkeit erhoht den Warmedurchgang, vergroBert
aber auch den Druckabfall; bei der Wahl der Abmessungen ist daher auf beide
Werte Riicksicht zu nehmen.

Im nachfolgenden sei vorausgesetzt, das Gas durchziehe die Kiihlrohre, das
Wasser sei auBerhalb derselben.

Fiir die hier vorliegende Aufgabe geniigt es, den Druckabfall 4P auf der
Robrlinge ! nach der auch fiir Wasser beniitzten Formel zu berechnen

AP:ﬂ.ydl-wﬂ, N 6 )

worin w die DurchfluBgeschwindigkeit (m/sek), d den inneren Rohrdurchmesser
und y das spezifische Gewicht des Gases bedeutet.

Durch die Abkiihlung verdndern sich w und y wihrend des Durchflusses etwas,
es sind also Mittelwerte einzusetzen, die sich aus den Zustinden am Anfang und
am Ende der Rohre ergeben.

Nach Fritsche!) kann fiir die Reibungszahl 8 gesetzt werden
B=10,02-d-0%69 (yw)-018 = ., . (19

1) Zeitschr. 1908, S. 1749.
4*
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Hierin ist die Konstante derart bemessen, daf behufs einfacher Rechnung d
in mm, 7 in m, y in kg/cbm und w in m/sek eingesetzt werden miissen, dann
erhdlt man 4P in mm Wassersiule (oder kg/qm).

Neuerdings hat auch Nusselt a.a. O. den Druckabfall in engen Messingrohren
bestimmt, seine Werte liegen etwas unter denjenigen von Fritsche.

Da auBler der Rohrreibung weitere Verluste am Eintritt in die Rohre, an
Kriimmern, Absperr- und Steuerorganen zwischen Niederdruck- und Hochdruck-
zylinder auftreten, sind die aus Gl. 19 ermittelten Werte entsprechend aufzurunden.

22. Beispiel: Ein Messingrohr von d =22 mm innerem Durchm. wird von Luft
mit w=22,2 m/sek durchflossen. Wie grof ist der Spannungsabfall auf /=1 m
bei einem mittleren spezifischen Gewicht von y =—1,356 kg/cbm? Man erhilt

(- w)>148 — (22,2 1,356)048 — 1,66

40,269 — (22)0,269 =23,

daher nach Gl 20
p 602 _
231,66

damit ergibt sich der Spannungsabfall nach GI. 19

1,58;

AP —=158-1356 .%22,22 —475 mm WS.

Rechnet man die Ziffer # um nach der bekannten Formel der Hydraulik
4P_, 1t w
y d2g
und setzt d in m ein, so folgt
l_2g~/3_ 19,62-1,58
© 1000 1000

was auch fiir Wasser als Mittelwert hiufig gebraucht wird.

= 0,031,



Zweiter Teil,

Kolbenkompressoren.

A. Der Energieumsatz im Kolbenkompressor.

28. Theoretischer Arbeitsvorgang im einstufigen Kompressor.

Fiir die Einfithrung in das Verstdndnis eines Arbeitsprozesses ist es zweck-
miBig, wenn zunidchst nur der Hauptvorgang in der einfachsten Form betrachtet
wird, losgelost von den Nebeneinfliissen, die einer besonderen Behandlung vorbe-
halten bleiben. Man gewinnt dadurch eine bessere Einsicht in die Hauptwirkung,
die man als theoretischen Arbeitsprozel3 bezeichnen kann; fiir viele Aufgaben, ins-
besondere fiir Entwurfsrechnungen geniigt eine derartige Behandlung.

Der theoretische Arbeitsprozel einer Kolbenmaschine zur Verdichtung von
Gasen verlangt folgende Voraussetzungen:

a) Der ganze Zylinderinhalt werde vom Kolben wirklich beschrieben, d. h. der
schédliche Raum bleibe unberiicksichtigt.

b) Das wihrend des Ansaugens in den Zylinder eintretende Gas zeige am
Hubende denselben Zustand wie auBerhalb desselben; Druck und Tempe-
ratur seien also bis zum Beginn der Kompression unverdndert geblieben.

¢) Die Kolbenreibung, Ventilwiderstinde usw. seien zu vernachldssigen.

d) Das verdichtete Gas finde in einem Druckbehilter Aufnahme, in dem die
Spannung unverdndert bleibe. Der Behilter ist demnach sehr grof3 vor-
zustellen oder der Verbrauch an Druckgas muB} in jedem Augenblick gleich
der Fordermenge sein.

Das Gas stromt beim Ausschieben des Kolbens aus seinem innersten toten
Punkt durch das gedffinete Saugventil in den Zylinder; das Hubvolumen V, hat
sich mit Gas vom AuBendruck p, und der AuBen-
temperatur #, angefiillt, wenn der Kolben in seine
duBerste Totlage gekommen ist. Dieser Vorgang
ist daher nicht. als eigentliche Zustandsinderung
aufzufassen, da das Gas in thermischer Beziehung
keine Verdnderung erfahren hat.

Im pv-Diagramm (Abb. 19) ist dieses Einfiillen
durch eine Parallele zur Abszissenachse (D,A4,)
dargestellt; der Druck p, bedeutet den &uBeren
Luftdruck, falls Luft von auBlen eingenommen wird.

Beginnt der Kolben zuriickzulaufen, so schlieBt
sich sofort das Saugventil und die eingeschlossene
Gasmenge wird verdichtet. Hat der Druck im
Zylinder den Gegendruck p, in der Druckleitung
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erreicht, so offnet sich das Druckventil (Punkt 4,) und das verdichtete Gas wird
vom Kolben bei unverénderlichem Druck in den Behilter ausgeschoben.

Ist der Kolben wieder in seine anféingliche Totlage angelangt, so wiederholt
sich der ProzeB innerhalb derselben Druckgrenzen von neuem, falls vom Druck-
behélter dieselbe Gasmenge an die Verbrauchsstelle abflieBt, die vom Kompressor
zugefiihrt wird.

Die gesamte Kompressionsarbeit L wird im pwv-Diagramm dargestellt als
Fliache D, 4, 4,D,; sie setzt sich aus drei Stiicken zusammen: der absoluten An-
saugearbeit (Rechteck OB, A4,D,), der eigentlichen Kompressionsarbeit (Fliche
B,B, A, A;)) und aus der AusstoBarbeit (Rechteck OB,A4,D,). Letztere beiden
haben gegeniiber der ersteren entgegengesetzte Vorzeichen.

Zur Berechnung der Arbeit muB eine Annahme iiber die Art der Zustands-
dnderung wihrend der Verdichtung gemacht werden.

a) Isothermische Verdichtung von 4, nach E,.

Die Behandlung dieser Zustandsinderung hat ergeben (Abschnitt 17)

Lis=p1V11n%+p2Vg—-p1V1.
1
Nun ist
PaVo=nV,,
daher e

L,=p,V,In% . R €Y
D,
Will man statt des natiirlichen Logarithmus den Briggschen setzen, so ist auf
der rechten Seite der Faktor 2,303 anzubringen.
Soll die Arbeit fiir 1 com angesaugtes Gas berechnet werden, so ist in die
Gleichung V,=1 cbm zu setzen. Soll aber die Arbeit sich auf V,=1 cbm ge-
fordertes Volumen beziehen, so ist
als Faktor vor den Logarithmus
statt p, der hohe Druck p, zu
getzen. Die Kompressionsarbeit
fiir 1 cbm ist bei gleichem Druck-
verhéltnis fiir alle Gase gleich groB.
Will man die Arbeit fiir 1 kg
Gas berechnen, so ist in Gl. 1 statt V,
das spezifische Volumen v, zu setzen.
Im Entropiediagramm ver-
liuft die Isotherme auf einer I'-
Linie von 4, nach E, (Abb. 20);
den Wiarmewert der Kompressions-
arbeit erhdlt man als Produkt
zweier Faktoren
AL, =(48)T,.
Im 7'S-Diagramm ist die T'-
Linie eine wagrechte Gerade und
die Arbeit zeigt sich als Rechteck-
fliche mit der Breite 4,E, =48
und der Héhe 7,; im JS-Diagramm sind die Entropiewerte als Abszissen bei-
behalten, als Ordinaten sind statt der absoluten Temperaturen die Wirmeinhalte
aufgetragen. Fiir die Isotherme kann daher die Entropieabnahme A48 in gleicher
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Weise wie aus der T'S-Tafel abgestochen werden, wobei in der JS-Tafel die
Flache allerdings ihre Bedeutung verliert.

Sowohl aus dem pv-Diagramm als auch aus dem Entropiediagramm ist er-
sichtlich, daB die isothermische Verdichtung den kleinsten Arbeitsaufwand fiir
1 kg Fordergewicht verlangt.

b) Adiabatische Verdichtung von 4, nach 4,

Nach fritherem hat der Warmewert der eigentlichen Verdichtungsarbeit (Fliche
B,/ B, A, A4,, Abb.19) den Betrag ¢, (T — T,). Dazu kommt noch die Gleichdruckarbeit

Py — Py Yy,
so daB die Gesamtarbeit nétig ist

cl)

L= A4 Ty —T,)+ pyvy, — 2, .
Mit den Gleichungen

p1v1=RT1, pav?.:RT‘z’
und
o — AR
v —1
wird
k D)
Lad = ]—{,‘T]_ (p.z Vg — Py vl) .......... (-)
und mit
c,=c¢,+AR
C ’
L,= 2‘[’— T, —T). . . . .. ... ... (3)
Eine dritte Form folgt aus Gleichung
Kk , __kRT, (T_“,’ )
Lad—k_lR(Tﬁ _Tl)_k___l T1 -
b k=1
—_ " Pa\ ¥ _ 1
L,= 1P [(p) lJ ........ (4)

Setzt man in Gl 4 statt des spezifischen Volumens v, das Gesamtvolumen V,, so
erhilt man die Gesamtarbeit auf ¥, cbm; wird V,=1 cbm eingefiihrt, so ergibt
sich die Arbeit auf 1 cbm angesaugtes Gas. Die entwickelten Gleichungen gelten
fiir unverdnderliche Werte von ¢, und ¢,

Rascher als mit diesen Formeln mit gebrochenen Exponenten 1ost sich die
Aufgabe mit Hilfe der Entropietafel. Die adiabatische Verdichtung zeichnet sich
darin als Senkrechte von 4, nach A4,. Aus der 7'S-Tafel ergibt sich die gesamte
Kompressionsarbeit auf 1 kg nach Abstechen der Endtemperatur 7,’ als das Pro-
dukt zweier Faktoren

ALadch (TQ,_Tl):
worin die Verdnderlichkeit der spezifischen Wirme ¢, durch Einsetzen eines Mittel-
wertes beriicksichtigt wird.

In der JS-Tafel erhilt man 4 L,, unmittelbar als Abstand des Endpunktes 4,
vom Anfangspunkt 4,, da der Warmewert gleich dem Unterschied der Warmeinhalte

AL,,=1,—1,

ist. In Zahlentafel 6 sind diese Ergebnisse fiir die Druckverhiltnisse von 2 bis 10
enthalten, wie sie sich aus der JS-Tafel ergeben; der gleichen Quelle entstammen



56 Kolbenkompressoren.

die Endtemperaturen unter Annahme einer Anfangstemperatur von 20°C. Bei
Druckverhéltnissen iiber 4 nehmen die Endtemperaturen unzuldssig hohe Werte
an. Dividiert man die GréBen ¢, — ¢, durch ¢, —1¢,, so findet man die mittleren
spezifischen Wérmen; man erkennt ihr Ansteigen mit zunehmenden Druck- und
Temperaturgrenzen.

Zahlentafel 6.

Wirmewerte der adiabatischen und isothermischen Arbeit fiir 1 kg Luft.

Anfangszustand p, =1 Atm.; ¢,=-20°C
B 2 8 4 5 6 7 8 9 10
Y2
A Lgq keal 15,6 25,6 34,0 414 474 52,8 57,6 62 66,2
' °C 85 124 160 190 | 214,2 235 | 254,3 2715 288,5
Com 0,240 0,240 0,242 0,243 0,244 | 0,245 0,246 0,247 0,247
48 0,0474| 0,0745| 0,0945| 0,110 0,1225/ 0,1335 0,1422 0,151 0,158
AL, 13,9 21,8 27,7 32,2 35,9 39,1 41,6 443 46,3
%LLL 0,891 0,874 0,814 0,778 0,758 0,741 0,722 0,714 0,70
ad
Anfangszustand p, = 10 Atm.; ¢, =—20°C
Pe Atm. 20 30 40 50 60 70 80 90 100
AL, keal 14,9 25,8 34,0 41,2 46,7 51,8 56,0 60,2 63,6
t,'°C 80 123,2 154,6 178,6 199 | 2155 228,5 241,2 252
Com 0,248 0,248 0,252 0,260 0,261 0,265 0,268 0,272 | 0,274

Die Zahlentafel 6 enthélt ferner die zu jedem Druckverhaltnis gehorige Entropie-
#nderung und damit die isothermische Verdichtungsarbeit 4L, auf 1kg Luft.
Das Verhéltnis beider Arbeiten nimmt mit zunehmendem Druckverhdltnis stetig
ab. Endlich ist die Bestimmung der Arbeit bei adiabatischer Verdichtung wieder-
holt mit denselben Druckverhdltnissen, aber vom Anfangsdruck p, ==10 Atm.
ausgehend. Der Wérmewert AL, auf 1 kg Luft wird nur wenig beeinfluflit, ob-
schon die spezifische Wirme ¢, wesentlich gewachsen ist, dafiir sind die End-
temperaturen #, nicht mehr so hoch.

¢) Polytropische Verdichtung.

Wird der Zylinder sowohl an der Mantelfliche als auch an den Deckeln gut
gekiihlt, so kann die Kompressionslinie 4,4, zwischen Isotherme und Adiabate
verlaufen.

Fiir die Gleichung der Drucklinie im pv-Diagramm darf gesetzt werden

pv™ = Konst.,

worin der Exponent m zwischen 1 und k= zﬁ liegt. Setzt man fiir ungefdhre Entwurfs-

berechnungen m konstant voraus, so lassen sich zur Berechnung der Arbeit die
Gl 2 oder 4 beniitzen, wenn statt k¥ der kleinere Wert m eingesetzt wird.

Im Entropiediagramm darf mit geniigender Genauigkeit die Polytrope als
gerade Strecke gezeichnet werden, die von A, aus schrig links aufwérts lduft
(4,4,, Abb. 19). Legt man durch 4, die v,-Linie bis zum Schnitt B, mit der Wag-
rechten A4,E,, so findet sich der Exponent m aus den Abschnitten 4, B, und A, B,

__AIEI
m—AlBl'-
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Wiirde man dieses Verfahren wiederholt auf Teilstiicken der ganzen Strecke 4,4,
anwenden, so wiirde man finden, daB m sich ganz wenig dndert. Da aber die Be-
dingung eines gleich bleibenden Wertes m eine ziemlich willkiirliche ist, darf der
Einfachheit halber die Gerade 4,4, als Zustandslinie beibehalten werden.

Mit Beniitzung der 7'S-Tafel ergibt sich die Kompressionsarbeit

T,+T
ALy, (@, —T,) 4 (5, —8)( ) L 5)
Aus der JS-Tafel wird das erste Glied als senkrechter Abstand der Punkte 4,
und 4, abgestochen; das zweite Glied bedeutet die wihrend der Verdichtung aus
dem Zylinder abzufiihrende Warme und wird mit Ablesen von (S, —8,) aus einer
der beiden Tafeln berechnet.

23. Beispiel: Ein Kompressor sauge in der Minute 100 cbm Wasserstoff von
20° C an und verdichte das Gas von 1 Atm. auf 8 Atm. absol. Es soll der Energie-
bedarf bei adiabatischer Verdichtung berechnet werden.

Loésen wir zunichst die Aufgabe unter der Annahme, die Maschine sauge Luft
von auBen an, was gewohnlich bei Abnahmeversuchen tatséchlich der Fall ist, so
ergibt die Entropietafel fiir Luft oder Zahlentafel 6

Luft:
Spez. Volumen Anfang Verdichtung v, = 0,86 cbm/kg
Fordergewicht . . . . . e ... G= -(%()8% ==116,3 kg/min.
Kompressionsarbeit . . . . . i, — 1, = AL, ;=157, koal kg
Energiebedarf . . . . . . . . . N, ,= 5—’3—6—3(—)2—-7?51—16—’?1 =638 PS.

Die Entropietafel fiir Luft kann hier ebenfalls beniitzt werden zur Bestimmung
der Kompressionsarbeit, wenn das Ergebnis mit dem Verhiltnis der Molekular-
gewichte multipliziert wird. Fiir Luft ist m,=— 2895, fiir Wasserstoff m =2, man
erhilt damit

Wasserstoff:
. 28,95 ‘

Spez. Volumen Anfang Verdichtung v, = 0,86 = 12,45 cbm kg

" - 100
Foérdergewicht . . . . . . . . . . == in.

6rdergewicht G 1245 8,02 kg/min

. . 28,95
Kompressionsarbeit . . . . . AL, =576 — = 833,7 keal [kg
. 8383,7-428-8,02

E bedarf . . . . . . . .. _—— = .

nergiebedar N, 60.75 638 PS

Wie zu erwarten war, ist der Energiebedarf gleich groB, ob Wasserstoff oder Luft
gefordert wird, ebenso ist die Ansaugemenge dem Volumen nach dieselbe; dagegen
zeigt sich der groBe Unterschied in den Fordergewichten, die sich wie die Mole-
kulargewichte verhalten.

24. Beispiel: In Abb. 20 sind die drei besprochenen Arten der Zustandsénde-
rungen zwischen den Pressungen p, =1 Atm. und p,=25 Atm. mit Beniitzung der
J §-Tafel gezeichnet. Vorausgesetzt ist trockene Luft mit ¢, = 20°, v, = 0,86 chbm kg.

Fiir die Isotherme A4, E, ist

48 =0,11; AL, =0,11-293 — 32,23 kcal [kg.
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Die Adiabate 4,4, erreicht eine Endtemperatur von 190° und verlangt die
Arbeit (Strecke 4,4,
AL,;—41,4 kcal/kg.

Die Polytrope ist unter Annahme eines Exponenten m = 1,25 gezeichnet. Macht

E
man BlAlleé—i—l—, so ist der Punkt B, bestimmt; die v-Linie durch B, schneidet
die p,-Linie im gesuchten Endpunkt A, der Polytrope. Diese Zustandsinderung
ergibt eine Endtemperatur von #, —=128° (7,=401) und verlangt die Arbeit

293 -+ 401
AL,=2624-0,0344. = —

= 38,2 keal/kg.

Wihrend der Kcmpression sind vom Kiihlwasser 11,9 kcal/kg aus dem Zylinder
abzufiihren (abgesehen von Kolbenreibung und Nebeneinfliissen). Gegeniiber der
Adiabate vermindert sich der Arbeitsbedarf um 3,7 kcal/kg oder um 7,8 v. H.

Wendet man das Verfahren zur Einzeichnung der Polytrope fiir Zwischen-
punkte an, z. B. fiir p—2 Atm,, so erhdlt man den Linienzug 4,4,4,, der als
Zustandslinie fiir konstanten Exponenten m anzusehen ist. Die Abweichung von
der Geraden 4,4, ist unbedeutend und die Annahme iiber die Unverénderlichkeit
des Exponenten iiberhaupt recht willkiirlich. Wie spéter gezeigt wird, verlduft die
Kurve des wirklichen Prozesses gewdhnlich rechts von der Geraden 4,4, vorbei,
selten aber links davon.

— 26,3 11,9

29. Schidlicher Raum.

Stellt man den Kolben des Kompressors in das Hubende, so bildet sich im
Zylinder zwischen Kolben und Deckel der schadliche Raum, dessen GréBe mit
dem Hubvolumen verglichen wird. Dieser Raum 148t sich an der fertigen Maschine
durch Wasserfiillung abmessen oder aus der Zeichnung des Zylinders berechnen;
er hingt nicht nur ab vom Abstand zwischen Kolben und Deckel in der Totlage,
sondern auch noch von der Bauart der AbschluBorgane und ihrer Lage zum Zy-
linder, da die Hohlungen bis zu den geschlossenen Steuerungsorganen zum schad-
lichen Raum zugehéren.

Es soll nun der EinfluB dieses vom Kolben nicht beschriebenen Teiles des
gesamten Zylindervolumens auf den ArbeitsprozeB untersucht werden.

Liuft der Kolben beim Riickgang in den toten Punkt, so ist das AusstoBen
der verdichteten Menge beendet und es bleibt ein Rest im schiddlichen Raum

zuriick. Nun geht der Kolben wieder vorwérts,
kann aber erst eine neue Menge von aullen
ansaugen, wenn das verdichtete Restgas sich auf
den Ansaugedruck ausgedehnt hat.

Diese Expansion der Restmenge aus dem
schidlichen Raum bewirkt zweierlei, sie be-
einflult ndmlich die Fordermenge bzw. die
Zylinderabmessungen und den Energiebedarf.
Im pwv-Diagramm Abb. 21 ist die Expansions-
linie 4,4, sichtbar; sie trifft die Ansaugelinie
in A,, von wo das Einstromen beginnt, das
durch die Strecke 4,4, dargestellt ist. Die An-

saugemenge hat sich vermindert im Verhéltnis der Strecke 4,4, —=s, zur Strecke s,
die das Hubvolumen darstellt. Man nennt das Verhiltnis
s

PR
L
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den volumetrischen Wirkungsgrad. Bedeutet ¥, das vom Kolben in der
Zeiteinheit durchlaufene Hubvolumen, so heiBt 1,V, ,indizierte Saugleistung®,
da 1, durch die Strecken s, und s unmittelbar aus dem Indikatordiagramm ab-
gemessen wird

Die Liefermenge ist um den Faktor 1, kleiner als das Hubvolumen oder es
muB beim Entwurf einer Maschine fiir vorgeschriebene Fordermenge das Hub-
volumen entsprechend grofer ausfallen. Ein kleiner volumetrischer Wirkungsgrad
erhoht somit die Anlagekosten.

Man erkennt aus Abb. 21, daB A, nicht nur von der Grofie ¢;— %’- des schid-

lichen Raumes abhiingt, sondern auch vom Druckverhiltnis. Je weiter der Anfangs-
punkt A, der Expansion nach rechts und je hoher er liegt, desto kleiner wird s,.

Man kann 4, berechnen, wenn man das Druckverhiltnis kennt oder wenn sich
die spezifischen Volumen v, und v, am Anfang und am Ende der Expansion aus
der Entropietafel ablesen lassen. Hat sich ndmlich die Restluft auf den Ansauge-
druck ausgedehnt, so ist vom Zylindervolumen nur noch 4,s zur Aufnahme einer
neuen Menge befihigt, da der Kolben bereits den Raum s — 4,s wihrend der Ex-
pansion beschrieben hat. Zu Beginn der Expansion ist die Restmenge auf den
Raum s, zusammengedringt, am Ende hat sie sich ausgedehnt auf den Raum
8o+ 8— 4,8; da sich diese Réume wie die zugehorigen spezifischen Volumen ver-
halten, folgt

v, St 8— s

Vg o
Setzt man 60:%"—, so ist
v
}.0=1—so<v—4——> T (0)]

3

Fiir die Bestimmung von v, und v, ist noch die Frage zu entscheiden, nach
welchem Gesetz sich die Expansion vollzieht. Vielfach nimmt man der Einfachheit
halber die Adiabate, namentlich wenn dies fiir die Kompressionslinie ebenfalls
geschehen ist; dann ist v;,—wv, und v,=wv,. Im Entropiediagramm gilt dann
dieselbe Senkrechte als Expansionslinie, die fiir die Kompression gezeichnet wurde.
Auf den indizietten Energiebedarf hat alsdann der schidliche Raum keinen Einflu.
Der Vorgang laBt sich so vorstellen, als ob im Zylinder zwei Mengen nebenein-
ander verdichtet wiirden, von denen die wirklich geforderte Menge auf der Strecke s,
angesaugt und auf dem Wegstiick 4,4, fortgedriickt wiirde, wihrend der andere
Teil als Restgas stets im Zylinder bleibt und den Kreisprozef A4,4,A4,A4, wieder-
holt zuriicklegt.

Richtiger ist es — wie spiter gezeigt wird —, wenn die Expansionslinie als
Polytrope gezeichnet wird. Setzt man in Gl 6 das Druckverhiltnis ein, so erhilt

man
1
—]—p |(Pa\m _
hy=1 8"[(@1) 1J.

Die Temperatur der Restgase zu Beginn der Ausdehnung (4,) ist etwas kleiner
als am Ende der Verdichtung (4,); ferner stromt im Verlauf der Ausdehnung
meistens Wiarme von den Wandungen an das Gas. Im Entropiediagramm Abb. 20
zeigt sich daher die Expansionslinie als eine schrig nach rechts abfallende Ge-
rade 4;4,. Ferner bedeutet die Fliche unter dem Linienzug 4,4, E, die zuriick-
gewonnene Expansionsarbeit 4L, auf 1 kg Gas, die nun nicht mehr iibereinstimmt
mit der Kompressionsarbeit 4 L,.
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Nun sind aber die arbeitenden Mengen verschieden. Die Arbeit L, wird vom
Restgewicht G, geleistet, die Arbeit L, von der Summe aus Nutzgewicht @, und
Restgewicht @, verbraucht; bedeutet nun L die Gesamtarbeit bezogen auf 1 kg
Nutzgewicht, so folgt

ALG,=AL,(G,+@,)—AL,G,.

Nun findet sich die nutzbare Fordermenge aus dem Hubvolumen ¥,

G ="
n 'v]
und die Restmenge
g — % Vi
7 v, ’
folglich ist
AL=—AL +2% AL, —AL) . . . . ... .. (7
Uy,

Bei gleichem Verlauf beider Kurven (beide Adiabaten) fillt das zweite Glied
weg und der ganze Arbeitsbedarf ist gleich der Kompressionsarbeit auf 1 kg Nutz-
gewicht, d. h. der schidliche Raum ist ohne EinfluB auf den Energiebedarf. Das
zweite Glied kann aber positiv oder negativ ausfallen, je nachdem die Kompres-
sionsarbeit groBer oder kleiner als die Expansionsarbeit wird. Findet eine kriftige
Heizung des Gases wihrend der Ausdehnung statt, so fillt das zweite Glied negativ
aus, was fiir den Arbeitsbedarf giinstig ist. Immerhin bleibt der Gewinn stets in
bescheidenen Grenzen, da der Arbeitsunterschied mit der kleinen Verhéltniszahl ¢,
multipliziert werden mu8.

Man erhdlt hieraus die wichtige Erkenntnis, daB dem schidlichen Raum be-
ziiglich der Arbeit nicht die hohe Bedeutung zukommt, wie dies z. B. bei der
Dampfmaschine der Fall ist. Die schddliche Wirkung besteht nur in der Ver-
kleinerung der Liefermenge bzw. in der VergréBerung der Hauptabmessungen. Bei
kleineren schnellaufenden Maschinen hat auch diese Wirkung keine groBe Bedeutung.

Besitzt das Restgas am Ende der Ausdehnung eine hihere Temperatur als die
einstromenden (ase, so entsteht durch die Mischung beider Mengen eine mittlere

Temperatur
. Gn tO + Gr t4 (8)
" Gn ——’— GT ’

Im Innern des Zylinders herrscht demnach eine hohere Temperatur als im
Saugrohr, sie kann eine weitere Steigerung erfahren durch Wirmeaufnahme von
den Wandungen wihrend des Ansaugens, so daB die Temperatur ¢, zu Beginn der

Kompression noch iiber ¢, gestiegen ist. Es
ist daher selten richtig, die AuBentemperatur g,
zugrunde zu legen als Anfangszustand fiir die
Kompression.
Sind Filter und sonstige Widerstdnde in
die Saugleitung eingeschaltet, so stellt sich ein
Unterdruck im Zylinder ein, alsdann liegt die
Ansaugelinie im pv-Diagramm tiefer als die
atmosphérische Linie (Abb. 22).
Entnimmt in diesem Fall der Kompressor
Luft von auflen, so entspricht der wirklich
eingefiihrten Menge nur der Abschnitt s, auf der atmospirischen Linie zwischen
den Kurven; der volumetrische Wirkungsgrad wird demnach durch die Wider-
stinde in der Saugleitung vermindert; beim Entwurf von Luftkompressoren ist
dieser Umstand stets in Rechnung zu ziehen.
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Lange Saugleitungen konnen trotz der Rohrreibung einen giinstigen EinfluBl
auf die Liefermenge ausiiben, namentlich bei Maschinen mit groBen Kolbenge-
schwindigkeiten. Wéihrend des ersten Teiles des Kolbenhubes miissen nédmlich die
Gasmassen im Saugrohr beschleunigt werden, der Unterdruck im Zylinder ver-
groBert sich dadurch (Abb. 23); im
zweiten Teil des Ansaugehubes erzeugt
die Stréomungsenergie des sich ver-
zogernden Gases ein Anwachsen des
Druckes, so dafi die Sauglinie im Dia-
gramm gegen das Hubende iiber die
atmosphérische Linie steigt. Der Zy-
linder enthdlt nun bei Beginn des Riick-
hubes, d. h. bei Beginn der eigent-
lichen Verdichtung eine grofere Gewichtsmenge als bei kleinerem Druck der Fall
wire. Diese Erscheinung kann als eine dynamische Vorkompression des Gases
wiahrend des Ansaugens aufgefaBBt werden, die eine VergroBerung der Liefermenge
zur Folge hat. Der giinstige EinfluB auf den volumetrischen Wirkungsgrad 1a8t
sich im Diagramm dadurch sichtbar machen, da8 man die Kompressionslinie bis
zum Schnitt mit der atm. Linie verlingert (Abb. 23). Die Strecke s, wird nun
grofler und 1, kann sogar iiber 1 steigen (s, > ).

Bei Maschinen mit méBigen Drehzahlen treten in langen Leitungen periodische
Druckschwankungen auf, die in der Gestalt der Sauglinie sichthar werden.

Zur einheitlichen Beurteilung von Luftkompressoren bei Abnahmeversuchen
ist zu empfehlen, lange Saugleitungen auszuschalten.

25. Beispiel: Es soll der EinfluB eines schddlichen Raumes von ¢ =15 v. H.
auf Ansaugevolumen und Energiebedarf ermittelt werden unter Beniitzung der in
Beispiel 24 vorausgesetzten Verhéaltnisse.

Die in Abb. 20 eingezeichnete Polytrope A, A4, ist entstanden unter der An-
nahme, das Gas kiihle sich vom Beginn zum Ende des AusstoBens von 190° auf
150° ab und erreiche am Ende der Expansion (4,) eine Temperatur von 60°.
Legt man durch 4, die v-Linie bis zum Schnitt B; mit der Wagrechten durch 4,
so findet sich der Exponent

AE

878
=4,B, 1,18.
.. . 29,3-423
Fiir 4, ist t, =150° (423 abs.) U= "E5000 — 0,248 cbm/kg
. . 29,3-333
Fiir 4, ist t,=— 60° (333 abs.) % ="30000 — 0,974 cbm/kg
Damit betrigt der volumetrische Wirkungsgrad
0,974 )
ly=1—0,05 (0 248 =0,853.
Aus Abb. 20 kann abgelesen werden
Kompressionsarbeit AL,=26,2 40,0344 293 +ﬂ == 38,2 kcal kg
Expansionsarbeit AL,=22,0-0,0528 %ﬁ =420
UberschuB8 an Exp.-Arbeit AL,— ALc = 38
Gesamtarbeit AL=382— 0,05-086-38 = 37,54

0,248 ’ ”
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Die Expansion aus dem schidlichen Raum verursacht unter den obwaltenden
Verhiltnissen eine Ersparnis an Arbeit von 1,7 v. H. Zur Berechnung der Misch-
temperatur bestimmen wir das Verhéltnis

Q. &v, 005086
G v, 0850048 %204

n

Setzt man eine AuBentemperatur von 12° voraus, so wird

Gr
_t°+é,;t4_12+0,204-60
o G, 1,204

t = 20,3".

m

Die Temperatur des Gases zu Beginn der Kompression ist also wesentlich groBer
als im Saugrohr.

Wiirde die Expansion adiabatisch verlaufen, so wire v,=0,272, v, =0,86;
damit wiirde 4, auf 0,892 anwachsen, die Arbeit wiirde sich dagegen nicht &ndern.

30. Liefergrad.

Die aus dem Indikatordiagramm bestimmte ,indizierte Saugleistung® gibt uns
nur die ungefihre GroBe des angesaugten Gasvolumens; meistens ist die wirkliche
Liefermenge noch kleiner und nahert sich nur bei tadelloser Maschine der indi-
zierten. Ist z. B. der Kolben undicht, so entweicht durch ihn Druckluft aus dem
Zylinder wihrend des AusstoBens und die Lieferung in das Druckrohr vermindert
sich. Im Indikatordiagramm hat aber dieser Fehler eine gegenteilige Wirkung zur
Folge; die Undichtheit verursacht namlich ein rascheres Abfallen der Expansions-
linie, also eine scheinbare Zunahme des volumetrischen Wirkungsgrades. Die gleiche
Wirkung haben sonstige Fehler an der Betriebsmaschine, némlich Undichtheiten
in den Steuerorganen und in den Leitungsanschliissen.

Fiir die Beurteilung der Leistungsfihigkeit eines Kompressors ist das wirklich
in der Zeiteinheit geférderte Gasgewicht G, mafgebend. Dieses in .der Druck-
leitung flieBende Nutzgewicht muB unmittelbar gemessen werden, wozu das Auf-
filllverfahren oder die Messung mittels Ausfluldiisen Verwendung finden. Fiir die
Untersuchung wihrend des normalen Betriebes kann eine Stauscheibe in die Druck-
leitung eingesetzt werden, nachdem sie vor Gebrauch geeicht worden ist.

Meistens gibt man statt des Nutzgewichts das entsprechende Volumen ¥V, an,
bezogen auf ,Ansaugeverhéltnisse“. Man hat zu diesem Zweck nur notig, aus
Druck und Temperatur das spez. Volumen v, im Saugstutzen zu berechnen und
erhilt

V,=6G, v,.

Nun 1aBt sich dieses nutzbare Ansaugevolumen mit dem Hubvolumen vV, ver-
gleichen, das der Kolben in derselben Zeit beschreibt. Man nennt dieses Ver-

héltnis l:% den Liefergrad des Kompressors. Diese Zahl ist aus den ange-
tithrten Griin?len meist kleiner als der volumetrische Wirkungsgrad 1, und kann
im besten Fall in seine Nihe riicken. Er kann aber bei ldngerer Betriebsdauer
der Maschine wesentlich unter 4, sinken.

Wie bereits betont, erfolgt die Bestimmung des Liefergrades am genauesten
durch Messung des geforderten Gewichts mittels AusfluBdiisen. Eine angenéherte
Methode beniitzt das Indikatordiagramm, in das die am Druckmanometer abge-
lesene Pressung p, eingetragen wird. Mit dem Abschnitt s, dieser Linie (Abb. 24)
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ist das Fordergewicht proportional, daher betragt
das in einem Hub geférderte Gewicht

q T

n ,03 )

worin F die nutzbare Kolbenfliche und v, das
spezifische Gewicht iiber dem Druckventil bedeutet,
entsprechend dem Druck p, und der Temperatur 7',.
Das entsprechende Ansaugevolumen ist nun

V, =G, o=
Vs
daher
lﬁﬁ%vﬂ_fﬁ_ﬂ)&._.......(g)

~ Fs swv, sTyp,’
worin T, und p, fir den Zustand im Saugstutzen gelten.

Diese Bestimmunyz ist mit @hnlichen Méngeln behaftet, die bei der Bestim-
mung der Liefermenge aus der Ansauglinie s, betont worden sind. Bei undichtem
Druckventil flieBt das Gas in den Zylinder zuriick, ohne daB s, im Diagramm
kleiner wird; die Strecke kann sogar zunehmen, da sich die Kompressionslinie nach
rechts verschiebt. Ferner bleibt die Temperatur wéhrend des Ausstoens nicht ganz
konstant, sondern nimm¢t vom Anfang zum Ende ab, so daB #, <#, ist. Da aber nur ¢,
gemessen und in die Gleichung eingesetzt werden kann, ergibt sich 1 etwas zu groB.

Héufig zeigt das Indikatordiagramm in seiner Ausstoflinie Schwingungen an.
Sie entstehen durch das stoBweise Eroffnen des Druckventils, das bei noch ver-
haltnisméBig groBer Kolbengeschwindigkeit stattfindet. Diese Schwingungen lasse n
sich durch stdrkeres Drosseln des Gasdurchflusses, d. h. durch Verkleinerung des
Ventilhubes vermeiden. Allerdings vergroBert sich dadurch die Arbeitsfliche, da
nun die gleichméaBig verlaufende AusstoBlinie wesentlich iiber die Linie des Be-
triebsdruckes zu liegen kommt.

31. Wirkungsgrad des Energieumsatzes.

Soll eine bestimmte Gasmenge V, vom Anfangsdruck p, auf den Enddruck p,
gebracht werden, so ist der Arbeitsbedarf am kleinsten, wenn die Verdichtung bei
gleichbleibender Temperatur vor sich geht. Die Isotherme ist daher die bei allen
Kompressoren zu erstrebende ideale Verdichtung.

Das Verhiltnis der isothermischen Kompressionsarbeit zu der dem Kompressor
zugefithrten Energie heit der isothermische Wirkungsgrad #,,. Er darf als
MafBzahl fiir die Giite der Verdichtung angesehen werden und ist zum Vergleich
aller Kompressoren untereinander zu beniitzen.

An den Kolbenkompressoren kann ferner der mechanische Wirkungsgrad
unterschieden werden. Es ist dies das Verhiltnis der mittels Indikatordiagramm
bestimmten Leistung zur zugefiihrten Energie und zeigt uns die durch Maschinen-
reibung verlorene Energie an.

Geschieht der Antrieb durch Elektromotor, so ist die dem Kompressor zu-
gefilhrte Energie aus den Schalttafelablesungen leicht zu bestimmen, wenn der
Wirkungsgrad des Motors bekannt ist.

Bei Kolbenkompressoren mit unmittelbarem Antrieb durch Dampfmaschinen
oder Gasmotoren kénnen Antriebsmaschine und Kompressor indiziert werden. Das
Verhiltnis beider indizierten Leistungen 1Bt sich als mechanischer Wirkungs-
grad der ganzen Anlage bezeichnen. Er ist ein MaB fiir die Reibungsarbeit
der bewegten Teile von Motor und Kompressor.
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Die indizierte Leistung des Kolbenkompressors wird wie bei Dampfmaschinen
dadurch bestimmt, daB auf jeder Zylinderseite eine grofere Zahl Diagramme wih-
rend des Betriebes abgenommen werden, aus denen der mittlere Uberdruck p; mit
dem Planimeter ausgemessen wird. Ist F' die nutzbare Kolbenfliche (abziiglich
Kolbenstangenquerschnitt), so ist die indizierte Leistung auf einer Zylinderseite

__FSn&._
T 680-75

Es empfiehlt sich, diese Rechnung fiir jeden Zylinder bzw. Zylinderseite ge-
sondert durchzufiihren und die erhaltenen Werte zu addieren.

Zur Beurteilung eines Kompressors mit Dampfmaschinenantrieb wird haufig
das Dampfgewicht angegeben, das ndtig ist, um 1 cbm Gas auf den verlangten
Enddruck zu bringen.

Der isothermische Wirkungsgrad der ganzen Anlage gibt allein ein
einwandfreies Urteil iiber die Maschinenanlage und kann zum Vergleich heran-
gezogen werden, vorausgesetzt, daBl die Liefermenge durch unmittelbare Messung
bestimmt worden ist. Er ist das Verhéltnis der isothermischen Kompressionsarbeit
zu der im Dampf enthaltenen Energie, die bei verlustloser Maschine abgegeben
werden koénnte.

Bestimmt man demnach aus Anfangs- und Endzustand des Dampfes im Ein-
strom- bzw. Auspuffrohr das theoretische Warmegefille mit Hilfe der Entropietafel
fiir Wasserdampf (Stodola oder Mollier) unter Annahme adiabatischer Expansion,
so folgt damit der theoretische Dampfverbrauch fiir 1 PS/h. Mit dem wirklich
gemessenen Dampfverbrauch ist dadurch die Dampfenergie, d. h. der Nenner des
isothermischen Wirkungsgrades bestimmt.

N (10)

26. Beispiel: Auf Zeche ,Friedrich Ernestine“ ist ein Verbundkompressor der
Firma Pokorny & Wittekind zur Aufstellung gelangt'), an dem der Dampf-
kessel-Uberwachungsverein im Oberbergamtsbezirk Dortmund Versuche durchgefiibrt
hat. Die Dampfmaschine brauchte in der Stunde 5163,8 kg gesittigten Dampf von
10,4 Atm. absol. Eintrittsspannung und 1,1 Atm. Gegendruck. Der Wéarmeinhalt
betrigt daher am Eintritt 667 keal, am Auspuff 576 kcal, das theoretische Warme-
gefille bei adiabatischer Expansion ist

H,= 667 — 576 = 91 kcal

(nach Entropietafel von Stodola). Der theoretische Dampfverbrauch fiir 1 PS/h
betrigt

75.60.60 632
.D0: EE* = —EI—O = (),95 kg,
somit ist die im Dampf enthaltene Arbeitsfahigkeit
5163,8
N= 605 743 PS.

Der Kompressor hatte 1,6922 cbm/sek Luft (aus dem Indikatordiagramm be-
stimmt) von 1,01 Atm. auf 7 Atm. absol. zu verdichten. Die isothermische Kom-
pressionsarbeit ist demnach

10100 7
Nis= 1,6922 '“‘7—5—' lniai
folglich betrigt der isothermische Wirkungsgrad der ganzen Anlage
7,,=441,2:743 =10,593.

— 441,2 PS,

1) Siehe Zeitschr. d. Ver. d. Ing. 1909, 8. 1758.
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32. Bestimmung der Hauptabmessungen.

Soll ein Kolbenkompressor entworfen werden, so ist auler dem Druckverhltnis
das nutzbare Ansaugevolumen V, fiir die Zeiteinheit, z. B. fiir die Minute, vor-
geschrieben. Die Bestimmung der Zylinderabmessungen, d. h. Durchmesser D und
Hub 8 geschieht in #hnlicher Weise wie bei Wasserpumpen nach der Gleichung

V,=4iF8ni . . . . . . . .. ... (11)
Hierin ist
t=1 fiir einfach wirkende Kompressoren,
t=2 fiir doppeltwirkende Kompressoren.

Der Liefergrad ist vorerst abzuschitzen, wobei der volumetrische Wirkungs-
grad 1, einen Anhaltspunkt gibt, der seinerseits vom schédlichen Raum und vom
Druckverhéltnis abhéngig ist. Zur Vorsicht ist i stets kleiner als i, zu wihlen,
um den fast unvermeidlichen Undichtheiten Rechnung zu tragen. Diese Fehler
wachsen mit dem Druckverhiltnis

Die Drehzahl » ist in weiten Grenzen beliebig wihlbar; immerhin darf bei
groBen Maschinen die mittlere Kolbengeschwindigkeit

(S

™30 7
einen zulissigen Wert nicht iiberschreiten. Er bewegt sich in denselben Grenzen
wie bei Dampfmaschinen, fiir groBe Geblise ist schon 4 m/sek iiberschritten worden.
Durch Wahl von ¢, ist aus Gl. 11 die nutzbare Kolbenfliche F bestimmt und
damit die Zylinderbohrung D. Geht die Kolbenstange durch den betreffenden
Raum, so ist fiir die ganze Kolbenfliche ein kleiner Zuschlag zu machen (etwa
3 v.H.). Endlich ist zu beachten, daB % <2.

Die friitheren Rechnungen zeigen, daB der Energiebedarf ohne Kenntnis der
Zylinderabmessungen bestimmt werden kann. Vorziiglich hierzu eignet sich die
Entropietafel, die den Warmewert 4L der Kompressionsarbeit auf 1kg Gas ab-
messen lift. Mit diesem Wert AL kann man den mittleren Uberdruck p, des
pv-Diagramms ausrechnen, ohne das pv-Diagramm aufzeichnen zu miissen.

Es ist nimlich die vom Kolben aufgenommene Energie, wenn G das Forder-
gewicht in der Stunde bedeutet

(12)

No— (AL)427 @
: 3600-75 °
Fir die doppeltwirkende Maschine mit dem mittleren Uberdruck p, ist auch
__FSnp,
Ni= 30-75 °
Setzt man
@1V 1y 60 pgn,
vy Yy
so ergeben beide Beziehungen
i:l(AI_/) 427 (13)
vl

Die Gleichung zeigt, daB der mittlere Uberdruck als Arbeit auf 1 cbm wirklich
angesaugter Menge aufgefalt werden kann.
Kleine Kompressoren werden hiufig als Schnelliufer gebaut und besitzen ver-
héltnismaBig grofe hin und her gehende Gewichte G,, namentlich wenn sie ab-
Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 5
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gestufte Kolben aufweisen. In diesem Fall mufl der Beschleunigungsdruck be-
riicksichtigt werden, dessen groBter Wert den Gegendruck des Gases nicht iiber-
schreiten darf.

Der Beschleunigungsdruck auf die Einheit der Kolbenfliche berechnet sich aus

— =7 )_G,.o_

g=w r(cosoc_|_lc032¢x Fg' t (14)
worin % das Verhidltnis des Kurbelhalbmessers zur Schubstangenlinge bedeutet
(meistens %Z%«) Das positive Zeichen gilt fiir Hingang (Saugen), das negative

fiir Riickgang des Kolbens (Kompression).
Setzt man zur Abkiirzung

fﬁ_e,”_§EYS"”%,_
Fg? "7\30) 2Fg " o

so ergeben sich fiir ¢ nach Gl 14 folgende Werte wihrend des Riickganges

Die Beschleunigungsdriicke verlaufen bei Vernachlassigung der endlichen
Lénge der Schubstange nach der Geraden A’OB’ (Abb. 25), bei Beriicksichtigung

v0n~;— nach der Linie AO’B.

Der grofite Wert des Druckes
entsteht als Verzogerungsdruck,
wenn der Kolben am Ende des
AusstoBBens in die innerste Tot-
lage gekommen ist. Man erkennt
aus Gl. 14, daB der Ausdruck S»?
einen Hochstwert nicht iiber-
schreiten darf, damit die hin
und her gehenden Massen nicht
ungiinstig auf den Gang der
Maschine wirken. Das Ver-

haltnis ﬁ ist bei Schnelldufern

D
recht klein zu halten, die Maschine
sollalsokurzhiibig gebaut werden.

27. Beispiel: Es soll ein einstufiges doppeltwirkendes Kolbengebldse entworfen
werden, das eine Luftmenge von 1200 cbm/min ansaugt und auf 1,6 Atm. abs.
verdichtet.

Rechnet man fiir den schiddlichen Raum 6 v. H. und isothermische Expansion
der Restluft zufolge der Wiarmezufuhr durch die groe Oberfliche, so betrigt der
volumetrische Wirkungsgrad nach Gl. 6, wenn statt des Volumverhéltnisses das
Druckverhiltnis eingesetzt wird,

2y =1—10,06(1,6 —1)=0,964.
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Entsprechend diesem Wert soll zur Sicherheit fiir den Liefergrad gesetzt werden

1=10,92.
Damit ergibt sich das Hubvolumen, bezogen auf die Sekunde
F8n 1200
V,= 50 —60.003 21,8 cbm/sek.
Zur Bewiltigung der groBen Luftmenge sei die mittlere Kolbengeschwindigkeit zu
c,,==4,0 m/sek
und die Drehzahl zu
n =100
gewdhlt. Damit folgt fiir den Hub
30-4
S= W == 1,2 m
und die Kolbenfliche AT
—h_ 40
F= p 10 5,45 qm.

Der ausgefiihrte Zylinderdurchmesser betrug 2640 mm, geniigt daher der be-
rechneten Fléche.

Fiir die indizierte Arbeit darf adiabatische Kompression vorausgesetzt werden,
und zwar ist

Anfangszustand . . . . . p,=10 Atm. #=15°C v, =—0,85 cbm/kg,
Endzustand . . . . . . p,=16 Atm. $'=57°C 9,=0,6 cbm/kg,
Arbeit . . . . . .. . AL_,—0.289 (57 — 15)=10,0 keal/kg,
Fordergewicht V” 1200 23,6 kg/sek,
""" v, 60-0,85
_ (AL)4276 _ 10-427-238

Indizierter Energiebedarf N, =1350 PS.

75 75

Der mittlere Uberdruck ergibt sich aus AL,, ohne Beniitzung des pv-Dia-
gramms nach GI. 13
__(AL,)427-4 10-427.0,92
pi= v =085
damit folgt wieder als Energiebedarf
FSnp, 545-1,2-100-4640
30-75 30-75
28. Beispiel: Untersuchung eines einstufigen Kompressors auf dem

Versuchsstand.
Ein einfachwirkender Kompressor hat folgende MeBwerte ergeben:

Zylinderdurchmesser . D ==360 mm Nutzbare Fldche . . F=0,102 qm,

— 4640 kg/qm (0,464 Atm.),

=1350 PS.

zvad=

Hub . . . .. . . 8=400 mm Schédlicher Raum . ¢,=3,7 v. H,,
Mittlere Drehzahl .. n=140 Hubvolumen . . . V,=35,7 cbm/min,
Zustand im Saugstutzen . . . p,=102 Atm. ¢, =18°C v, == 0,835 cbm/kg,
Zustand im Druckstutzen . . . p,=7,0 Atm. t,=193°C v,=0,195 cbm/kg,
Nutzbares Ansaugevolumen (gemessen) . V,=4,3 cbm/min,
Nutzbares Fordergewicht . . . . . . . G,= 04825 = 5,15 kg/min,
Restgewicht im schédlichen Raum . . . G,= 9 (())317@35—’2 =1,081 kg/min,

’
Liefergrad (gemessen) . . . . . . . R g =0,755.

5*
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Aus den Indikatordiagrammen ist ein mittlerer Exponent der Polytrope von
m=1,275 fiir die Kompression und von m ==1,1 fiir die Expansionslinie gefunden
worden. Mit p, und ¢, ist der Anfangspunkt 4, der Expansionslinie (Abb. 26) be-
stimmt, die nun als Strecke 4,4, in die Entropietafel eingezeichnet werden kann.
Der Endpunkt 4, zeigt

i, =115°C v, =1,14 cbm/kg
Volumetrischer Wirkungsgrad . . . . . . . . 1,=1—0,037 <61’%§% — 1) = 0,821,
Volumen der Restluft Ende der Expansion . G,-v, = 1,081-1,142, 1,28 cbm/min,
Zylinderinhalt am Hubende . . . . (1-4¢)V,=1,037 .57 =591 cbm/min,
Volumen der angesaugten Luft . . . . . . . . . 591 —123—4,68 com/min.

Da die gemessene Ansaugemenge 4,3 cbm/min betrigt, mull sich im Zylinder
eine RaumvergroBerung auf 4,68 cbm/min bei konstantem Druck vollzogen haben,
was durch die Warmeaufnahme wihrend des Ansaugens begriindet ist. Dadurch
entsteht eine hohere Temperatur von
4,68
4,3

Eine weitere Temperaturerhdhung stellt sich infolge der Mischung der nutz-
baren Luftmenge G, mit der Restluft G, ein, und zwar ist

GG, 515451081115 .,
W= 16 6,251 = 57570

Die Temperatursteigerung wihrend des Ansaugens ist demnach in vorliegendem
Versuch betrichtlich und erklirt den kleinen Liefergrad.

=318 t'=45°C.

T'— (273 +18)
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Mit p, und ¢, liegt nun der Anfangspunkt 4, der Kompression fest und die
Polytrope 4,4, kann mit m=1,275 gezeichnet werden. Ihr Endpunkt 4, gibt
die Temperatur

t,=227° C.
Wihrend des AusstoBens kiihlt sich somit die Luft im Zylinder von 227° auf
193° ab.

Nun kann die Arbeit berechnet werden:

fiir die Kompression
AL,=0,242 (227 — 57,5) -+ 0,032 - 415,2 = 54,3 kcal kg,
fiir die Expansion
AL,=0,242(193 — 115) + 0,088-427 = 56,5 kcal kg.
Hieraus ergibt sich im ganzen
G,+G)AL,—G AL, 6,231-54,3—1,081.56,5
G o 5,15

n

AL=

= 54 keal [kg.

Durch den EinfluB des schédlichen Raumes wird der Arbeitsbedarf sogar etwas
verkleinert (um 1 v.H.).
Der Energiebedarf betrigt

N=54-427-5,15

~60-75
Die isothermische Verdichtung (4,E,) verlangt
AL, =0,131-291 = 39,1 kcal kg,
womit sich der isothermische Wirkungsgrad zu
39,1
Nis = 54

ergibt, wobei die mechanischen Verluste der Maschine noch nicht beriicksichtigt sind.

— 26,6 PS.

==0,725

33. Mehrstufige Kompressoren.

Soll in einem Zylinder ein hoher Druck hergestellt werden, so steigt die
Temperatur gegen das Ende der Verdichtung auf eine unzuldssige Hohe, da die
Kompression trotz der Zylinderkiihlung in der Nidhe der Adiabete verlduft. Die heif3
gewordenen Gase erschweren die Schmierung des Kolbens und rufen Storungen
im Betrieb hervor; der Arbeitsbedarf ist gro und
der Einflu des schidlichen Raumes wichst.

Diese Ubelsténde lassen sich wesentlich ver-
mindern, wenn der Kompressor zwei- oder mehr-
stufig gebaut wird. Das im ersten Zylinder auf
einen Teil des Enddruckes zusammengepreBte Gas
wird in einen Behélter ausgestoBen und dort aus-
giebig gekiihlt, worauf die Verdichtung im zweiten
Zylinder den gewiinschten Druck herstellt, ohne
daB die Endtemperatur héher steigen muB, als im
ersten Zylinder. Bei drei- und vierstufigen Maschinen
wiederholt sich dieser Vorgang.

In Abb. 27 ist eine solche Verdichtung fiir einen
zweistufigen Kompressor im pv-Diagramm dar-
gestellt, wobei die schidlichen Rdume sowie die
Druckverluste vernachldssigt sind. Das Gas erfihrt
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im Niederdruckzylinder eine erste Verdichtung von p, auf p, (4,4,), wird alsdann
im Zwischenkiihler bei gleichbleibendem Druck auf die Anfangstemperatur ¢, ab-
gekiihlt, so daB der Anfangspunkt E, fiir die néchste Stufe auf der Isotherme durch 4,
liegt. Im Hochdruckzylinder erreicht das Gas den verlangten Enddruck p, (E,4,)

Bequemer 1Bt sich die Wirkungsweise im Entropiediagramm verfolgen. Ver-

mag die Zwischenkiihlung in dem nach (Abb. 28) dargestellten ProzeB die Tempe-
ratur nach jeder Einzelverdichtung auf
den Anfangswert zu vermindern, so
liegen die Anfangspunkte A4,, 4,, 4,
der Kompressionslinien auf der gleichen
Temperaturlinie. Die Einteilung der
Druckstufen kann im allgemeinen in
beliebiger Weise vorgenommen werden,
wobei nur die Gesamtentropie zwischen
4, und E aus Anfangs- und Enddruck
gegeben ist. Auf alle Fille erscheint
es zweckmdBig, die Unterteilung so
einzurichten, daB3 die Endpunkte 4,,
4,, 4, der Adiabate gleiche Tempe-
raturen enthalten, dann entsteht in
jedem Zylinderraum dieselbe Tempe-
raturzunahme.

Unter diesen Bedingungen schneiden die p-Linien der Zwischenstufen die Ge-
samtentropie in gleichen Teilen. Fiir einen dreistufigen Kompressor hat man daher
nur ndtig, die Strecke 4, K in drei gleiche Stiicke zu teilen (4,4,—=A4,4,—=A_E),
um die Kompressionslinien 4,4, und A;A; zu erhalten. Ihre Endpunkte liegen
auf derselben Temperaturlinie ¢, und die gefundenen Enddriicke p, und p, kénnen
abgelesen werden.

Sind die Entropiewerte der Einzelstufen einander gleich, so folgt aus Gl. 35
(I. Teil) fiir das Druckverhéltnis

P Ps_ Dy N 1))

_— s o

Py P P
woraus
R
Y
z=\l>=. . .. ... . ... ... (16
V2 16)
In vorliegender Annahme liegen die Anfangspunkte der Einzelstufen auf einer
Isotherme, daher ist auch
Y1 __ Y
g=-1=_2
YU Y
Der GesamtprozeB verlauft nach der Zickzacklinie 4,4, 4,4, 4, A, E; die unter
diesem Linienzug liegende Flidche stellt den Arbeitsbedarf dar. Erfolgt die Ver-
dichtung in allen Zylindern nach demselben Gesetz zwischen denselben Temperatur-
grenzen, so ist der Arbeitsbedarf fiir jede Stufe gleich grofl. Ein dreistufiger

Kompressor verlangt demnach bei adiabatischer Verdichtung einfach
AL,;=38c¢c,(t,—t)=8(,—14). . . . . . . . . (17)
Im ersten Zwischenkiihler ist die Wirme abzufiihren, die als Flachenstreifen
unter 4,4, dargestellt ist; der zweite Kiihler entfernt die gleich groBe Wirme
(Fliche unter 4,4,); die in der dritten Stufe gebildete Wirme (Fliche unter 4,E)

nimmt das Gas in den Druckbehilter mit, wo es sich allmihlich auf die Anfangs-
temperatur abkiihlen kann, falls seine Verwendung nicht vorher erfolgt.
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Bei dieser idealen Verteilung der Temperaturgrenzen und der Druckverhéltnisse
ist der Arbeitsbedarf am kleinsten, der isothermische Wirkungsgrad am gré8ten,
was sich aus der Beziehung fiir den Entropiezuwachs und fiir die adiabatische
Arbeit nachweisen la8t.

Berechnet man den isothermischen Wirkungsgrad unter Annahme der in Abb. 28
(schraffiert) dargestellten Verteilung, so erhdlt man beispielsweise mit #, =20 und
p,=1 Atm. fiir verschiedene Enddriicke folgende Werte:

Enddruck Atm. abs. . . . . . 2 2 5 5 8 8 60 60 200 200
Stufenzahl . . . . . . . . .. 1 2 1 2 1 2 2 3 3 4
Adiab. Endtemperatur °C . . .| 8 50 190 95 254 123 231 143 | 205 150
ALy kealkg . . . . . . . .. 15,6 148 | 41,4 86,0 | 57,6 49,2 | 110,8 100 | 134 128
ALy kealkg . . . . . .. .. 13,9 139 | 822 322 | 41,6 41,6 | 821 8271 |106 106
Isoth. Wirkungsgrad v.H. . . .| 89 94 8 895 | 72 85 744 81,5 79 83

Wie ersichtlich, ist der Nutzen der Abstufung bei niederen Driicken nicht groB;
zweistufige Kompression ist zur Erreichung von 8 Atm. geboten; fiir groBere End-
driicke mul3 die Abstufung noch vermehrt werden, um auf gleichen Wirkungsgrad
bei zuldssigen Endtemperaturen zu kommen. Die berechneten Wirkungsgrade gelten
nur unter den erwihnten idealen Verhéltnissen und dienen zum Vergleich unter-
einander, die tatsichlichen Werte liegen tiefer.

Man erkennt, dal der nach dem gezackten Linienzug sich abspielende ProzeB
eine wesentlich kleinere Arbeit verlangt, als bei einstufiger Verdichtung von p,
auf p,. Die Zickzacklinie nahert sich um so mehr der Isotherme, je gréBer die
Stufenzahl ist. Wegen der Drosselverluste und der verwickelten Bauart wird die
Stufenzahl 3 nur dann iiberschritten, wenn ein Enddruck von 200 bis 300 Atm.
erreicht werden soll.

Ist die Zwischenkiihlung nicht imstande, die Temperatur des Druckgases im
ersten Zylinder auf ihren Anfangswert zu vermindern, so erfolgt die Verdichtung
im zweiten Zylinder von einem hoher liegenden Punkt 4," (Abb. 28) aus; die End-
temperatur erh6ht sich ebenfalls entsprechend (4,). Nun ist auch die Betriebsarbeit
gewachsen um den Flichenstreifen 4,’4,4,4,’. In der dritten Stufe ist die un-
vollkommene Kiihlung durch die Lage des Anfangspunktes 4;" beriicksichtigt. Auch
in diesem Fall konnte man gleiche Endtemperaturen erzielen durch entsprechende
Verschiebung der p,-Linie und der p,-Linie nach rechts, da die Unter-
teilung der einzelnen Stufen beim Entwurf des Diagramms nach Belieben geiéndert
werden darf.

Will man statt des dreistufigen Kompressors einen zweistufigen fiir dieselbe
Druckzunahme bauen, so ist nur nétig die Strecke 4, F in zwei gleiche Stiicke zu
teilen, die p-Linie durch den Teilpunkt A,” gibt den Anfangspunkt der zweiten
Stufe an, die v-Linie durch diesen Punkt das zugehérige spezifische Volumen, womit
das Zylinderverhéltnis bestimmt ist. Dabei liegen die Endpunkte 4,” und 4,”
wieder auf gleicher Hohe.

Wiirde die zweite Zwischenkiihlung ausgeschaltet, so wiirde die Kompression
nach 4,4,” verlaufen, die Mehrarbeit ist als Fliche 4,4,” A, A, sichtbar.

Aus diesen Bemerkungen zeigt sich als ganz besonderer Vorteil, daB die
zeichnerische Behandlung der Aufgabe mit Verwendung der Entropietafel stets
sichtbar bleibt und durch Verschiebung weniger Striche so abgesindert werden kann,
wie die besonderen Verhiltnisse es zweckmiBig erscheinen lassen.

Dieser Vorteil sticht besonders bei mehrstufigen Kompressoren hervor, wo tat-
sichlich die Rechnung auf dem Zeichenbrett vor sich geht. Im Gegensatz zur alten
Rechnungsart mit Potenzen sind hier die Temperaturen iiberall sichtbar, die man
innerhalb zuldssiger Grenzen halten kann.
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Der volumetrische Wirkungsgrad
einer Stufe ist vom Druckverhdltnis ab-
héngig; man erhilt daher bei mehrstufigen
Maschinen keinen ungiinstigeren Wert 4, als
bei einstufigen mit demselben schidlichen
Raum und demselben Druckverhiltnis.

In Abb. 29 ist fiir einen schidlichen
Raum von 3 v. H. und ein Gesamtdruck-

verhaltnis P2 —8 die adiabatische Expan-

Dy
sionslinie eingezeichnet. Fiir die einstufige

Maschine ergibt sich ein volumetrischer
Wirkungsgrad von 89,9 v. H., bei der zwei-
stufigen dagegen steigt er auf 96,7 v. H,
da nun das Druckverhiltnis einer Stufe

auf V8==2,83 vermindert ist. Die Endtemperatur der Adiabate steigt im ersten
Fall auf 263° C, im zweiten Fall auf 124° C.

29. Beispiel: Zur Herstellung von Druckluft mit einer Endpressung von 200 Atm.
bei einer Menge von 200 kg/h soll ein vierstufiger Kompressor gebaut werden.

Die Darstellung des zeichnerischen Berechnungsentwurfes mit Benutzung der
JS-Tafel zeigt Abb. 30 unter Annahme der adiabatischen Verdichtung. Mit den
gewihlten Anfangstemperaturen und den geschétzten Druckverlusten in jeder Stufe
ergeben sich die in Zahlentafel 7 angegebenen Werte.

Zufolge der gewihlten Druckverteilung ist die Zunahme an Warmeinhalt in
jeder Stufe beinahe gleich groB. Dabei ist nicht nétig fiir gleich bleibendes Druck-
verhiltnis besorgt zu sein, nur darf die Endtemperatur nicht zu hohe und zu ver-
schiedene Werte annehmen. Die Druckverluste zwischen den einzelnen Stufen sind
so bemessen, daB der durch sie bedingte Entropiezuwachs ungefihr gleich groll
ausfillt. In diesem Fall bleibt das Druckverhdltnis dieses Verlustes gleich gro8.
Seine GroBe ist bedingt durch die Verluste in den Ventilen und im Zwischenkiihler.
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Zahlentafel 7.

Stufen 1 II III v
Anfangsdriicke . . . . . . . .. Atm. abs. 1,0 3,8 13 45
Enddriicke . . . . . . . .. .. » 4,1 14,5 50 200
Druckverhiltnis . . . . .. .. 4,1 3,82 3,84 4,45
Anfangstemperaturen . . . . . . °C 20 30 35 25
Endtemperaturen Adiabate . . . ” 163,5 170 170,5 146
Wirmeinhalt am Anfang 4, . . .| keal/kg 4,9 7,0 8,4 6,2
Wiérmeinhalt am Ende 4, . . . . » 39,6 41,6 43,8 42,6
Zunahme des Wirmeinhaltes i, — 1, ” 34,7 34,6 35,4 36,4
Spez. Volumen Anfang Kompr. .| cbm/kg 0,86 0,2835 0,0693 0,0194

Die Arbeit aller drei Stufen zusammen betrigt
AL=34,7 1 34,6 4- 35,4 + 36,4 — 141,1 keal kg
und der Energiebedarf
__GAL 200-141,1
™ 632 632

Bei einem mechanischen Wirkungsgrad von 7, = 0,85 betrégt die erforderliche
Energie fiir den Antriebsmotor

N

N =446 PS.

446
¢ 0,85
Fiir die ideale isothermische Verdichtung ist die wagrechte Gerade durch den An-
fangspunkt bis zum Enddruck maBgebend:

AL, =A48T,=0,364-293 —=106,6 kecal kg,
_ 106,6-200

=52,5PS.

=g = 33,7 PS.
Der Wirkungsgrad gegeniiber der Isotherme ist demnach
33,7
hs =595 = 0,64 .

Das Entropiediagramm zeigt ferner die Warmen, die von den Zwischenkiihlern
abzuleiten sind. Es ist dies fiir jeden Kiihler -der Unterschied des Wérmeinhaltes
zwischen dem Endpunkt der einen Stufe und dem Anfangspunkt der nichstfolgenden.
Fiir unser Beispiel erhdlt man

I. Zwischenkiihler @, =39,6 —7 =32,6 kecal/kg, im ganzen 6520 kcal/h
IL » Q.—416—84=332 » , 06640
111 " Q,=438—62=376 » w 1520
Fiir diesen Kompressor sollen noch die Hauptabmessungen bestimmt werden.

Wir wihlen zu diesem Zweck in Riicksicht auf die zu erwartenden Undichtsheits-
verluste als Liefergrad A—20,9 und erhalten fiir das Hubvolumen der ersten Stufe

__Gv, _ 200-0,86
602 60-09
Mit der Umlaufzahl von 7 == 150 und dem Hub § =200 mm ergibt sich der wirk-
same Querschnitt der ersten Stufe

3,19 .
f, =02 150" 10000 = 1062 gem.

”

”

v, ==8,19 cbm/min.
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Bei gleichem Liefergrad verhalten sich die Querschnitte wie die spezifischen Volumen
zu Beginn einer jeden Kompression, damit folgt

0,2335

fiir die II. Stufe f2=——0 36 1062 =288 qem
0,0693

» oy LL ” fszw'1062=85.5 ”
0,0194

v oy fi=—ge1062=24

Hat der Kolben die in Abb. 31 gezeichnete Abstufung, so sind die einzelnen
Durchmesser wie folgt bestimmt:

f; = 85,5 qem D, —104,5 mm
f,—f,= 855— 24 = 615qem D/— 885
f, +f/=1062 - 615=11235 D/'=3719
f,—f,=11235—288 = 8355 , D, =327

34. Die wirklichen Vorginge im Kompressor mit Riicksicht auf die
Nebenerscheinungen.

Untersucht man den betriebsfihig aufgestellten Kolbenkompressor auf dem
Priiffeld, so zeigen sich im ArbeitsprozeB in mehrfacher Hinsicht Abweichungen
von den beim Entwurf zugrunde gelegten Annahmen.

Zur Erkennung der Vorginge im Innern einer jeden Kolbenmaschine dient
der Indikator; gleichzeitig mit dem Indizieren ist die Liefermenge durch den Aus-
fluBversuch zu messen, ferner Druck und Temperatur im Saug- und Druckstutzen,

Das beste Mittel zur Verwertung dieser Zahlen und zur Forderung der Er-
kenntnis besteht in der Ubertragung des Indikatordiagramms in die Entropietafel.
Will man eine beliebige Linie des pv-Diagramms iibertragen, so mufl von jedem
Punkt die Abszisse # und die zugehorige Ordinate p (kg/qem) abgestochen werden;
ferner muB von einem Punkt (p,,) die Temperatur #, bekannt sein oder eingeschétzt
werden konnen. Zwischen diesen GroSen bestehen die Beziehungen

a2 _v_Tp

o e Typ

7—1,2%
Doy

Mit p und dem berechneten 7' (oder ¢=c,¢) ist der Zustandspunkt im Entropie-
diagramm bestimmt.

Will man mit der Ubertragung der Kompressionslinie beginnen, so ist aus-
driicklich zu beriicksichtigen, daB fiir den Anfangspunkt der kleinste Druck p,
wahrend des Ansaugens einzusetzen ist und nicht der Druck am Hubende. Wie schon
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erwihnt, beschleunigt sich nidmlich der Kolben im ersten Teil des Ansaugehubes
und bringt im Zylinder einen Unterdruck hervor, der das Gas aus dem Ruhezustand
in Bewegung setzt und die Widerstainde in den Steuerorganen iiberwindet. Im
zweiten Teil des Hubes verzogert sich der Kolben und die Ansaugemenge, so dal(
gich die zuerst erzeugte Stromungsenergie in Druck umsetzt. Am Hubende ist
daher der Unterdruck ganz oder zum grofiten Teil wieder verschwunden. Diese
Vorkompression zufolge dynamischer Vorgédnge verlangt ebenfalls Arbeit, sie mul
deshalb zur eigentlichen Verdichtung zugezéhlt werden, obschon sich diese erst beim
Riickgang des Kolbens vollzieht.

Als Anfangsdruck der Kompressionslinie im Entropiediagramm gilt daher der
Druck wihrend des Ansaugens, der sich aus der Fldche des Indikatordiagramms
unterhalb der atmosphérischen Linie durch Planimetrieren ergibt.

Im iibrigen lassen sich keine Punkte der Sauglinie in das Entropiediagramm
itbertragen, da das Einfiillen in den Zylinder nicht als Zustandséinderung betrachtet
werden kann.

Die Temperatur zu Beginn der Verdichtung ist wesentlich hoher als im Saug-
rohr. Wie bereits frilher hervorgehoben, besitzt das Restgas am Ende der Expansion
héufig eine hohere Temperatur als die ankommenden
Gase, ferner nehmen sie wihrend des Ansaugens
Wirme von den Wandungen auf. Diese Warmeiiber-
ginge werden durch die Form des Gasvolumens be-
giinstigt, der zylindrische Raum hat némlich grofen
Durchmesser und kleine Hohe, besitzt folglich grole
Oberfliche, deren guBeillerne Wandungen Wéirme
vom vorangegangenen Spiel aufgespeichert haben.

Wie in Beispiel 28 gezeigt, a8t sich die Endtempe-
ratur des Ansaugens mittelbar bestimmen, wenn das
Fordergewicht der Versuchsmaschine gemessen wird,
als Anfangsabszisse z ist die
ganze Strecke von der Or-
dinatenachse bis zur Spitze
des Diagramms abzustechen.

Der wirkliche Verlauf
der Kompressionslinie
im Entropiediagramm ist
nicht geradlinig. Im ersten
Teil der Verdichtung ist die
Luft noch kélter als die
Wandungen und der Kolben-
korper, die Wirmeabgabe
setzt sich also fort. Dadurch
steigt die Zustandslinie an-
finglich rechts von der
Adiabate aufwirts (4,B,

Abb. 32.) Erst wenn die

Temperatur des Gases zu-

folge der Verdichtung geniigend gestiegen ist, kehrt sich der Wirmeaustausch um:
die heiBen Gase geben Wirme durch die Wandungen an das Kiihlwasser ab, so
daB die Zustandslinie etwas nach links abbiegt (BA,).

Aus der iibertragenen Linie 4,B.4, (Abb. 32) ersieht man, daB die iibliche
Annahme einer adiabatischen Verdichtung nur angenihert richtig ist. Sie gilt fiir
den Fall, wenn die gekriimmte Linie 4,BA4, zuerst rechts, dann links von der
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Senkrechten durch 4, ansteigt, wobei die Fléchenabschnitte zu beiden Seiten dieser
Senkrechten gerade einander inhaltsgleich sein miissen. Liegt die ganze Kurve
rechts von der Senkrechten 4,4, wie in Abb.32 gezeichnet, so bedeutet in der
TS8-Tafel das Flichenstick 4,BA4,4,'4, (///|]/|) die Mehrarbeit gegeniiber der
Adiabate. Zieht man an die Zustandslinie die senkrechte Tangente mit dem Be-
rilhrungspunkt B, so schlieBt sie mit der Senkrechten durch A4, einen Flichen-
streifen ein, der als einflieBende Wirme anzusehen ist. Zieht man durch den End-
punkt 4, die Senkrechte, so stellt der unter 4, B liegende Streifen die vom Kiihi-
wasser aufgenommene Wirme dar, beide Streifen sind bis zur Achse durch den
absoluten Nullpunkt zu messen.

Wihrend des AusstoBens kiihlt sich die Menge bereits etwas ab, die Ausdehnung
der Restgase aus dem schédlichen Raum beginnt deshalb bei einer tieferen Tem-
peratur (4,). Haufig ist dabei auch eine Druckabnahme verbunden, dann verschiebt
sich der Anfangspunkt 4; nach rechts.

Die Ausdehnung verlduft zunichst links von der Senkrechten durch 4,, solange
die Gase noch wirmer sind als die Wandung (Strecke 4,C). Mit der raschen Ab-
nahme der Temperatur durch Arbeitsleistung wechselt der Austausch: die Gase
nehmen Wirme auf, folglich biegt sich die Zustandslinie stark nach rechts aus (C4,).
Diese Wiarmezufuhr kann unter Umsténden ziemlich bedeutend sein, da die Ober-
fliche des kurzen Zylinderstiickes gegeniiber dem Rauminhalt grof8 ist.

Der Zusammenhang zwischen dem Endpunkt 4, der Expansion und dem An-
fangspunkt 4, der Kompression kommt im Indikatordiagramm nicht zur Geltung,
da dort die Temperaturen nicht sichtbar sind. Im Entropiediagramm ist deshalb
eine Verbindungslinie zwischen 4, und 4, bedeutungslos, der Kurvenzug ist dort
nicht geschlossen.

30. Beispiel: In Abb. 32 ist das Indikatordiagramm eines Kolbengeblises ')
(D=1070 mm, § =1500 mm, n=265) in die 7'S-Tafel iibertragen worden unter
der Annahme einer Anfangstemperatur #, =—20° C fiir die Verdichtung und von
t,==66° C fiir die Ausdehnung, Die Ausmessung der Abszissen # zu den gewéhlten
Ordinaten p des Indikatordiagramms und die daraus berechneten Temperaturen
ergeben die in Zahlentafel 8 aufgeschriebenen Werte.

Zahlentafel 8.

Kompression Expansion

P z v T t z l v T t
kg/qem mm cbm/kg °C oC mm | cbm/kg °C °C

0,97 95,5 0,885 293 20 13,0 | 085 281 | 8,0 A

1,00 93,5 0,87 296,5 23,5 12,5 0,325 282 9,0

1,20 84,0 0,78 319 46,0 10,7 0,70 287 14

1,40 76,0 0,705 337 64 9,4 0,613 293 20

1,60 68,5 0,634 346 73 8,8 0,57 811 38 a

1,75 63,0 | 0,585 349 | 6 8,7 0,568 339 66

Mit den Werten 9 und ¢ ist die Abb. 32 entstanden. Man erkennt die kraftige
Heizung durch Kolben und Zylinderwandungen (4,B); im oberen Teil der Ver-
dichtung zeigt sich die Wirkung der Mantelkiihlung (B4,). Wihrend der langen
AusstoBperiode kann sich die Gebléseluft von 76° auf 66° abkiihlen. Im ersten
Teil der Ausdehnung nehmen die Wandungen Wirme auf (4,C), im zweiten Teil
(CA,) geben sie Wirme ab.

Die Verdichtungsarbeit AL, setzt sich zusammen aus der Arbeit der Adia-
bate (\\\\), vermehrt um das Flichenstiick 4,B4,4,'4,; letateres findet sich

-#1) Siehe Zeitschr. d. Ver. d. Ing. 1916, 8. 61.
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als Produkt in dem Entropiezuwachs 0,0086 mal dem Unterschied der mittleren
absoluten Temperaturen der Flichenstiicke unter BA4,4,” und 4, B:

AL,=0,239(73,6 — 20) - 0,0086 (346,5 — 310)
=12,84 4- 0,32 =138,16 kecal/kg.
Durch Ausmessen der Fliche 4,C A4, E, erhdlt man die mittlere Ordinate und damit
die Ausdehnungsarbeit
AL,=0,04-295=11,8 kcal/kg.
Der Wirmewert der Kompressionsarbeit, bezogen

auf 1 kg der nutzbaren Fordermenge, betrigt mit
0,93 als Liefergrad und 0,1 als schiddlichen Raum

A4L—13164 210885 1016 118)
==18,39 keal kg

oder 4,3 v. H. mehr als bei adiabatischer Verdich-
tung, bei der 12,8 kcal kg als Arbeit notig sind.

31. Beispiel : Aus dem Indikatordiagramm (Abb.33) eines einstufigen Kompressors?)
(D=450 mm, 8§ =500 mm, n=145, ¢;,=38 v. H. schidlicher Raum) entsteht das
in die JS-Tafel eingezeichnete Bild des Vorganges Abb. 34. Als Anfangstemperatur
der Verdichtung wurden 40° C gewihlt. Man erhdlt zu den Driicken p und den
zugehorigen Abszissen = die in Zahlentafel 9 (8. 78) eingeschriebenen Werte. Aus
dem Indikatordiagramm kann abgelesen werden

_614—95
- 614 —18
Dagegen ergibt sich mit v, = 1,28 und v, = 0,248,
sowie mit ¢=0,03

Ao

=(,871.

128
0,248

Die Ubereinstimmung ist befriedigend.

Die Kompressionslinie ver-
lduft auch hier zunédchst rechts
von der Adiabate 4,4, biegt
aber dann nach links iiber die
Senkrechte, so daB die Verdich-
tungsarbeit nur wenig von der-
jenigen der Adiabate abweicht.
Man findet fiir die letztere als
Abstand der Punkte 4, und 4,

AL,, =49 keal kg.

Die aus dem Indikator-
diagramm  iibertragene Linie
A, BA,A;, umschlieBt mit der
p;-Linie, 4,E, und den Senk-
rechten durch 4, und E, die
Kompressionsarbeit A L, ein. Ihre

Bestimmungerfolgtam einfachsten
dadurch, da8 das Flichenstiick

Ay=1—0,03 < 1) =0,875.

') Siehe Zeitschr. d. Ver. d. Ing. 1918, S. 542, Abb. 21,
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Zahlentafel 9.

Kompression Expansion

P z v T ¢ % x v T t b
kg/qem mm |cbm/kg|°Cabs.| °C |kcalkg| mm |cbm/kg °Cabs.| °C keal/kg

0,94 61,4 0,975 | 313 40 9,8 9,5 1,28 410 137 33,4
1,0 60,0 0,95 322,5 49,5 11,8 9,0 1,175 | 401 128 31,0
15 45,4 0,72 369,5 96,5 23,5 54 0,720 | 369,55 96,5 | 232
36,8 0,585 | 400 127 30,8 4,0 0,585 | 865,5 92,5 | 22,0
31,0 0,495 | 422 149 36,0 3,2 0,431 | 368 95,0 | 22,8
27,0 0,430 | 440 167 40,6 2,7 0,364 | 373 100 24,6
23,2 0,369 | 456,5 | 1835 448 2,4 0,320 | 383 110 26,0 4
4,0 21,7 0,344 | 470 197 48,0 2,1 0,289 | 395 122 29,6
4,5 19,5 0,310 | 477 204 49,7 2,0 0,266 | 408 135 33,0
5,0 17,7 0,282 | 481 208 50,6 1,8 0,248 | 423 150 36,4
5,4 16,5 0,262 | 482 210 51,3 — — — —_ -

-
Lo &0 00 1O
ot

A,BA; A, E; mit dem Planimeter umfahren wird. Man erhdlt als mittlere Or-
dinate 7',,—409° (abs.) und als Abszisse 48=10,116 und damit

AL,=0,116-409 = 47,4 kcal kg .

Die Ausdehnung beginnt bei dem kleineren Druck p, =25 Atm. (Punkt 4,).

Im ersten Teil der Ausdehnung wirkt der Mantel nur schwach kiihlend; bald tritt
eine kriftige Riickerwirmung durch die UmschlieBungswiénde ein, so daB die
Temperatur gegen das Ende der Ausdehnung sogar wieder steigt. Dadurch wird
eine Ausdehnungsarbeit zuriickgewonnen, die eingeschlossen ist vom Linienzug
C,A4,CA,C, und von den Senkrechten durch C; und O,. Die Ausmessung der
Flache gibt T',' = 382° C abs., damit wird

AL,=0,116-382=44,3 WE.
Ferner ist

G, v, 0,03-0975

G, v, 027.0248
AL=—474-}-0,1356 (47,4 — 44,3) — 47,82 WE.

Die Riickerwirmung wihrend der Ausdehnung vermehrt demnach den Arbeits-
bedarf unbedeutend und wirkt schidlich auf den Liefergrad.

Durch die Mischung der Restluft und der mit 20° eintretenden AuBenluft
entsteht die Temperatur

—0,1356,,

n

folglich

_20+4-0,1356-137
mo 1,1356
Wihrend des Ansaugens muf sich demnach die Luft noch von 384° auf 40° er-
wirmen. Diese anféinglich gew#hlte Temperatur fiir den Beginn der Kompression
war demnach richtig eingeschitzt.

Fiir den mittleren Druck des Indikatordiagramms erhdlt man
_(AL)4271  47,82-427.087
b= T T T 0975
32. Beispiel: Von dem Indikatordiagramm eines Verbundkompressors?) sollen die
Kompressionslinien in die Entropietafel eingetragen werden (Anfangszustand 1 Atm., 23°).

Die Zwischenkiihlung vermindere die Temperatur auf 25°. Die aus # und p berech-
neten Werte ¢ sind in Zahlentafel 10 zusammengestellt und in Abb. 35 eingetragen.

¢ =34°.

=18300 kg/qm (1,83 Atm.).

1) Diagramm siehe Seite 107, Abb. 95.
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33. Beispiel: Das Maschinenlaboratorium des Technikum Winterthur enthilt
einen Kompressor mit abgestuftem Kolben (200/170 mm Durchm., 150 mm Hub,
210 Uml./min), dessen schiddlicher Raum im Niederdruck 8,7 v. H. und im Hoch-
druck 14,2 v. H. betrdgt, wobei der Raum des angeschlossenen Indikators mit be-
riicksichtigt ist.

Eines der Indikatordiagramme, das etwa 30 Minuten nach Erreichung des Be-
harrungszustandes abgenommen wurde, hat die in Zahlentafel 11 enthaltenen Ab-
szissen und Ordinaten, aus denen die Temperaturen zu ermitteln sind.

Den Verlauf der Zustandsinderungen im Entropiediagramm zeigt Abb. 36 mit
den ausgezogenen Kurven. Die gestrichelte Expansionslinie stammt von einem
Indikatordiagramm, das zwei Stunden spéter abgenommen wurde. Die Erwirmung
des Kolbens macht sich hier stirker fiihlbar, so daf die Expansionslinie sich stark
der Isothermen ndhert. Die Mantelkiihlung hat auf den Verlauf der Kompression
keinen merklichen Einfluf mehr.

Zur Bestimmung der Arbeit aus dieser Abbildung hat man die Flichen nach
links mit p-Linien zu begrenzen, die in der Mitte zwischen den Linien fiir den
Enddruck der Kompression und den Anfangsdruck der Expansion liegen und als-
dann die Flichen in Rechtecke zu verwandeln, deren Ordinaten die mittleren Tem-
peraturen bedeuten. Mit den eingeschriebenen Maaflen ergibt sich:

Niederdruckzylinder A4 L ,=382-0,101 = 38,6 kcal kg
AL,=340-0,008—=33,3

AL —AL,  — 53 .
6 — 0087,  5,—0964, v,—0818,  1,—0,735,
AL —38642087-0964-58 00 v eal/kg.

0,735.0,318
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Hochdruckzylinder A4 L,= 367-0,0776 = 28,7 kcal kg
AL,—338-0079 —267

AL,— AL, =18 ,
6o=0142,  ©v,—0257,  9,=0,1093,  1,—0,74.
0,142-0,257-1,8
— Sl et it b ik
AL=285- 0.74-0,1093 29,3 keal kg,
insgesamt A L=40,5 29,3 = 69,8 keal kg.
Bei einer Liefermenge von G'=>50,2 kg/h ist der Energiebedarf (indiziert)
69,8-50,2
N = —E?—)‘é— - 5,54 PS.

Nimmt man statt der genauen Berechnungsart nur die Adiabaten, so ist

AL,=3924 29,0 =0682 keal kg,
Nad = 5’42 PS

Man ersieht daraus, daB die Berechnung nach der Adiabaten ohne Beriicksichtigung
der Expansionslinien zulédssig ist, wenn das wirkliche Fordergewicht eingesetzt wird.

35. EinfluB der GroBle des Zwischenkiihlers auf das Indikatordiagramm.

In den Abschnitten 33 und 34 ist der thermische EinfluB des Zwischenkiihlers
auf die Kompressionslinie und auf den volumetrischen Wirkungsgrad eingehend
behandelt.

Dabei wurde stillschweigend vorausgesetzt, die AusstoBlinie im Indikator-
diagramm fiir den Niederdruckzylinder verlaufe wagrecht, der Druck im Zwischen-
kiihler éndere sich also nicht. Ebenso bleibe der Druck wihrend des Einstrémens
im Hochdruckzylinder unveréndert, im idealen Fall gleichgroB3 wie der AusstoBdruck
im Niederdruckzylinder, tatsichlich um einen bestimmten Drosselverlust unter dem
AusstoBdruck.

Diese Annahme eines unverinderlichen Behélterdruckes ist nur richtig fiir un-
endlich groBes Behiltervolumen. Bei vielen Kompressoren ist aber dieser Raum
verhdltnisméBig recht klein, sein EinfluB daher nicht unbedeutend.

Die Untersuchung dieser Verhéltnisse kann in derselben Weise geschehen, wie
sie fiir die Verbund-Dampfmaschinen iiblich ist unter Beniitzung der Volum-
diagramme fiir beide Zylinder.

In Abb. 37 ist die Aufgabe durchgefiihrt fiir einen einfachwirkenden Verbund-
kompressor mit abgestuftem Kolben, bei dem der Niederdruckraum von der grofen
Kolbenfliche, der Hochdruckraum von der Ringfliche beschrieben wird.

In der Wagrechten sind die Volumverhiltnisse eingetragen, als Ordinaten im
oberen Teil der Abbildung die Drehwinkel der Kurbel (Volumdiagramm), im un-
teren Teil die Driicke. Die Kompressionslinie 1—2 ist eine Polytrope, von 2 nach
8 findet Uberstromen statt vom Niederdruck- zum Hochdruckzylinder; die Ordinaten
von 2—3 liegen also auf gleicher Hohe mit den entsprechenden Punkten der
Linie 7—8 im Hochdruckdiagramm, wenn vom Drosselverlust abgesehen wird.
Die beiden Linien werden vom Punkt 8 ausgehend eingetragen, dessen Ordinate
durch die Temperatur und das Volumen des gekiihlten Gases am Ende des Ein-
stromens bestimmt ist: p, V,'==G@RT,. Gleichzeitig kann die Linie 3—2 um den
Spannungsverlust hoher als 8—7 gelegt werden. Im Hochdruckzylinder ist 8—9
die Kompressionslinie, 5—6 die Expansion aus dem schddlichen Raum und 6—7
Expansion aus dem Zwischenkiihler. Die letzte Linie muB8 von 7 aus gezeichnet
werden, so da3 Punkt 6 als Schnittpunkt beider Expansionslinien zuletzt erhalten

wird. Da auf dem Wege 6—7 die Winde keinen wesentlichen EinfluB auf die
Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl, 6
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Zustandsdnderung ausiiben konnen, ist die Linie eine Polytrope, die der Adiabate
nahekommt. Fiir die Uberstromlinie gilt wie bei Mischungen das Gesetz p- V= Konst.
Die in diesem Beispiel gewéhlte Anordnung eines Stufenkolbens nach Abb. 117
Seite 116 hat den Vorteil, daB die im Niederdruckraum zum AusstoBen gelangenden
Gase sofort in dem sich vergréBernden Hochdruckraum Platz finden, so daB der
Zwischenbehdlter in méBigen Abmessungen gehalten werden kann.

Beniitzt man dagegen die andere mogliche Anordnung nach Abb. 133 Seite 122,
bei der umgekehrt der Niederdruckraum eine ringférmige Grundfliche bildet, so
findet die Saugperiode gleichzeitig in beiden Stufen beim Hingang, die Druck-
periode ebenfalls gleichzeitig beim Riickgang statt. Die im Niederdruckraum ver-
dichtete Menge muB nun vollstindig im Zwischenbehilter allein aufgespeichert
werden, bis der Kolben das Hubende erreicht hat und die Einstrémung in den
Hochdruckzylinder beginnen kann. Der Druck im Zwischenkiihler steigt daher
withrend des Ausstofens stark und die Linie 2—3, Abb. 37, ist- tatséichlich eine
Kompressionslinie mit O" als Nullpunkt des Achsensystems.

36. Kolbenkrifte.

Zur Bestimmung des Schwungradgewichtes und zur Untersuchung der Festig-
keitsverhiltnisse im Triebwerk ist die verdnderliche Kraft zu ermitteln, die in
der Kolbenstange wirkt. Sie ist in jeder Kolbenstellung gleich dem Unterschied
der Gesamtdriicke auf jeder Seite der Kolbenfliche, wobei der Massendruck mit
beriicksichtigt werden muB.
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Einstufige Kompressoren werden mit Vorteil doppeltwirkend ausgefiihrt.
Die pv-Diagramme sind fiir beide Zylinderseiten annéhernd dieselben, daher zeigen
die Kolbenkrifte bei gleichen nutzbaren Fldchen dieselben Werte fiir entsprechende
Kolbenstellungen.

Dasselbe ist der Fall bei zweistufigen einfachwirkenden Maschinen mit ab-
gestuftem Kolben, dessen Hochdruckraum ringférmig ausgefiihrt ist. Das Kolben-
kraftdiagramm verlduft dhnlich wie dasjenige einer einstufigen doppeltwirkenden
Maschine. GroBere zweistufige Kompressoren erhalten gesonderte doppeltwirkende
Zylinder fiir Niederdruck und Hochdruck. Wird jeder Kolben durch besondere
Kurbeltriebe bewegt, so konnen beide die gleichen Abmessungen erhalten. In den
beschriebenen Fillen ist das Triebwerk fiir Hin- und Riickgang gleich gut ausgeniitzt.

In Riicksicht auf die Beanspruchung des Triebwerkes sind zwei grundsitzlich
verschiedene Antriebsarten zu unterscheiden.

a) Antrieb durch den Kurbelzapfen. Die Energie wird der Kurbelwelle zu-
gefilhrt mittels Riemen oder Zahnradiibersetzung, oder durch eine neben dem
Kompressor aufgestellte Dampfmaschine, deren Kurbel auf der Hauptwelle des
Kompressors sitzt.

Das pv-Diagramm eines mit Riemen angetriebenen doppeltwirkenden und ein-
stufigen Kompressors ist in Abb. 38 fiir beide Zylinderseiten dargestellt. Ferner ist
die Massendrucklinie eingezeichnet. Die Kraftverteilung ist ziemlich ungiinstig,
weil die Druckwechsel in der Ndahe der Totpunkte liegen.

Dieser Ubelstand wird sichtbar, wenn das Diagramm umgezeichnet wird mit
den Kurbelwegen als Abszissen, Abb. 39, die zugleich als Zeiten aufgefaBt werden
konnen. Es zeigt sich nun, daB die Kurven der Massenkrifte die Kolbenkraft-

kurve unter groBen Winkeln (¢, und «,) schneiden. Fiir diese Kraftabnahme
steht daher sehr wenig Zeit zur Verfiigung, was zu Stofen in den Lagern Ver-
anlassung geben kann. Die Winkel sind um so gréBer, je kleiner die schidlichen
Rédume sind; fillt dagegen die Expansionslinie weniger steil ab, so lduft die Kurbel
sanfter iiber den Totpunkt (¢, und e, klein). Die Winkel wiirden am gréBten aus-
fallen (y,=y,=90°), wenn kein schédlicher Raum verhanden wire, da der Druck-
ausfall augenblicklich eintreten wiirde.
6*
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Bei groBen Drehzahlen kann der Fall eintreten, daB die Massendrucklinie die
Linie der Kolbenkriifte schneidet; dies geschieht alsdann unter kleinen Winkeln
(B, und B,), und der Kraftwechsel erfolgt unter giinstigen Bedingungen.

b) Antrieb durch die Kolbenstange des Motors. Die fiir Dampf- und Gas-
motorenantrieb meistens vorkommende Anordnung besteht darin, daB Luft- und
Dampfzylinder in gleicher Achse hintereinander liegen (Tandem-Anordnung), so
daB nur ein Kurbeltrieb fiir ein solches Paar nétig ist. Haufig befindet sich der
Dampfzylinder vorn gegen die Kurbel zu, es kann dann der Luftzylinder hinten
an eine Dampfmaschine normaler Bauart angeschlossen werden. Das Umgekehrte
wird ebenfalls befiirwortet; man schlieBt den mé#Big warmen Luftzylinder an den
Rahmen, damit sich der heife Dampfzylinder nach hinten zu beliebig aus-
dehnen kann.

Die Bewegungsverhiltnisse liegen insofern giinstig, als hier die Summe von
Dampf- und Luftkolbenkraft im Totpunkt zur Verfiigung steht, um die groBlen
Massen zu beschleunigen. Der Druckwechsel liegt erst ungiinstig, wenn diese Summe
zur Beschleunigung der Massen nicht ausreicht.

Fiir die Festigkeitsrechnung ist ausdriicklich zu betonen, daB die Summe von
Dampf- und Luftdruck in der Kurbeltotlage maBgebend ist, da die Druckluft
wihrend der Expansion als treibende Kraft wirkt. Der Beschleunigungsdruck darf
nicht subtrahiert werden, weil das Gestéinge auch bei kleinen Umlaufszahlen ge-
niigende Festigkeit aufweisen muB. Aus diesem Grunde ist die Leergangsarbeit
dieser Gruppe bedeutend, wéhrend sich die resultierenden Stangenkrifte um so
mehr vermindern und um so weniger Reibung verursachen, je schneller die Ma-
schine lauft.

Mehrstufige Kompressoren nach Antrieb a) oder b) verlangen eine be-
sonders vorsichtige Bestimmung der Kolbenkrifte. Hat man die Hauptwerte der
Berechnung eines solchen Kompressors im Entropiediagramm festgelegt, wie dies
z. B. in Abb. 30 Seite 72 dargestellt ist, so zeigt sich das Aufzeichnen der pv-Dia-
gramme in gegenseitig richtigen Volumenverhéltnissen als unzweckmiBig, die
die Abszissen des Niederdruckdiagramms sehr grof3 gewiihlt werden miissen, um

das Hochdruckdiagramm nicht zu schmal zu erhalten.

Bequemer ist es, die Driicke sofort mit den ent-
sprechenden Kolbenflichen zu multiplizieren und diese
Kriifte als Ordinaten zu behandeln, als Abszissen dafiir
die zugehérigen Kolbenwege anzusehen. Dadurch er-
scheinen die Diagramme gleichartig in ihren Abmes-
sungen und es kann aus ihnen die resultierende Kraft
durch einfache Addition der Ordinaten unter Beriick-
sichtigung der Vorzeichen gefunden werden.

Soll z. B. fiir den vierstufigen Kompressor nach
Abb. 81 Seite 74 die Stangenkraft in einer beliebigen
Lage des Kolbens berechnet werden, so ergibt sich
aus Abb. 31 mit den augenblicklichen Pressungen
P,, Dy, Py P, in den einzelnen Stufen und dem AuBen-
druck p,

P=op. fi+0:fs—Pafs — D fi— 2ol (17)

Bei der vorausgesetzten Anordnung ist

f0=f1_f2+f3_ﬂs
daher

P=f,(p,—po)+ f3<p3"po)“f&x(p-z—po)‘f;@%_po) (18)
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Die einzelnen Glieder dieser Gleichung bestimmen wir nun fiir eine Anzahl
Zustandspunkte durch Entnahme der verénderlichen Werte p aus der Entropietafel.
Mit den zugehdrigen Werten v sind die Abszissen # der Kolbenkraftdiagramme fiir
jedes Glied und jeden Punkt zu berechnen. Hierbei sind die Anfangspunkte fiir
Kompression und Expansion bekannt. Wahlt man z. B. als Diagrammlénge 100 mm,
so entspricht bei einem schiddlichen Raum von 3 v. H. dem Anfangsvolumen v,
der Kompression eine Lénge von 103 mm, einem anderen spezifischen Volumen v

entspricht nun die Abzisse x———103vﬁmm.

Fiir die Expansionslinie muf} vom Enddruck ausgegangen werden, dessen spe-
zifisches Volumen ¢’ der Linge 3 mm entspricht; eine andere Abszisse erhilt den

Betrag 2'=3 % mm.

In Zahlentafel 12 ist diese einfache Rechnung durchgefiihrt fiir den in Bei-
spiel 29 berechneten vierstufigen Kompressor. Die Ergebnisse sind in Abb. 40 fiir
die einzelnen Stufen aufgezeichnet sowie fiir die Gesamtkolbenkraft. Bei der
Addition der Ordinaten muB wohl unterschieden werden zwischen treibenden und
widerstehenden Kriften.

Dieses Verfahren empfiehlt sich ganz allgemein zur Anwendung, um aus dem
Entropiediagramm Drucklinien rasch und genau in Funktion des Volumens oder
des Kolbenweges zu bestimmen.

Zahlentafel 12.

I. Stufe II. Stufe
P filp—po)| ¢ T v ® | @ | p |f(Pa—p)| ¢ T v z | %
Atm, Kompr.|Exp. | Atm. Kompr. | Exp.
abs. kg °C oC cbm/kg | mm | mm | abs. kg °C °C cbm/kg mm | mm
1,0 0 20 293 (0,86 103 [83| 88 800 30 {303 |0,2335 103 7,9
1,3 319 43,6 | 316,6 | 0,71 85 — | 50 1145 57,0 | 330 0,1930 | 85,5 | 6,5
1,6 638 | 68 |341 |0,624 | 735/60]| 70| 1715 | 90,8|363,8 01520 | 67 | —
2,0 1062 85 | 358 0,524 62,6 | — | 9,0] 2290 117,5 | 890,5 | 0,1270 | 56 43
2,6 1700 109,6 | 382,6 | 0,432 51,71 4,2 111,5 3000 143,8 | 416,8 | 0,1065 | 47 —_
3,2 2340 132,3 | 409,3 | 0,374 446 | — 14,5 8860 170 | 443 0,0894 | 39,5 | 3,0
41 3300 163,5 | 436,5 | 0,312 37,2 | 8,0
III. Stufe IV. Stufe
13 1050 35 308 0,0693 | 103 80 45 1060 25,0 | 298 |0,0194 | 103 9,5
19 1540 68,4 | 841,4 | 0,0526 | 78,3 6,0| 60 1420 48,4 | 321,4 | 0,0157 | 83,2 | —
25 2050 98,0 | 871,0 | 0,0434 | 64,550} 75 1780 65,0 | 338,0 | 0,0132 | 70,0 | 6,5
82,5| 2700 125,5 | 398,5 | 0,0358 | 53,2 | 4,1 90 2140 80,7 | 858,7 (0,0115 | 61,0 | —
40 3340 147,5 | 420,5 | 0,0807 | 45,6 | — | 120 2860 106,0 | 379,0 [ 0,00925| 49,0 | 4,5
50 | 4200 |170,5|448,5 0,259 | 385 |3,0]|160| 8320 |1294 | 402,4 |0,00736| 89,2 | —
200 4770 146,0 | 419,0 | 0,00613; 32,5 | 3,0

37. Antrieb der Kolbenkompressoren durch Abdampfmaschinen.

In den Hiittenwerken wird héufig der Abdampf von Férdermaschinen und von
Walzwerkmaschinen zum Antrieb von Kolbenkompressoren verwendet. Dampfzylinder
und Luftzylinder liegen sowohl fiir Niederdruck als auch fiir Hochdruck hintereinander.

Das Hauptmerkmal einer solchen Gruppe besteht in der unbeschrinkten An-
passung der Drehzahl an die vorhandene Dampfmenge, ohne daB der Enddruck
der Verdichtung sich &ndert. Daher kann der Kolbenkompressor bei entsprechender
Bemessung der Antriebsdampfmaschine und ihrer Steuerung sich vollkommen selbst
iiberlassen werden.
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Ist viel Abdampf verfiigbar, so lauft die Maschine mit groBter Drehzahl und
liefert die groBte Luftmenge; mit abnehmender Dampfmenge sinkt auch die Dreh-
zahl und damit die Liefermenge. Die Maschine bleibt stehen, wenn der Abdampf
ausbleibt, und springt wieder an, wenn der Dampf von neuem zustrémt.

Die Dampfausniitzung ist sehr befriedigend und unterscheidet sich unter ge-
wissen Umsténden nicht wesentlich von derjenigen eines Turbokompressors mit
Dampfturbinenantrieb.

34. Beispiel: Nach Versuchen des Oberschlesischen Dampfkessel-Uberwachungs-
vereins hat ein grofiler Kolbenkompressor fiir Abdampfbetrieb folgende Haupt-
ergebnisse gezeigt:

Normale Liefermenge (angesaugt) ¥V =12000 cbm/h.
Druckerhdhung von 1 auf 7 Atm. abs.,, Drehzahl/min 91.
Dampfverbrauch fiir 1 cbm angesaugter Luft 1,176 kg.
Dampfdruck: Eintritt 1,0 Atm. abs,, Austritt 0,09 Atm. abs.

Trigt man in die JS-Tafel fiir Wasserdampf (Mollier) den Anfangszustand
des Dampfes (p=1,0 Atm.) unter Annahme von 2 v. H. Feuchtigkeit (spezifische
Dampfmenge z = 0,98) ein und zieht die Senkrechte bis zur Drucklinie p=0,09 Atm,,
so gibt die Linge dieser Strecke das theoretische Wirmegefille H, — 84 keal/kg bei
adiabatischer Expansion. Da 1 cbm angesaugter Luft eine Dampfmenge von 1,176 kg
verlangt, betrégt das theoretische Wirmegefiille bezogen auf 1 cbm Luft

H/—84.1,176 = 98,6 kecal/cbm.

Nun bestimmen wir mit der JS-Tafel fiir Luft die Arbeit bei isothermischer
Kompression von 1 kg Luft auf der Linie {=20° als Entropieunterschied zwischen
den p-Linien und 7 Atm. und finden

AL;;=293-0,1335 =39,1 keal /kg.
Das spezifische Volumen der Luft im Ansaugezustand betragt
»=0,86 cbm/kg,

folglich erreicht die Arbeit der isothermischen Kompression bezogen auf 1 cbm Luft
den Wert

, 39,1
AL =556
damit ergibt sich als Gesamtwirkungsgrad der Anlage

45,5

770,86

Hierbei ist ausdriicklich zu betonen, daB sich dieser Wert auf isothermische Ver-
dichtung der Luft und adiabatisches Wirmegefille des Dampfes bezieht. Der

erwihnte Kompressor entstammt der Frankfurter Maschinenbau-A.-G. vorm. Po-
korny & Wittekind.

==45,5 keal/cbm,

=0,46.

B. Die Steuerungen der Kolbenkempressoren.
38, Ventilsteuerungen.

Als Steuerorgan der Kolbenkompressoren wird am haufigsten das selbsttétige
Ventil beniitzt, dessen SchluB auf den Sitz durch Federbelastung bewirkt wird.
Es 148t sich meistens als Saug- und als Druckventil in den gleichen Abmessungen
verwenden und zwar fiir groBere Maschinen in Gruppenanordnung; man kann
daher zur Erreichung groBer DurchfluBquerschnitte die Zahl der Ventile entsprechend
groB wéhlen.
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Da die durchflieBenden Gase weit kleinere Krdfte auf den Ventilteller ent-
wickeln konnen, als dies bei Wasser moglich ist, mufl die Masse des Ventiltellers
auf das kleinste MaB beschrinkt werden, ferner ist der Ventilhub unter allen
Umstiéinden ganz klein zu halten. Um trotzdem eine geniigende DurchfluBmantel-
fliche fiir das Ventil in geéffnetem Zustand zu erhalten, werden Ringventile gebaut.
Die im Sitz befindlichen ringférmigen Spalten werden durch einen Stahlring von
etwa 2 mm Dicke abgedeckt, der somit die Rolle eines Ventiltellers iibernimmt.
Der Ventilhub betrigt selten mehr als 4 mm.

Das Gewicht dieser Ringe ist gegeniiber den sie belastenden Federn so klein,
daB der Ventilsatz in jeder beliebigen Lage in den Kompressorzylinder eingebaut
werden kann, die Hubbewegung darf sogar in wagrechter Richtung erfolgen.

Die Federbelastung bat die Ventilbewegung derart zu beeinflussen, daf sich
die letztere genau der Kolbenbewegung anpafit. Es ist einzig Sache des Versuches,
diejenige kleinste Ventilbelastung zu findeu, die eine rechtzeitige Einleitung des
Ventilschlusses hervorbringt. Ist die Feder zu hart, so sind die Widerstinde zum
selbsttitigen Offnen zu groB; ist sie zu weich, so entsteht das sogenannte Flattern
der diinnen Stahlplatten.

Der schiddliche Raum beeinfluit die Ventilbewegung in giinstigem Sinne;
namentlich bewirkt die Expansion' ein allmahliches Nachlassen des Druckes auf
das Saugventil und dadurch ein sanftes Anheben der Teller.

Diese Steuerorgane verlangen eine sorgsame Uberwachung, sie miissen daher
leicht zugdnglich gemacht werden.

Die Berechnung der DurchfluBquerschnitte geschieht nach der Kontinuitédts-
gleichung

c
f—Fa

Fiir die mittlere Geschwindigkeit des Gases in den Ventilen wihlt man gewd6hnlich
w=20 bis 25 m/sek bis 30 m/sek.

Bei rasch laufenden Kompressoren ist die untere Grenze einzuhalten, bei grofen
langsam laufenden Kolbengebldsen die obere, doch sollte eine Geschwindigkeit von
30 m/sek nur ausnahmsweise iiberschritten werden.

In der Gleichung bedeutet ferner F die Kolbenfliche und ¢ die Kolben-
geschwindigkeit. Als solche kann fiir Saugventile die mittlere Kolbengeschwin-

digkeit cmz—n eingesetzt werden, da diese Organe wihrend eines ganzen Hubes

30
in Téatigkeit sind.

Die Druckventile zeigen in ihrer Bewegung ein abweichendes Verhalten;
sie werden am Ende der Kompression plotzlich aufgestoBen, wenn der Kolben eine
betrichtliche Geschwindigkeit besitzt. Das wihrend des Ventilhubes auszustoBende
Gasvolumen ist wohl kleiner als das Ansaugevolumen, es muf aber in viel kiirzerer
Zeit aus dem Zylinder gestoBen werden. Fiir die Berechnung des Druckventil-
querschnittes f ist daher diejenige mittlere Kolbengeschwindigkeit einzusetzen, die
sich aus der Bewegung des Kolbens wiahrend der AusstoBperiode ergibt. Man er-
hilt sie am einfachsten durch Auftragen der Kolbengeschwindigkeiten vom Ende
der Kompression bis zum Totpunkt in Funktion des Drehwinkels der Kurbel oder
der Zeit. Die wittlere Ordinate der Kurve ist die gesuchte mittlere Kolben-
geschwindigkeit widhrend des AusstoBens des Druckgases. Man erhdlt damit fiir
die Druckventile meistens einen kleineren Gesamtquerschnitt als fiir die Saugventile;
im iibrigen hingt das Ergebnis vom Druckverhiltnis ab.

Im folgenden seien einige neuere Ventilkonstruktionen zur Darstellung ge-
bracht.
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Die Firma A. Borsig in Tegel-Berlin verwendet flir ihre Kompressoren aus-
schlieBlich selbsttétige Ringventile nach Patent Lindemann, die in den Abbildungen
41 bis 44 dargestellt sind. Der AbschluB des Ventilsitzes @ wird bewirkt durch
eine ringformige Stahlplatte b von 3/, bis 2 mm Stérke, die an zwei federnden
Armen reibungslos gefiihrt wird. Die zylindrische Stahldrahtfeder d legt sich
zwischen Ventilplatte b und Hubfénger c¢. Saug- und Druckventile lassen sich gegen-
einander verwechseln, da sie vollig gleichgestaltet sind. Man braucht also weniger
Ersatzstiicke.

An einem Geblisezylinder von 1630 mm Durchm. und 1200 mm Hub bei
80 Uml./min hat A. Borsig 11 Saugventile und 7 Druckventile verwendet. Jedes
derselben besitzt eine freie Durchgangsfliche von f=23840 qecm, somit wird eine
DurchfluBgeschwindigkeit fiir das Ansaugen von w= 18 m/sek erreicht, wenn von
einer Kontraktion abgesehen wird. Die Ventile haben bei 90 Uml./min ruhig ge-
arbeitet. In den Abb. 43 und 44 sind zwei Ventile mit Durchgangsquerschnitten
von 100 und 400 qem gezeichnet, wobei der Einbau in den Geblisezylinder ersicht-
lich ist. Ein &hnliches Ventil zeigt Abb. 45.
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Hoerbiger-Ventil, gebaut von der Markischen Maschinenbauanstalt
Ludwig Stuckenholz A.-G., Wetter-Ruhr. In Abb. 46 ist ein Saug- und Druck-
ventil im Schnitt dargestellt. Zwischen dem Ventilsitz 4 und dem Finger B liegt
die Ventilplatte €, deren Grundri Abb. 48 zeigt. Diese Stahlplatte von 2 mm
Dicke ist in der Mitte zwischen Ventilsitz 4 und Féinger B auf der Spindel ein-
geklemmt, besitzt aber in den bogenformigen Stegen erhohte Elastizitit, da auf
dem Bogen von a—a die Dicke von 2 auf 1 mm ausgeschliffen ist. Beim selbst-
titigen Heben der &uBeren Plattenringe schlagen diese diinner geschliffenen Teile
gegen die Kopfe von Kupfernieten D, bevor der Hub der eigentlichen Plattenringe
seinen groBten Betrag erreicht hat, und bewirken damit ein gleichméaBiges Durch-
biegen der Plattenringe.

Abb. 54.

Vor dem rostformigen Ventilfinger B (Grundri Abb. 47) liegt eine Polster-
platte £ mit 0,5 mm Spiel gegeniiber der Begrenzungsebene des Fingers, die als
Puffer dient und das Gerdusch des Ventilspieles herabmindert. Als weiteres Polster-
mittel sind zwei Spiralfedern F' in den Finger B eingesetzt. Die Sorgfalt bei der
Dampfung der Ventilbewegung bezweckt die Verwendung an Maschinen mit groBeren
Umlaufzahlen.

Abb. 55.
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Den Einbau solcher Ventile in den Gebldsezylinder zeigt Abb. 49. Jeder Satz
ist mit gemeinsamer Spindel im Ringkasten befestigt, so daB ein Auswechseln leicht
moglich ist. Eine wirksame Versteifung
des Ringkastens besorgen die durch-
gehenden Deckelschrauben.

Von der Maschinenfabrik EBlingen wird
einVentil verwendet(Abb.50), dasgedringte
Bauart zeigt. Der aus Stahlblech von 2 mm
Dicke bestehende Ventilteller erhilt seine
Belastung durch zwei spiralférmig aufge-
wundene Biegungsfedern, die im Deckel
durch radial gehaltene Stifte gehalten sind.
Das gleiche Modell ist fiir Saug- und Druck-
ventil beniitzbar, der Hub betrigt 5 mm.

Ein einfaches Ventil mit Federbelastung (Abb. 51) entstammt der Maschinen-
bau A.-G. Balcke, Bochum, bei dem Ventilsitz und Fénger aus RotguB und der
Teller aus Duranametall bestehen.

Fiir kleinere Hochdruckkompressoren verwendet man einfache Tellerventile
mit groem Hub, die aber besonders sorgfiltige Ausfiihrung verlangen. Ein Satz
solcher Ventile ist in den Abb. 52 u. 53 gezeichnet und gehort zu der in Abschnitt 45
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beschriebenen Maschine der Firma Breitfeld, Danék & Cie. in Prag. Die Teller
des Saug- und Druckventiles sind aus Nickelstahl herausgearbeitet und moglichst
leicht gehalten. Um das Aufschlagen zu mildern, zeigen die Teller Fiihrungs-
kolben, die zugleich als Luftpuffer wirken. Da Kolben und Teller aus einem Stiick
bestehen, muBl der Sitz des Saugventils in der Langsachse geteilt werden. Bei
60 mm lichter Weite betrégt der Ventilhub der Regel entsprechend 15 mm.

Fiir die ersten Stufen der Hochdruckkompressoren verwendet die Deutsche
Maschinenfabrik Duisburg (Demag) Blattfederventile; den AbschluB bilden diinne
Stahlblechstreifen, die fast masselos sind und sich beim DurchfluB der Luft zufolge
ihrer Elastizitét an die Bogenform des Plattenféingers (Abb. 54 und 55) anschmiegen.
Das Ringventil derselben Firma Fig. 56 ist mit zwei unabhingig voneinander
arbeitenden Stahlblechringen gedeckt, jede derselben ist mit besonderer Feder
belastet.

Eine eigenartige Losung hat die Maschinenfabrik Hohenzollern A.-G., Diissel-
dorf-Grafenberg, gefunden (Abb. 57 und Abb. 58). Als Sitz dient ein zylindrischer
Rohrmantel, der mit Lochern versehen ist. Statt der ebenen Blechstreifen besorgen
selbstfedernde diinne Stahlreifen den AbschluBl. Diese zylindrischen Reifen sind
dicht aufgeschliffen, die klaffenden Enden bewegen sich am Saugventil gegen-
einander, beim Druckventil zueinander wihrend der Eroffnung der Lécher.

Diese Ventile werden an den Enden der doppeltwirkenden Zylinder seitlich
gruppenweise eingesetzt. Zwei der groBten Kompressoren mit Dampfmaschinen-
antrieb zeigen folgende Abmessungen:

Anlage 1 II
Luftzylinder ~Durchmesser 720/1160 860/1370 mm
Dampfzylinder ” 675/1150 900/1325
, Hub 1000 1800
” Drehzahl 80 75 ”
Ansaugemenge 154 250  cbm/min.
39. Klappen.

Die von Prof. M. F. Gutermuth in Darmstadt eingefiihrten Klappen zeigen
sowohl in ihrer Einzeldurchbildung, als auch in der Art des Einbaues in den Kom-
pressorzylinder ein eigenartiges Geprige.

Als AbschluBorgan wird ein Stahl- oder Bronzeblech von 1 bis 1,5 mm Dicke
benutzt, das nach Art der Spiralfedern auf einen Dorn aufgewickelt wird, in
dessen Lingsschlitz das eine Blechende eingreift. Das zum VerschluB des Schlitzes
im Ventilsitz dienende andere Blechende bleibt eben und zeigt fiir hohe Driicke
zuweilen eine etwas groBere Blechstirke. Die innerste Spiralwindung ist etwas
breiter gehalten als die iibrigen, damit sich die anderen Windungen an den Wanden
oder an den benachbarten Klappen nicht reiben.

Die zur Lagerung der Klappen dienende Spindel ist 1 mm dicker als der
Wickeldorn zur Herstellung der Spirale, so dal die Feder fest in der Spindel sitat
und in ihren Lingsschlitz eingreift. Eine weitere Befestigung ist fiir die Klappe
nicht notig. Die Spindeln werden durch Klammern oder Stellschrauben und der-
gleichen festgehalten; die Anordnung ist so zu treffen, da das Drehen und Fest-
klemmen der Spindel eine bequeme und sichere Einstellung der notigen Feder-
spannung ermoglicht. Da der Widerstand der Klappen gegen den durchgehenden
Strom sehr gering ist, sind die Kraftwirkungen auf die Spindel klein.

Die aufsitzende Klappe kann trotz der geringen Blechstirke durch Ausbildung
von Gittersitzen selbst gegen sehr hohe Pressungen widerstandsfahig gemacht werden,
sie hat sich bei Kohlensiurekompressoren mit 60 bis 80 Atm. Druck gut bewahrt.
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Die Kanile der Sitze stofen in einem spitzen
Winkel gegen die Sitzfliche, damit die Fliissig-
keit ohne wesentliche Richtungséinderung durch-
flieBen kann. Dabei legt sich die Klappe in
geoffnetem Zustand seitlich an den Strahl. Der
Klappenhub wird durch die Strahldicke begrenzt

und nicht durch den Be-
lastungswiderstand. Dadurch
kann der Hub grofB3 ausfallen;
beim Schliefen nimmt die
Hubhéohe nach den Windungen
zu ab, so daB die Klappe auch
bei groBer Umlaufzahl der
Hauptwelle sehr ruhig wund
mit kleinen Durchgangswider-
stdnden arbeitet.

In den Abb. 59 bis 62 ist
ein normaler Gebldseventilsatz
dargestellt, bestehend aus einem
Saug- und einem Druckventil
in dem iiblichen Zusammenbau.
Auf der Kreisfliche jedes Ven-
tiles sind 8 Klappen angeord-
net. Die Kanalrichtung der
Saugschlitze ist gegen die Zy-
lindermitte gerichtet; die Rich-
tung der Klappenspindeln ist
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fiir alle Saugventile tangential gestellt, so daB der eintretende Luftstrom seine
Richtung moglichst beibehélt. Aus dem gleichen Grunde sind an den Druckventilen
die Klappenspindeln radial gerichtet, wie dies aus dem Querschnitt durch das
Ventilgehduse Fig. 62 hervorgeht.
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Der Ventilsatz gehort zu einem Gebldse von 2200 mm Durchm., 1500 m Hub
und 40 Uml./min.

Ein sehr bequemer Einbau in den Zylinder wird durch den konischen Klappen-
einsatz erreicht, der in den Abb. 63 bis 68 abgebildet ist. Aus der ersten Ab-
bildung ist erkenntlich, daB vier Schlitzreihen gebildet sind, von denen zwei fiir
die Saugwirkung, die andern zwei fiir die Druckwirkung dienen. Die beiden Klappen
einer Gruppe sitzen auf ein und derselben Spindel (Abb. 63) und lassen sich nach
Wegnahme des linken Deckels von auBen nachspannen. Die Art des Festklemmens
geht aus den Abb. 67 und 68 hervor, wihrend Abb. 67 die Spindel zeigt.

Dieser Klappeneinsatz gehort zu einem Niederdruckkompressor von 410 mm
Zyl.-Durchm., 600 mm Hub, 160 bis 170 Uml/min, der gegen 6 Atm. arbeitet.

Bei kleineren Maschinen konnen auch die Klappen ohne besonderen Einsatz
im Zylinderdeckel untergebracht werden. Ein derartiges Beispiel ist in den Abb. 69
bis 74 veranschaulicht. Die Spindeln der beiden Druckklappen lassen sich von
auBen anspannen (Abb. 72), die Spindeln der Saugklappen werden mit dem Klemm-
stlick Abb. 73 in der gegen die Zylinderseite zugekehrten Wand befestigt.

Der Deckel gehort zu einer stehenden Maschine von 250 mm Durchm., 300 mm
Hub, 170 Uml./min und 6 Atm. Uberdruck. Die Klappe selbst in Abb. 74 gezeichnet.

40. Schiebersteuerungen.

Die Wirkungsweise der Schiebersteuerung besteht im wesentlichen darin, daB
der Schieber den Beginn (I) und das Ende (II) des Saughubes, sowie den Ab-
schluB des Hinausschiebens der Druckluft (IV) aus dem Zylinder regelt, wihrend
der Beginn des Hinausschiebens (I1I) durch ein selbsttitiges Ventil eingeleitet wird,
das den Schieberraum vom Druckrohr trennt. Dieses Organ iibernimmt den Dienst

eines Riickschlagventiles; es fangt an sich zu 6ffnen, sobald der Druck im Zylinder
— also vor dem Ventil — etwas iiber denjenigen hinter ihm gestiegen ist. Da
dieses Ventil somit nur fiir das Offnen in den Druckraum Bedeutung hat, kann
sein natiirlicher Hub voll ausgeniitzt werden und es 148t sich auch bei hoher Um-
laufzahl ein gerduschloser Gang erzielen.

Kolbenschieber Patent Koster. Die Firma Pokorny & Wittekind
in Frankfurt a. M. baut die Kolbenschiebersteuerung nach Patent Koster, wie
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sie im Langsschnitt Abb. 75 dargestellt ist. In der gezeichneten Stellung hilt der
Steuerkolben A4, den rechten Kanal C, fiir das Ansaugen aus der Leitung S
offen. Ist der Hauptkolben an seinen linken Totpunkt gelangt, so schneidet die
innere Schieberkante a die Kanalkante b ab. Bewegt sich der Hauptkolben D
nach rechts, so 6finet der immer noch nach links laufende Kolbenschieber 4, mit
seiner dulleren Kante ¢ den Kanal, so da8 die Luft vom Kolben gegen das Riick-
schlagventil B, gedriickt wird und das Offnen selbsttiitig bewirkt, wenn der Druck
im Zylinder geniigend hoch gestiegen ist. Ist der Hauptkolben in den rechten
Totpunkt gelangt, so hat der Schieber 4, von links kommend den Kanal C, eben
geschlossen und o6ffnet ihn mit der inneren Kante fiir das Ansaugen erst, wenn
die Expansion aus dem schédlichen Raum den Atmosphirendruck angenommen hat.

Diese Verhéltnisse konnen in einem Steuerdiagramm sichtbar gemacht werden
in #bnlicher Weise, wie dies fiir die Steuerungen an Dampfmaschinen iiblich ist.
Ein solches ist in Abb. 76 fiir die rechte Zylinderseite gezeichnet. Werden die
Uberdeckungen e und 7 des Schiebers in der Mittellage gleich gro ausgefiihrt, so
ist OE,, die Exzenterstellung fiir die Kurbelstellung OK. In der Stellung OE,
ist die Expansion aus dem schédlichen Raum beendet und das Eréfinen des Ka-
nales C, durch die innere Schieberkante beginnt. In E;, gegeniiber E;, steht der
Kolben im rechten Totpunkt und der Schieber schlieBt das Ansaugen ab, so daB
die Kompression beginnt. E,,, gibt die Exzenterstellung im Augenblick des Er-
offnens des Druckraumes vor dem Riickschlagventil zwischen 4, und B,.

ZweckmaBig ist es, den Winkel zwischen Kurbel und Exzenter etwas grofer
zu halten als eben angegeben und die Uberdeckungen ungleich auszufiihren. Ist
der Nacheilwinkel KO Ey groBer als KOE,,, so fillt die Expansion etwas groBer
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aus als notig, und es entsteht im Zylinder vor Beginn des Ansaugens ein kleines
Vakuum; dadurch wird die Beschleunigung der Luftmassen beférdert, sobald das
Einstromen beginnt. Steht aber der Kolben im rechten Totpunkt (Exzenter-
stellung Ej;, so hat der Schieber den Kanal fiir das Einstromen noch etwas offen
und die beschleunigte Luftmasse kann in den Zylinder nachstrémen. Der Liefer-
grad wird dadurch auf einfache Weise erhoht, ohne daf3 wesentliche Energieverluste
stattfinden.

Nun iibt aber der Steuerschieber selbst eine Verdréngerwirkung aus, die man
erkennt, wenn die Schieberbewegung noch weiter als die eine bis jetzt betrachtete
Umdrehung hinaus verfolgt wird. Dreht sich das Exzenter von E7y némlich weiter,
so wird die zwischen 4, und dem Ventil B, befindliche Druckluft in den Druck-
stutzen gefordert, bis der Schieber in seine rechte Totlage E,
gekommen ist. Die in dieser Stellung zwischen A, und B, ein-
geschlossene Restluft (schédlicher Raum des Steuerkolbens) dehnt
sich beim Riickgang des Schiebers nach links aus, bis in £,
die Verbindung mit dem Zylinder durch die &uflere Schieber-
kante hergestellt wird und alsdann der Raum zwischen 4, und
B, durch die Kompression mit Druckluft angefiillt wird. Wird
endlich das Ventil B, geotfinet, so beginnt die Forderung, die
in K7y beendet ist.

Diese Kompressorwirkung des Steuerkolbens ldft sich am
Indikatordiagramm in Verbindung mit dem Steuerdiagramm
erkennen (Abb. 77), von denen das erstere im Raume zwischen
Schieber und Ventil abzunehmen ist. OIII ist die Riick-
expansion, IIIV die Kompression, VIVO das Fortdriicken,
wobei IVO allein das Fortdriicken aus dem Steuerkolbenraum
bedeutet.

Die aus dieser Diagrammfliache sich ergebende Arbeit ist zur
indizierten Leistung des Hauptzylinders zu addieren. Aus Ver-
suchen hat sich diese Arbeit des Steuerkolbens zu etwa 2,5 v. H.
der indizierten Hauptarbeit ergeben.

Das bereits mehrfach erwéhnte Riickschlagventil wird bei der Steuerung von
Koster aus einem geschmiedeten Stahlblock ausgedreht und kann in seinen Ab-
messungen sehr leicht gehalten werden. Damit es beim Offnen nicht gegen seine
Hubbegrenzung geschlagen wird, sind Offnungen L und L, angeordnet (Abb. 75),
durch die wihrend des Anhebens die zwischen Ventil und Hubbegrenzung befind-
liche Luft hinausgedriickt wird. Sobald aber das Ventil diese Offnungen L ab-
deckt, bildet sich ein Luftpuffer, der ein Anschlagen gegen die Ventilbegrenzung
verhindert.

Aus der Abb. 76 ersieht man, daB nach Abschluf des Kanales ¢, durch die
duBere Schieberkante (Exzenterstellung E7y, Schieberstellung IV) der Kolben-
schieber die Verdréngerwirkung ausiibt, bis er im rechten Totpunkt angelangt ist
(Strecke IV 0). Da aber diese Luftmenge nur etwa 1:40 des Hubvolumens des
Hauptkolbens betrigt, so verringert sich der Hub des Ventils nach Abschlul des
Kanales C, auf etwa '/,, bis */,, des normalen Betrages; das Ventil ist also seinem
Sitz bereits sehr nahe und hat in der Totlage (Exzenterstellung E,) des Schiebers
sicher geschlossen. Dadurch wird ein ganz allméahliches SchlieBen des Ventils
bewirkt, wozu die Zeit eines ganzen Kolbenhubes zur Verfiigung steht; es reicht
folglich eine schwache Federbelastung (etwa 0,008 bis 0,01 kg auf 1 qem Ventil-
fliche) aus.

Bei der Bemessung der Kanalquerschnitte soll eine mittlere Luftgeschwindig-
keit von 35 m/sek nicht iiberschritten werden.

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 7
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Um Steuerungsteile auf ihre Dichtheit zu priifen, verwendet die Firma
Pokorny & Wittekind die Vorrichtung Abb. 78. In einem guBeisernen Gefi G
ist beispielsweise das Riickschlagventil ¥ mit seinem Sitz S untergebracht. Wird
das GefdB unter Luftdruck gesetzt, so kann die durch Undichtheiten der Ventil-
sitzfliche entweichende Luft nur durch das Rohrchen R, gehen und in das Glas-

gefi F treten, aus dem eine dem Luftvolumen entsprechende Wassermenge durch
das Steigrohr R, verdringt wird. Diese wird aufgefangen und abgewogen. Auf
diese Weise konnen auch Steuerschieber K auf ihre Dichtheit gepriift werden, wie
dies Abb. 79 zeigt.

Kolbenschieber Patent Icken (gebaut von G. A. Schiitz in Wurzen i. S.). An
jedem Zylinderende laufen quer zur Maschinenachse zwei Kolbenschieber (Abb. 80
und 81), die durch zwei Stangen miteinander starr verbunden sind und zwangs-
laufig von einem Exzenterantrieb hin und her geschoben werden.

Der eine Kolben offnet fiir das Saugen, der andere fiir das Driicken; kon-
zentrisch um den Drucksteuerkolben ist das federbelastete Ringventil angeordnet.
Da der Antrieb der Exzenter eine Steuerwelle benotigt, so 1dBt sich diese
Anordnung besonders zweckm#Big fiir Dampfmaschinenantrieb mit Ventilsteuerung

verwenden.
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Die dargestellte Anordnung zeigt wie bei den Steuerungen mit Luftventilen
getrennte Wege fiir die Saug- und die Druckluft; ein Anwarmen der Saugluft ist
also weniger zu erwarten, als wenn dieselben Kanalwandungen auch von der
heien Druckluft bestrichen wiirden. Die
Kanile konnen kurz und weit gehalten
werden, der Schieberweg wird klein, ebenso
der schiddliche Raum (4 v. H. zwischen
Hauptkolben und Schiebern, 0,4 v. H.
zwischen Druckschieber und Riickschlag-
ventil). Fiir den Exzenterantrieb geniigen
kleine Abmessungen, da der Kolbenschieber
vollkommen entlastet ist und keine Luft-
verdringung bewirkt; aus demselben Grunde
ist auch die Eigenreibung klein.

Die Riickschlagventile konnen bei dem
angewendeten grofen Umfang mit kleinem
Hub auskommen, sie sind von auen durch
Abnehmen eines Deckels zugénglich.

" In Abb. 82 sind Indikatordiagramme abgebildet, deren Saug- und Drucklinien
regelméBigen Verlauf aufweisen. Sie entstammen einem doppeltwirkenden zwei-
stufigen Kompressor, der bei 110 Uml/min eine stiindliche Menge von 6000 bis
7000 cbm Luft ansaugt.

_ 56AMm

?qmuaum
: 1

41. Schiebersteuerung mit Druckausgleich.

Um den volumetrischen Wirkungsgrad zu erhohen, ist der Vorschlag ent-
standen, eine Uberstromung von der Druck- nach der Saugseite in der Kolben-
totlage herbeizufiihren. Dies kann in einfacher Weise durch einen im Schieber
eingegossenen Uberstrémkanal geschehen.

Dadurch féllt statt der Expansionslinie der Druck sofort steil ab und nimms
zu beiden Seiten des Kolbens denselben Wert an, der infolge der Mischung iiber
dem Atmosphirendruck liegt.

Die Expansionsarbeit der Restluft wird in diesem Fall nicht zuriickgewonnen.
Der Energiebedarf ist deshalb grofer als bei Maschinen gleicher Luftleistung ohne
Druckausgleich.

Ein zweiter Nachteil besteht in der ungiinstigen Wirkung der Kolbenkrifte,
da die giinstige Wirkung der Expansion fehlt. (Siehe Abschnitt 36.)

*



100 Kolbenkompressoren.

Nach beendigtem Druckhub bleibt Gas von hoher Spannung zwischen Schieber-
spiegel und Riickschlagventil eingeschlossen und stromt beim Ofinen des Druck-
kanales zu Beginn der néchsten Verdichtung in den Zylinder zuriick, vergroBert
damit den Druck nochmals,

Diese Nachteile hingen ab von der GroBe des schdadlichen Raumes, von der
GroBe des Raumes zwischen Schieber und Riickschlagventil und vom Druckverhiltnis.

Trotzdem finden sich kleinere Schiebermaschinen vielfach in Verwendung na-
mentlich in chemischen Betrieben, wo sie ihrer Einfachheit und Betriebssicherheit
wegen beliebt sind.

Fiir Maschinen zur Erzeugung von luftverdiinnten Réumen (Vakuum-Pumpen)
ist dagegen der Druckausgleich von grundlegender Bedeutung; es soll hierauf in
einem besonderen Abschnitt eingetreten werden.

C. Die Regelung der Kolbenkompressoren.

Die Kolbenkompressoren haben meistens gegen einen unverianderlichen Druck
im Windkessel oder Drucknetz zu arbeiten, wobei die Liefermenge dem Bedarf
entsprechend innerhalb gewisser Grenzen verdndert werden soll.

Bei Kolbengebldsen fiir Hochofen- oder Kuppelofenbetrieb wird umgekehrt
gleichbleibende Windmenge verlangt, wihrend die Widerstandshohe stark veridnder-
lich ist, gegen die der Kompressor anzukdmpfen hat.

Die Regelung der Liefermenge richtet sich nach der Art der Antriebsmaschine,
und zwar lassen sich die Vorrichtungen in zwei Gruppen einteilen, je nachdem es
moglich ist, die Antriebsmaschine mit verstellbarer Umlaufzahl zu versehen oder nicht.

42. Regelung der Liefermenge durch Anderung der Umlaufzahl.

Die natiirliche Anpassung der Liefermenge an den Bedarf geschieht, wie bei
den Wasserpumpen, durch Verinderung der Umlaufzahl, da diese beiden GroBen
einander proportional sind.

Als Antriebsmaschine kommt hauptsidchlich die Dampfmaschine in Betracht,
die sich fiir Kolbenkompressoren in vorziiglicher Weise eignet, namentlich in der
Tandemanordnung fiir Luft- und Dampfzylinder. Die Umlaufzahl der Dampf-
maschine 148t sich in weiten Grenzen verstellen, und zwar kann dies auf drei
Arten geschehen, entweder von Hand oder mit Hilfe des Fliehkraftreglers oder
endlich durch Einwirkung der Druckluft auf die Regelung der Dampfmaschine.

Die Einstellung von Hand ist deshalb mdglich, weil der Kompressor mit
Dampfbetrieb in gewissen Grenzen eine Selbstregelung zeigt. Wird nédmlich der
Dampfzylinder von Hand auf eine bestimmte Fiillung eingestellt, so erzeugt der
Kompressor einen gewissen Enddruck und pafBit seine Luftmenge von selbst dem
schwankenden Bedarf an; er lauft schneller, wenn mehr Luft gebraucht wird,
wobei allerdings der Luftdruck infolge der grofieren Widerstinde etwas sinkt; die
Maschine liuft langsamer, wenn weniger Luft gebraucht wird, wobei der Luftdruck
etwas steigt.

Diese Selbstregelung des Kompressors ist bei gleichbleibendem Dampfdruck
meistens ausreichend. Der Fliehkraftregler hat danun nur die Aufgabe, ein Durch-
gehen der Maschine bei Rohrbruch u. dgl. zu verhiiten.

Bei schwankendem Dampfdruck wird die Fiillung etwas iiber den n&tigen
Betrag erhsht und der Druck von Hand entsprechend gedrosselt.

Soll die Luftleistung mit Hilfe des Fliehkraftreglers eingestellt werden, so hat
der Maschinist die Umlaufzahl durch Verinderung der Muffenbelastung dem Be-
darf entsprechend einzustellen; eine Selbstregelung ist dabei nicht mdglich.
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Als Beispiel der dritten Regelungsart sei die selbsttéitige Regelung auf gleich-
bleibenden Luftdruck beschrieben, ausgefiihrt von der Maschinenfabrik G.A.Schiitz,
Wurzen i. S. Die Anordnung beniitzt kleine zuldssige Druckschwankungen, um
die Dampfeinstromventile zu beeinflussen (Abb. 83). Der erzeugte Luftdruck wirkt
auf den Boden B des beweglichen Zylinders Z, der den feststehenden Tauch-
kolben P umschlieBt. Steigt der Luftdruck bei vermindertem Luftbedarf etwas,
so wird der Zylinder Z nach unten getrieben und nimmt durch die Stange S den
Lenker L mit, so daB das Rollenstiick B den Ventilhebel H am lingern Hebel-
arm anfaBt und dadurch die Fiillung verkleinert. Die Umlaufzahl nimmt daher
der verminderten Leistung entsprechend ab. Mit der
Schraube s kann das Nadelventil derart eingestellt
werden, daB eine kleinste Fiillung nicht unterschritten
wird, die fiir den Leerlauf der Maschine noétig ist.

Diese Verstellung der Fiillung tritt erst ein, wenn der Luftdruck sich so viel
geindert hat, daB der Reibungswiderstand des Reglerkolbens iiberwunden wird.
Innerhalb dieser Druckschwankung zeigt der Kompressor die oben besprochene
Selbstregulierung bei unverinderter Fiillung. Erst wenn die Reibung des Getriebes
tiberwunden ist, bewirkt eine weitere Drucksteigerung sofort eine Abnahme der
Fillung, so daf der Kompressor schneller die der kleineren Leistung entsprechende
niedrigere Umlaufzahl erreicht, als dies bei Selbstregulierung méglich ist.

In gleicher Weise beeinfluBt der Regler die Fiillung bei Anderung des Damp-
druckes. Steigt der Dampfdruck, so fingt der Kompressor an, schneller zu laufen,
daher steigt auch der Luftdruck, bis durch die Einwirkung des Reglerkolbens die
Fiilllung verkleinert wird und die Umlaufzahl wieder abnimmt.

In Abb. 84 ist eine selbsttéitige Druckregelung dargestellt, die von J.C.Breinl in
Prag-Smichow vorgeschlagen wird.

Der Drehpunkt des Reglerhebels wird bei zunehmendem Luftdruck derart
verstellt, daBl die Fiillung abnimmt. Zu diesem Zweck wird ein Leistungsregler mit
stark statischer Wirkung verwendet. Die Druckluft wird in den Reglerzylinder



102 Kolbenkompressoren.

gefiihrt, der mit Ol angefiillt ist, sein Kolben wird zum groBern Teil mit Gewichten
und auBerdem mit einer Feder belastet.

Die besprochenen Verhiltnisse gelten bei einzeln arbeitenden Kompressoren.

Sind zwei Maschinen parallel geschaltet, so dndern sich die Verhdltnisse.
In diesem Fall koénnen die beiden Kompressoren nicht mit fester Fiillung sich
gelbst. iiberlassen bleiben, da in jedem derselben eine Schwankung im Luft- oder
im Dampfdruck sich etwas anders duBert, wodurch sich die Arbeitsverteilung stark
andern wiirde.

Derartige Kompressoren werden daher meistens mit Leistungsreglern aus-
geriistet, mit denen man die Verteilung der Arbeit einstellt.

Geschieht der Antrieb durch eine Gasmaschine, so kann auch hier die Um-
laufzahl verstellt werden, wozu eine einfache Handregelung geniigt. Allerdings sind
die Grenzen enger als bei der Dampfmaschine, da bei Verwendung von Druckgas
sich das Mischungsverhiltnis von Luft zu Gas verkleinert, bei Sauggas vergroBert,
sobald die Umlaufzahl abnimmt. In beiden Féllen erfolgt die Verbrennung nicht
mehr unter den giinstigsten Bedingungen, und kann sogar ganz versagen.

43. Regelung der Liefermenge bei gleichbleibender Umlaufzahl.

Die Umlaufzahl des Kolbenkompressors kann nicht oder nur in engen Grenzen
verstellt werden, wenn der Antrieb durch Riemen geschieht; eine solche Anderung
ist auch h#ufig unerwiinscht, wenn der Kompressor mittels Gasmaschine oder
Elektromotor angetrieben wird.

Bei derartigen Verhéltnissen ist der Kompressor fiir die groBte Liefermenge
zu bemessen, die bei der konstant bleibenden Umlaufzahl gewiinscht wird. Nimmt
der Verbrauch ab, so hat der steigende Luftdruck im Sammelbehélter dafiir zu
sorgen, daBl auch die Liefermenge abnimmt.
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Die gebrauchlichsten Anordnungen der hierbei zur Verwendung gelangenden
Reglervorrichtungen sind folgende:

a) Regelung durch Aussetzer. Sobald der Druck seinen zuléissigen Hochstwert
iiberschreitet, werden durch ihn die Saugventile selbsttdtig gehoben, damit die
angesaugte Gasmenge wieder in den Saugraum zuriickgeschoben wird. Sinkt der
Druck im Behilter, so werden die Saugventile wieder freigegeben.

Der Arbeitsbedarf dndert sich dabei allerdings etwas stoSweise, doch kann bei
doppeltwirkenden Maschinen zuerst nur auf einer Zylinderseite ein Aussetzer hervor-
gerufen werden und erst bei weiter steigendem Druck auf beiden Seiten.

Bei Stufenkompressoren muB8 sowohl am Niederdruck- als auch am Hochdruck-
zylinder die Vernichtung der Kompressionswirkung erfolgen.

Als Ausfiihrungsbeispiel einer solchen Aussetzerregelung ist die Anordnung der
Firma A. Borsig in Tegel-Berlin in den Abb. 85 bis 88 dargestellt. Die
erste Abbildung zeigt den
federbelasteten Kolben K
mit dem Nadelventil L;
der dazwischen abgeschlos-
sene Zylinderraum ist mit
dem Druckwindkessel ver-
bunden.

Bei normalem End-
druck wird die Feder-
belastung im Gleichgewicht
gehalten; sobald aber der
Druck merklich steigt,
offnet sich das Nadelventil Abb. 89.
infolge des Hebens des
Kolbens K und die Druck-
luft stromt durch die Lei-
tung G' nach der Greifer-
stellung des Ventils (Abb.
87). Dort wird das Kalb-
chen d mit dem Greifer a b
gegen das Ventil geschoben
und hilt die Ventilplatte
offen, bis der Druck im
Windkessel wieder gesun-
ken ist. Dadurch schlieBt
sich dasNadelventil wieder
und die in der Leitung befindliche Luft entweicht allméhlich durch die Undichtheiten
des Greiferkolbens, so daB ein Heben des Greifers durch die Hilfsfeder f stoBlos er-
folgt. Diese Riickfilhrung kann auBerdem durch Einstellen des Hahnes H mehr oder
weniger beschleunigt werden. ZweckméBig ist es, die Zuleitung vom Windkessel
mit der Verbindungsleitung zwischen Reglerkolben und Ventilen durch eine Umlauf-
leitung mit Hahn zu verbinden, damit sich die Maschine auch von Hand auf Leer-
lauf schalten 1aBt. Dadurch kann der Kompressor unbelastet anlaufen.

Die wahrend der Regelperiode auftretenden Druckverhéltnisse im Innern des
Kompressors sind durch die Diagramme Abb. 89 und 90 veranschaulicht, die an
einem Verbundkompressor mit Riemenantrieb (250 mm Hub und 200 Uml./min)
abgenommen worden sind.

Das stark geschriebene Niederdruckdiagramm gilt fiir Leerlauf und zeigt daher
nur geringe Hohe, das zugehorige Hochdruckdiagramm ist eine der atmosphérischen

Abb. 90.
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Linie parallele Gerade. Der Arbeitsbedarf bei Leerlauf kann nicht bedeutend sein,
er betrigt nach Angaben der Fabrik 8 bis 15 v. H. der normalen Verdichtungs-
arbeit.

Im ferneren zeigen die Diagramme, daB die Belastung der Maschine nach
Ausschaltung der Aussetzer nicht plotzlich, sondern allméhlich auf den vollen Wert
wachst.

Bei doppeltwirkenden Maschinen 1iBt sich die Belastungsinderung dadurch
mildern, daB zuerst auf einer Seite ein Aussetzer hervorgerufen wird und erst bei
weiterem Steigen des Druckes auf beiden Seiten. Dazu konnen zwei Kolbenventile
dienen, die mit verschieden grofSen Gewichten belastet sind.

Gegeniiber der Federbelastung des Reglerkolbens hat die Gewichtsbelastung
den Vorteil, daB der Kolbenhub geniigend gro8 gemacht werden kann, ohne daB
die Belastung zunimmt, wie dies bei Verwendung von Federn der Fall ist.

Allerdings bietet die gewohnliche Gewichtsbelastung bei schwankendem Druck
im Kessel nicht immer volle Gewihr, dal der sich hebende Kolben diese Bewegung
auch bis zum Ende durchfiihrt. Dies ist erst der Fall, wenn die Gewichtsbelastung
wihrend des Steigens des Kolbens abnehmen kann, um beim Sinken wieder zu
wachsen.

Stahlwerksgeblise verlangen eine rasche Abstellbarkeit des Windes ohne den
Motor zum Stillstand zu bringen, und zwar soll dieser Vorgang hdchstens 10 Se-
kunden bendtigen.

Solche doppeltwirkende Zwillingsgeblédse besitzen eine Regelung der vier Ab-
stufungen, wobei nacheinander 1, 2, 3 oder 4 Zylinderseiten ausgeschaltet werden
kénnen. In den Ansaugestutzen der Ventilkasten sind Kolbenschieber K (Abb. 91)
so eingebaut, daB der Wind in den Saugraum § zuriickgedriickt wird, wenn eine
Entlastung erfolgen soll. Die Breiten der Schieber, sowie die Anordnung ihres
Antriebs von der Steuerwelle w aus sind derart bemessen, wie Abb. 91 fiir einen
Zylinder zeigt.

Bei voller Leistung halten beide Schieber eines Zylinders den Riicklaufkanal
geschlossen — Stellung @, b, der Kurbel. Nach Drehung um 60° (a,b,) ist Zylinder-
seite A offen und B noch geschlossen: eine weitere Drehung (a,b;) 6ffnet beide
Zylinderseiten. Die andere Hilfte der Drehung steuert in gleicher Weise den
zweiten Zylinder.

Fiir das Stahlwerk des Peiner Walzwerkes hat die Siegener Maschinen-
bau-A.-G. vorm. A. & H. Oechelhiuser eine derartige Aussetzerregelung ge-
baut. Das doppeltwirkende liegende Zwillingsgeblése hat 1500 mm Zylinder-Durchm.,
1500 Hub und saugt bei 80 Uml/min 800 cbom/min Luft an, die auf 2 Atm. ver-
dichtet wird. Als normale Steuerorgane wirken selbsttitige Doppelsitzventile mit
sehr geringem Eigengewicht des Ventiltellers, in jedem Saugraum sind 40, in jedem
Druckraum 28 sog. Schirmventile angeordnet.
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Zum Abstellen des Windes in den Arbeitspausen ist in jeder Saugkammer ein
Rundschieber angebracht, der beim Offnen die Luft wieder in den Saugraum zuriick-
flieBen ldBt. Diese vier Hihne werden vom Fiihrerstand aus von Hand eingestellt,
wozu ein Servomotor mit Druckwasser von 30 Atm. zur
Verfiigung steht. In der Anfangsstellung des Steuerhebels
sind alle Zylinderseiten offen, in der mittleren Stellung
nur die beiden vorderen Zylinderseiten des Zwillings-
geblises, und in der Endstellung sind alle Héhne geschlossen.

Bei geniigendem Durchgangsquerschnitt der Rundschieber
treten wesentliche Verluste im Leerlauf nicht auf.

Eine Aussetzerregelung ergibt sich auch dadurch, daf
die Saugleitung selbsttitig abgesperrt wird, sobald der
Druck seinen Hochstwert erreicht. Dadurch entsteht im
Zylinder eine Luftleere beim Hingang des Kolbens, die
beim Riickgang wieder verschwindet. Allerdings verursacht
diese Regelung nur dann keine wesentlichen Arbeitsverluste,
wenn die Druckventile absolut dicht halten. Man ordnet daher
eine Umlaufleitung zwischen beiden Zylinderseiten an, die
gleichzeitig mit dem Absperren der Saugleitung geffnet wird.

Ein solches Absperrventil in der Saugleitung ist in
Abb. 92 in der Bauart der Firma Pokorny & Wittekind
in Frankfurt a. M. abgebildet. Es hilt unter dem Einfluf einer Feder den vollen
Querschnitt offen, solange der Enddruck nicht iiberschritten wird. Ist aber der
Bedarf geringer als die Luftlieferung, so steigt der Druck im Behilter und ver-
stellt die Steuerung fiir das Kolbenventil derart, daB Druckluft auf die obere Seite
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des Ventils eintreten kann und das SchlieBen besorgt. 1st der Druck wieder ge-
sunken, so unterbricht die Steuerung die Verbindung, die Luft hinter dem Kolben-
ventil entweicht und es kann sich wieder 6ffnen. Fir kleine Maschinen ist diese
Anordnung zweckméBig.

Die Berliner Maschinenbau A.-G. vorm. L. Schwartzkopff hat fiir ihre
Hochdruck-Kompressoren mit elektrischem Antrieb die in Abb. 93 enthaltene
Regelungsvorrichtung geschaffen. Sobald der Enddruck im Standrohr den zuléssigen
Betrag iiberschreitet, hebt die Druckluft die Steuerkolben @ und b, bis die Ver-
bindung zwischen den Offnungen g und % hergestellt sind; dadurch kann die Druck-
luft der II. Stufe aus der Leitung g, nach A,, h,, h; gelangen und auf die Kolben k&
wirken, die mit Greiferstiften » die Saugventilplatten der I. und IIL. Stufe offen
halten. Nun fallen die Driicke in allen Stufen und das Ausblaseventil ¢ 6ffnet sich
selbsttitig unter der Wirkung der Feder s, so daB die Druckluft ins Freie ent-
weicht. Als Ausgleich fiir die unvermeidlichen Undichtheiten an den Kolben % ist noch
eine weitere Luftquelle fiir den Steuerkolben b vorgesehen; die aus ¢ stromende Luft
wird namlich vor ihrem Austritt durch Ventil d auf 2 Atm. gedrosselt und durch

Leitung g, mit eingeschaltetem Riickschlag-
ventil 7 dem Steuerkolben b zugefiihrt. Ist
der Enddruck im Standrohr um 8 bis 10
Atm. gefallen, so driickt das Gewicht e den
Steuerkolben b in seine urspriingliche Lage,
die Verbindung von g nach » wird unter-
brochen und von A nach ¢ hergestellt, so
daBl die Luft aus k& ins Freie stromen
kann. Nun hebt die Feder o die Stifte »
wieder ab und die Saugventile beginnen
zu spielen. Das Ausblaseventil bleibt aber
noch offen, bis in der IV. Stufe ein be-
stimmter Druck erreicht ist, so daB der
Kompressor nicht sofort gegen den vollen
Druck arbeiten muf.

Die Maschinenbauanstalt Balcke A.-G. in Bochum baut eine Aussetzer-
regelung, die den Abschluf der Saugleitung besorgt (Abb. 94). Sobald der Luft-
druck iiber seinen normalen Betrag steigt, wird das Vorsteuerkélbchen aufwirts
bewegt, indem es zugleich die Gegenfeder zusammendriickt. Dadurch kann Druck-
luft auf den Kolben k& wirken und das Ventil zum SchlieBen bringen.

Eine andere Aussetzerregelung erfolgt durch Absperren der Druckleitung
und gleichzeitige Verbindung des Druckventilkastens mit der Saugleitung. Dabei wird
die angesaugte Luft durch die Druckventile ausgestoBen und gelangt in den Saugraum
zuriick. Dieser Weg bedingt vermehrte Widerstinde, besonders bei Verbundkom-
pressoren, bei denen die Luft durch den Zwischenkiihler hindurchgepreft werden mus.

b) Regelung der Ansaugemenge innerhalb eines Kolbenhubes. Der Zylinder
wird nach Vollendung des Ansaugens auf dem ersten Teil des Kolbenriickganges
gegen den Saugraum offen gelassen, so daBl die Kompression erst beginnt, nachdem
ein Teil des Ansaugevolumens wieder ausgestoflen ist.

Die Firma Pokorny & Wittekind A.-G. in Frankfurt a. M. fithrt diese
Aufgabe in der Weise aus, daB der Kompressor einen Hilfsschieber erhilt, der die
angesaugte Luftmenge wéhrend eines groferen oder kleineren, von Hand -einstell-
baren Teiles des Druckhubes wieder in den Saugraum entlaft.

Diese Fiillungsregelung wird durch das Diagramm eines Verbundkompressors
(Abb. 95) veranschaulicht, dessen Leistung von 8000 auf 4000 cbm/h herabgesetzt
werden kann.
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Bei Kompressoren
mit selbsttitigen Ven-
tilsteuerungen laBt sich
dieses Verfahren da-
durch anwenden, daf3
ein Schieber zwischen
Zylinder und Saug-
raum eingebaut wird,
der in Riicksicht auf
die Raumverhaltnisse
meist nach Art der
Corli-Rundschieber
ausgefiihrtist.Seine Be-
wegung erfolgt durch
eine Kulisse, um die
Erofinung des Hahnes
angendhert unverin-
dert zu erhalten, wih-
rend der SchluB von Hand oder durch den Einfluf der Druckluft hinter den Tot-
punkt verlegt werden kann.
Statt der Beeinflussung der Steuerung von Hand kann hierzu ein Hilfsmotor
beniitzt werden, der durch Druckwasser betdtigt wird. Bei Hochofengebldsen steigt

zuweilen die Widerstandshéhe bedeutend iiber den normalen Betrag. Geschieht
der Antrieb mittels Gasmaschine, so liBt sich die indizierte Leistung nur in be-
schrinktem MaBe erhShen. Das Geblise muB daher so eingerichtet werden, daB
die Windmenge abnimmt mit dem Wachsen des Wind-
drucks, damit die Verdichtungsarbeit annihernd die-
selbe bleibt. In diesem Fall 148t sich ebenfalls die
Fiillungsregelung mit Vorteil anwenden.
In Abb. 96 ist ein normales Diagramm gezeichnet,
sowie ein flichengleiches Diagramm fiir hheren End-
druck und kleinere Liefermenge. Die Kompressions-
linie beginnt erst, nachdem der Kolben ein Stiick
seines Weges (B B') wieder zuriickgegangen ist.
¢) VergroBerung der schidlichen Riume. Diese
Regelung besteht darin, daB die schidlichen Riume
kiinstlich vergroBert werden, so daB die Expansion
aus denselben mehr oder weniger steil verliuft und
dadurch die Liefermenge groBer oder kleiner verlauft.
Der volumetrische Wirkungsgrad wird also verénderlich.
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Auch diese Regelung kann bei Hochofengebldsen fiir unverdnderliche Ver-
dichtungsarbeit beniitzt werden, indem bei steigendem Druck der schéddliche Raum
vergroBert wird (Abb. 97).

Die Ausfithrung dieser Regelung geschieht dadurch, daB R#&ume angeordnet
sind, die durch Absperrorgane mit dem Zylinderinnern verbunden werden kénnen.

Die Firma L. A. Riedinger in Augsburg setzt an den Kompressorzylinder K
(Abb. 98) einen Reglerzylinder Z, der durch Zuschaltventil @ mit dem Arbeitszylinder
verbunden werden kann. Ist die Umlaufleitung b geoffnet, so vergréfern beide
Seiten des Zylinders Z den schidlichen Raum, wobei der Reglerkolben durch die
Spindel s in der gewiinschten Lage gehalten wird und der Leistung entsprechend
genau eingestellt werden kann.

D. Ausgefiihrte Kolbenkompressoren.

44. Einstufige Kompressoren.

Zur Erzeugung méBiger Enddriicke hat sich die doppeltwirkende Maschine
allgemein eingebiirgert. Die groBen Kolbengeblise fiir Hiittenbetriebe (Hochofen
oder Stahlwerke) zeigen die liegende Bauart; sie besitzen Gruppenventile, die sich
in groBer Zahl konzentrisch um den Zylindermantel lagern. Im Abschnitt 38 ist
diese Anordnung bei Besprechung der Ventile erwdhnt worden.

Um die gewaltigen Abmessungen solcher Maschinen zu erkennen, sind in Zahlen-
tafel 13 die Hauptwerte zweier Ausfiihrungen mitgeteilt; sie entstammen der Mérki-

schen Maschinenbauanstalt Ludwig Stuckenholz A.-G. in Wetter-Ruhr.
Zahlentafel 13.

Hiittenwerk (Besteller) Aachen Dillingen
Durchmesser des Hochdruck-Dampfzylinders . . . . . mm 1500 1200
Durchmesser des Niederdruck-Dampfzylinders . . . . » 2300 1800
Durchmesser der beiden Gebldsezylinder. . . . . . . » 2000 1600
Gemeinsamer Kolbenhub . ., . . . . . .. . . ... » 1800 1600
Hochste Drehzahl pro Minute . . . . . . . .. .. 60 80
Mittlere Kolbengeschwindigkeit . . . . . . . . . . . m/sek 3,6 4,27
Windpressung, Uberdruck . . . . . . .. . .. .. Atm. 2,5 2,0
Dampfspannung im Kessel . . . . . . . . . . ... ) 10 8
Gesamtzahl der Windventile . . . . . . . . . . .. 8><20 8><18
Abmessungen der Hauptlager. . . . . . . . . . . . mm 630 >< 850 580 >< 760
Abmessungen der Kurbelzapfen . . . .- . . . . .. ) 400 >< 400 860 >< 360
Abmessungen des Kreuzkopfes . . . . . . . .. .. 840 >< 400 270 >< 360
Durchmesser der Kolbenstange . . . . . . . . . .. ” 250 210
Gesamtgewicht . . . . . . . . . . ... ... .. Tons 465 340

Fiir eigentliche Kompressoren lassen sich einstufige doppeltwirkende Zylinder
anwenden, wenn die Endspannung nicht iiber 5 Atm. Uberdruck verlangt wird.
Unter Umstéinden kann man allerdings auch héhere Pressungen in einem Zylinder
erzeugen, wenn Mantel und Deckel ausgiebige Kiihlung erhalten und wenn die
Ventile mit besonderer Sorgfalt ausgefiihrt sind.

Die liegenden Maschinen der Firma A. Borsig in Berlin-Tegel sind in den
Abb. 99 und 100 ersichtlich, ihre Hauptabmessungen betragen:

Zylinder-Durchm. . . .| mm | 200 | 300 | 275 | 440 ‘ 350 | 350 | 500 | 500 | 650
Kolbenhub . . . . . . n 200 | 200 | 250 | 250 | 350 | 400 | 400 | 600 | 600
Drehzahl . . . . . . . 220 | 220 | 200 | 200 | 190 | 180 | 180 | 160 | 130
Zulissiger Druck . . . Atm. 7 3 7 2 4 7 2 4 2
Ansaugmenge . . . . . chm/min | 2,6 6,0 | 475 | 14,0 | 11,2 | 11,1 | 26,0 | 27,6 | 47,5

Saugrohr-Durchm. . . . mm 60 80 80 150 | 125 | 125 | 200 | 175 | 250
Druckrohr-Durchm. . . n 50 70 70 125 100 100 175 150 225
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Jede Stirnseite des Zylinders enthélt zwei Saug- und zwei Druckventile in den
hohlen Deckeln. Auf der Riickseite sind die Ventile leicht zuginglich, auf der
Kurbelseite mufl die Zugénglichkeit durch eine laternenartige Verlingerung des
Deckels hergestellt werden. Die Gabelrohre zur Saug- und Druckleitung bilden
zugleich die Stiitzen fiir den Zylinder.

Eine gedringte Bauart und gute Zuginglichkeit erzielt man dadurch, da die
Ventile seitlich im Mantel eingesetzt sind. Auf diese Weise ist es moglich, den
Deckel ausgiebig zu kiihlen (Abb. 101, Kompressor der Sichsischen Maschinenfabrik
vorm. Rich. Hartmann in Chemnitz, Durchm. 370 mm, Hub 300 mm).

Eine gute Kiihlung von Mantel und Deckel zeigt die Bauart Abb. 102 (Zwickauer
Maschinenfabrik A.-G.).

Die Verwendung der in Abschnitt 40 behandelten Kolbenschieber, Bauart Késter,
ist der Firma Pokorny & Wittekind in Frankfurt a. M. iibertragen. Die Haupt-
abmessungen der doppeltwirkenden Maschinen (Abb. 103 u. 104) betragen:

Kolbenhub . . . . . . ..| mm | 150 [ 200 [ 250 ‘ 300 ‘ 350 | 400
Zylinder-Durchm. . . . . . » 150 185 220 250 | 275 | 825
Drehzabl . . . . ... .. - | 200 | 225 | 200 | 15 | 180 | 150
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Einer steigenden Verwendung erfreuen sich die stehenden Maschinen, die wenig
Grundfliche und kleine Fundamente benotigen. Da das Gewicht des Kolbens von
der Stange aufgenommen wird, verlangt der Zylinder weniger Schmierdl als bei
liegender Anordnung und wird weniger rasch undicht. Aus diesen Griinden kann
mit der Drehzahl recht hoch gegangen werden.

Die Maschinenfabrik Burckhardt A.-G. in Basel baut die in Abb. 105 u. 106
dargestellten Maschinen bis zu 6 Atm. Uberdruck; sie zeigen folgende GroBen:

Kolbendurchmesser . . . . mm 170 t 220 270 ’ 310
Kolbenhub . . . . . .. ) 100 130 170 200
Drehzahl pro Minute . . . | 320 300 300 280
Ansaugemenge . . . . . . cbm/min 1 2 4 6
Energieverbrauch . . . . . PS 6 16 32 48
Saug/Druckrohr-Durchm. . |‘ mm 50 65 76 100

Die beweglichen Teile sind eingekapselt. Mantel- und Deckelkiihlung sind hier
besonders wirksam, da die Bewegung des Kiihlwassers von unten nach oben eine
allseitige Umspiilung erméglicht, ohne dal Réume von der Wasserstromung ab-
geschnitten werden.

Zu den einstufigen Kompressoren kénnen die fiir normale Kilteanlagen ge-
briauchlichen Maschinen gezihlt werden. Sie unterliegen denselben Konstruktions-
bedingungen wie andere Gaskompressoren und sind nach denselben Grundsitzen
zu berechnen.

Als Beispiel ist der in Abb. 107 und 108 dargestellte Ammoniakkompressor
gewihlt, wie er von Gebriider Sulzer A.*G. in Winterthur gebaut wird. Die
Kreuzkopffiihrung endigt nach vorn im Hauptlager, nach hinten in einem hohlen
Gestell, das den Zylinder umfaft. Die gewolbten Deckel passen sich dem Kolben
eng an, wodurch der schédliche Raum sebr klein ausfillt. Jeder Deckel trigt auf
der oberen Hilfte zwei Saugventile und auf der unteren zwei Druckventile, die
leicht zuginglich sind. Durch eine im GrundriB gezeichnete Umlaufleitung kann
ein teilweiser oder vollstindiger Leerlauf erzielt werden. Die verdichteten Gase
werden in einen Olabscheider gefiihrt, aus dem sie nach oben durch ein Riick-
schlagventil abflieBen. Letzteres ist im Betrieb offen und schlieBt sich selbsttiitig,
wenn der Gang durch Entfernen eines Ventils oder eines anderen Teiles unter-
brochen wird.

Die am Boden sich ansammelnden Olteile werden mit Hilfe eines rotierenden
Hahnes in einen Olbehilter gedriickt. Von dieser Leitung fiihrt ein Zweigrohr zur
Laterne in der Stopfbiichse und versorgt sie mit Schmierdl, fithrt aber zugleich die
zur Laterne eingedrungenen Ammoniakgase in die Saugleitung zuriick, wobei der
Hahn als Steuerorgan dient. In der Laterne herrscht demnach nur der Druck der
Saugleitung, wodurch die Abdichtung erleichtert wird. Die Stopfbiichsenbrille erhilt
eine Schmierslzufuhr durch eine gesonderte Leitung, und zwar erzeugt eine um-
laufende Olpumpe den durch Pfeile angedeuteten Kreislauf.

45, Mehrstufige Kompressoren mit abgesetztem Kolben.

Soll Luft auf 8 Atm. und hoher verdichtet werden, so ist die Zustandsénderung
in zwei R#umen zu vollziehen und eine Kiihlung dazwischenzuschalten. Fiir
kleinere und mittlere Liefermengen gibt die Anwendung eines einzigen abgesetzten
Kolbens eine duBerst gedringte Bauart; die Niederdruckstufe beniitzt den vollen
Querschnitt auf der Deckelseite, die Hochdruckstufe befindet sich im Ringraum gegen
die Kurbelseite zu (Abb. 109 bis 111); Bauart Kénigin Marien-Hiitte Cainsdorf i. 8.
(Durchm. 450/360 mm, Hub 300). Allerdings mufl nun der hohe Enddruck durch

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 8
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Kolbenringe nach aulen abgedichtet werden, was durch die Wirkung des Tauch-
kolbens als Kreuzkopf erschwert wird. Bei groSeren Maschinen ergibt sich fiir
den Kolben ein recht bedeutendes Gewicht, das bei liegender Ausfiihrung den
Druck auf die unteren Gleitflichen vergréBert; der Zylinder kann daher nur durch
reichliche Schmierung vor Anfressen geschiitzt werden.
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Die Ventile der ersten Stufe
lassensichbequem in den Deckel
einbauen, fiir die zweite Stufe
sind sie seitlich anzubringen.
Der Zwischenkiihler findet seine
Aufstellung meistens iiber der
Maschine; die Luft umspiilt die
Messingrohre und wird gezwun-
gen, senkrecht auf die Kiihlfli-
chen zu treffen. Zur Reinigung
soll das Rohrbiindel mit den bei-
den Einsatzplatten nach Lésen
der Deckel aus dem Gehiuse
herausgezogen werden konnen.

Eine dhnliche Bauart zeigt der Kompressor von A. Borsig, Berlin-Tegel
(Abb. 112 bis 115); hier ist der Zwischenkiihler durch Liangswinde unterteilt, um die
Luft den drei Rohrgruppen entlang zu fiihren. In der ersten und dritten Rohr-
gruppe bewegen sich Luft und Wasser im Gegenstrom, um den Temperatur-
unterschied beider Stoffe moglichst groB zu halten.
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Hiufig beniitzt man den FuB des Maschinengestelles als Zwischenkiihler, wie dies
Abb. 116 zeigt (Rich. Hartmann A.-G., Chemnitz). Zylinder-Dmtr. 520/420 mm,
Hub 220 mm.

Als Beispiel eines dreistufigen Kompressors mit dreifach abgesetztem Kolben
gilt Abb. 117 (Rich. Hartmann A.-G.). Der Hub dieser Ausfilhrung betrigt nur
125 mm, die Durchmesser des Kolbens 540, 440 und 125 mm, was ein Querschnitts-
verhaltnis von 1:2,82:6,2 ergibt. Zur Erzeugung von 100 Atm. Enddruck hat
die erste Stufe auf 2,82 Atm. und die zweite auf 17,6 Atm. zu verdichten.

Von der Firma Pokorny & Wittekind, Frankfurt a. M., werden Stufen-
kompressoren mit einem Kolbenschieber gebaut (Abb. 118 und 119) mit folgenden
HauptmaBen:

Zylinder-Dmtr. . . . . . mm 200/170 | 300/256 | 400/340 | 450/385 | 500/400 | 555/450
Hub. ... ... ... ” 150 250 350 400 400 450
Drehzahl . . . . . . .. | 250 200 160 | 150 150 145

Die zweistufigen Kompressoren der Dinglerschen Maschinenfabrik Zwei-
briicken zeigen als besonderes Merkmal die seitliche Anordnung der Ventile, wie
dies aus dem GrundriB Abb. 121 ersichtlich ist. Die schédlichen Réume fallen
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dadurch wohl etwas groB
aus, dagegen kann der Deckel
gut gekiihlt werden. Bei
der in Abb. 120 bis 123
dargestellten Maschine (Zy-
linder-Dmtr. 450/360 mm,
Hub 400 mm, Drehzahl 150)
besitzt der aus zwei Stiicken
zusammengesetzte Kolben
ein betriachtliches Gewicht;
die Gegengewichte an der
gekropften Welle zur Ver-
minderung der Massenwir-
kung haben deshalb volle
Berechtigung. Wie der Quer-
schnitt Abb. 120 zeigt, finden
sich entweder unten oder
oben zwei Anschliisse fiir das
Saugrohr; die verdichtete
Luft wird nach aufwirts ab-
geleitet. Uber dem Zylinder
sitzt der Kiihler mit 7,7 qm
Kiihlfliche (80 Rohre 25/29
mm Dmtr.), das Rohrbiindel
kann nach Losen der Schrau-
ben herausgezogen werden.
Dreistufige Kompres-
soren fiir grofere Liefer-
mengen zeigt die Bauart der
Maschinenfabrik Burck-
hardt A.-G., Basel (Abb.
124 u.125). Die Niederdruck-
stufe ist doppeltwirkend.
Bei der gezeichneten Aus-
filhrung besitzt der dreifach
abgesetzte Kolben 500, 360
und 175 mm Dmtr. und
500 mm Hub, die nach auBen
tretende Kolbenstange hat
80 mm Dicke. Die Maschine
saugt bei 132 Uml/min
eine Luftmenge von 800 cbm/h an und preBt sie auf einen Enddruck von 40 Atm.
Als wirksame Kolbenflichen stehen demnach zur Verfiigung

Niederdruckstufe, rechts 1963 — 240=1720 qcm
» links 1018 — 50= 968

Mitteldruckstufe 1963 — 1018 = 945

Hochdruckstufe 240

Die gewihlte Anordnung gibt eine gute Verteilung der Kolbenkrifte auf Hin-
und Hergang; die Abdichtung nach auBen ist nur an der Kolbenstange vorzu-
nehmen, was mit aller Sicherheit durch eine Metallpackung geschieht, der eine
Weichpackung vorgelagert ist, um die Abdichtung des Gases auch im Stillstand
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der Maschine sicherzustellen. In Abb. 126 ist das Schema eines stehenden zwei-
stufigen Kompressors dieser Firma abgebildet, Abb. 127 gibt die konstruktive
Durchfiihrung.

Eine eigenartige Bauart zeigt der Kompressor System Castelaine der Ma-
schinenbau-A.-G. Breitfeld, Danéck & Cie., Prag (Abb. 128 und 129). Der
Kolben besitzt drei verschiedene Durchmesser; die erste Verdichtung vollzieht sich
im groBen Ringraum an der Deckelseite. Das Gehduse bildet dort einen Hohl-
wulst, der zur Aufnahme der Saug- und Druckventile dient, sie konnen in gréerer
Anzahl mit radial gerichteter Achse eingesetzt werden. Der zweite Ringraum auf
der Kurbelseite ist mit dem Zwischenkiihler verbunden ohne Beniitzung von Ventilen.
Fiir die Hochdruckstufe dient der dritte Raum mit vollem Querschnitt im Deckelgehduse.

Durch die beschriebene Anordnung erhdlt man eine giinstige Verteilung der
Kolbenkriifte und eine Verdichterwirkung im zweiten Raum trotz des Fehlens
der Ventile.

In Abb. 130 kann die Arbeitsweise an Hand des Druckdiagramms verfolgt
werden. Geht der Kolben von links nach rechts, so findet im Raum I Ansaugen
von auBlen statt (a—b), im Raum II Verdringung in den Kiihler und Druck-
zunahme (a—c), ein Teil dieser Menge findet Aufnahme im Raum III. Kehrt der
Kolben zuriick, so erfolgt Verdichtung im Raum I (b—e), gleichzeitig Expansion
im Raum II (c—e), bis in beiden Réumen Druckausgleich erreicht ist und das
Druckventil im Raum I aufgestoBen wird. Nun herrscht in I und II derselbe
Druck (e—a), bis die Anfangsstellung des Kolbens wieder erreicht ist. Im Raum III
erfolgt wihrend dieser Riickbewegung Verdichtung (c—d) und Ausstofen in den
Behilter. Wahrend des Prozesses durchstromt die Luft den Kiihler zweimal (a—c
und ¢—e) und wird dadurch kriftig gekiihlt.
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Der in Abb. 128 gezeichnete Kompressor besitzt S h
einen Kolben mit 300, 220 und 150 mm Durchmesser, Py w1296 ot ¢
250 mm Hub, er liuft mit 175 Uml./min und saugt ’

130 cbm/h an. Die nutzbaren Lﬁ ' j

Querschnitte betragen dem-
nach 529, 325 und 176 qem.
Die Wirkungsweise der Pi ~00768 at j‘f"

B ————

—
|

drei Rdume istdurch die Indi-
katordiagramme (Abb. 131) A=l
erkenntlich, die einer Ma-
schine mit 500/240 Zylinder- at abs.

Dmtr., 350 mm Hub und 125 i 8
Uml./min entnommen sind. 14
Der Raum IT ist als zweite %”

Stufe mit sehr grofiem schid- A
lichen Raum aufzufassen.
Die Fabrik baut diese Typen nach folgenden Modellen:

Abb. 131.

Die stehende Bauart fiir mittlere Pressungen bis 12 Atm. zeigen die Kom-
pressoren der Maschinenbau-A.-G. Balcke, Frankenthal (Abb. 132). Der
Kiihler ist im Maschinensockel untergebracht; fiir die Niederdruckstufe liegen die
Ventile im Deckel, fiir die Hochdruckstufe in einem seitlich angeschlossenen Ventil-
kasten. Die Ausfiihrungen zeigen folgende Verhéltnisse:

Fiir hohere Pressungen bis zu 60 Atm. baut dieselbe Firma den in Abb. 133
erkennbaren Kompressor mit der umgekehrten Stufenanordnung. Hierbei ist der
auf die Kolbenstange wirkende Widerstand stets abwirts gerichtet, so daB der
schéidliche Raum sehr klein gehalten werden kann. In der ersten Stufe fehlen
die Saugventile, die Luft tritt durch Schlitze in den Zylinder, die vom Kolben
gedfinet werden, nachdem beim Abwirtsgang ein luftverdiinnter Raum entstanden
ist. Die kleinen Typen erhalten ihre Zwischenkiihlung im Ringraum, der sich
um den Wassermantel der Hoohdruckstufe legt. Bei groBeren Modellen steht ein
besonderer Kiihler neben der Maschine. Die Hauptabmessungen betragen:

Zylinder-Doite. .| mm 110/40 ' 130/45 | 160/60 | 200/70 | 220/75
Hub 5 5 & 5 s . 100 | 150 | 160 200 200
Drehzahl . . . . 400 350 350 265 | 265
Ansaugemenge .| cbm/min| 021 | 045 ‘ 0,725 1,1 | 1,35

Einen liegenden Stufenkompressor besonderer Art baut die Oxhydric-A.-G.
Siirth bei K&ln (Abb. 134 u. 135), dessen Niederdruckteil doppeltwirkend aus-
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gefiihrt ist. Ferner sind drei Kiihler vorgesehen, die im Maschinensockel in leicht
zuginglicher Weise Aufnahme gefunden haben.

Das Gas tritt aus Leitung 4 durch die Saugventile B in den Niederdruck-
zylinder C—@, flieBt alsdann durch Leitung £ und Kiihler ¥ in den Mitteldruck-
teil H, von da zum Kiihler K und in den Hochdruckzylinder, wo der Enddruck

(220 Atm.) erreicht wird. Das fertige Gas kiihlt sich vor der Verwendung in der
Schlange B ab. Nach auBilen muB nur die aus dem Mitteldruckteil H tretende
Kolbenstange abgedichtet werden, was durch Metallstopfbiichsen in zuverldssiger
Weise geschehen kann. Zufolge der gewihlten Anordnung gestalten sich die Kraft-
verhiltnisse im Triebwerk giinstig.

Diese Maschinen werden gebaut fiir
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46. Verdichtung in getrennten Zylindern.

Die bedeutenden Industriebetriebe der Neuzeit verlangen groBe Kompressoren-
anlagen, die zweistufig gebaut werden, sobald der Enddruck auf 6 Atm. oder h6her
steigen soll. Zur vollen Ausniitzung von Platz und Material erhélt jede Stufe
einen besonderen doppeltwirkenden Zylinder.
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Als Antrieb eignet sich die Kolbendampfmaschine vorziiglich, da sie sowohl
nach Bauart als in Riicksicht auf die Drehzahl eine vollkommene Ubereinstim-
mung der Bedingungen zeigt. Beide Maschinen diirfen mit derjenigen Kolben-
geschwindigkeit laufen, die eine giinstige Ausniitzung des Triebwerks ermdoglicht.

Geniigt zum Antrieb eine Einzylinder-Dampfmaschine, so iibertrigt sie ihre
Energie auf die Hauptwelle und von da auf die beiden hintereinander liegenden
Zylinder des Kompressors; bei stehender Anordnung sind die drei Zylinder neben-
einander.

Fiir Liefermengen iiber 50 cbm/min sind Dampfmaschinen mit zweifacher Ex-
pansion zu empfehlen. Dadurch entstehen vier Zylinder, so daB man die Nieder-
druckzylinder fiir Dampf und Luft hintereinander legen kann, ebenso die Hoch-
druckzylinder. Zwischen beide Paare kommt der Kiihler fiir die Luft und der
Aufnehmer fiir den Dampf unter den Maschinenboden.

Eine derartige Anordnung zeigt die Anlage von Pokorny & Wittekind,
Frankfurt a. M. (Abb. 136) im GrundriB. Die Dampfzylinder befinden sich hinten,
um der thermischen Ausdehnung Rechnung zu tragen; sie sind mit den Luft-
zylindern starr verbunden, konnen aber auf dem Fundamentrahmen gleiten. Als
Steuerung erhalten die Luftzylinder Kolbenschieber mit Exzenterantrieb, die Dampf-
zylinder Ventile.

Bei den Kompressoren von G. A. Schiitz, Wurzen kionnen die querliegenden
Schieber (s. Abb. 80) durch dieselbe Steuerwelle angetrieben werden, die zur Be-
titigung der Ventile an der Dampfmaschine dient. Dadurch erhalten diese Ma-
schinen einen einheitlichen Aufbau.
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Denselben Vorteil besitzt der von Gebriider Sulzer A.-G., Winterthur ge-
baute zweistufige Kompressor, dessen Einzelteile die bewihrten Sonderheiten der
Sulzerschen Ventilmaschinen aufweisen. An den beiden doppeltwirkenden Luft-
zylindern (Zylinder-Dmtr. 575/375 mm, Hub 800 mm) befinden sich die Saugventile
unten, die Druckventile oben. Sie erhalten ihre gesteuerte Hubbewegung durch
unrunde Scheiben, die auf der gemeinsamen Steuerwelle fiir Luft und Dampf
sitzen, unter Vermittlung von Stangen und Hebeln an den Ventilhauben.

Das Saugventil zeigt die normale Bauart der Sulzersteuerung mit Doppelsitz,
eine Stange ist mit dem Steuerhebel nicht starr verbunden, damit die Feder die
kraftschliissige Verbindung in allen Lagen herstellen kann. Diese Steuerung er-
laubt einen groBen Ventilhub zu verwenden, der im vorliegenden Fall 24 bzw.
30 mm betragt.

Das Druckventil hat ringférmige Durchgangsfliche und hebt sich bis auf 24 mm;
auch hier kann beim Offnen die Erhebung nur in dem MafBe zunehmen, als der
gesteuerte Ventilhehel dies zuldBt. Das SchlieBen erfolgt unter dem EinfluB einer
Feder und wird gemildert durch den Luftpuffer, in dessen Zylinderraum beim
Fallen eine Luftleere entsteht. Zufolge der groBen Hiibe ergeben sich verhéltnis-
miBig kleine Durchgangsquerschnitte; sie betragen auf der Niederdruckseite fiir
das Saugventil 240 qcm, fiir das Druckventil 210 qcm. In den Abb. 137 bis 141
ist der Hochdruckzylinder dargestellt. Die Luftzylinder liegen hinter den Dampf-
zylindern; um die Lingenausdehnung des letzteren zu ermoglichen, hat der
Luftzylinder eine starre Verbindung mit dem Fiihrungsrahmen durch Stangen
erhalten.

Mehrstufige Kompressoren mit getrennten Zylindern baut man auch fiir kleinere
Liefermengen, wenn es sich darum handelt, Gase mit moglichst geringen Undicht-
heitsverlusten auf hohen Druck zu bringen. Wie die Erfahrungen an Kilte-
maschinen bestdtigen, 148t sich eine Kolbenstange mit sorgfiltig ausgefiihrten
Metallstopfbiichsen nach auBen zuverldssig abdichten, was bei der Abdichtung von
Kolben mit federnden Ringen nicht in gleichem Maf der Fall ist.
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Ein stehender Hochdruckkompressor der Deutschen Oxhydric-A.-G. Siirth
bei Koln ist nach diesen Gesichtspunkten gebaut (Abb. 142 u. 143). Da Sauerstoff
verdichtet werden soll, darf GuBeisen nicht in Beriihrung mit dem Gas kommen;
deshalb bestehen die Kolben und Ventile aus RotguB, die Leitungen aus Kupfer
und die Zylinder erhalten RotguBfutter. Bei allen drei Zylindern findet die Ver-
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dichtung nur auf der oberen Seite statt; die untere Seite des Niederdruckzylinders
ist mit dem Saugraum sténdig verbunden, so daf die Kolbenstange nur gegen
den Druck in diesem Raum abzudichten hat.

Die Kiihlung der Zylinder geschieht durch Verwendung eines gemeinsamen,
oben offenen Wasserkastens, in den auch die Rohrschlangen fiir die Zwischen-
kiithlung untergebracht sind. In jedem Ventilkopf befindet sich ein Sicherheits-
ventil, das beim Uberschreiten des Hochstdruckes abblist und das Gas in die
Saugleitung zuriickfiihrt. Da sich Ol entziinden konnte, erfolgt die Schmierung mit
Wasser, dem ein geringer Zusatz von Glyzerin beigemengt wird, ein Olabscheider
entzieht dem verdichteten Gas das Schmiermittel wieder.

47. Erzeugung der Einblaseluft fiir Rohdlmotoren.

Zur Zerstiubung des fliissigen Brennstoffs im Arbeitszylinder des Dieselmotors
verwendet man Druckluft, die auf 60 bis 70 Atm. verdichtet und in Stahlflaschen
aufbewahrt wird. Die hierzu nétige Hilfsmaschine erhélt ihren Antrieb unmittel-
bar vom Verbrennungsmotor durch eine Kurbel am Ende der Hauptwelle oder
durch einen Schwinghebel von der Schubstange des Motors aus.

Da die erzeugte Druckluft gleichzeitiz zum Anlassen des Motors dient, richtet
sich die GroBe des Kompressors hauptsichlich nach der Haufigkeit des Anlassens.
Man rechnet fiir ortfeste Viertaktmotoren ein Ansaugevolumen von 8 bis 10 1/min
auf eine Motorenleistung von 1 PSe; héufig wird das Hubvolumen des Kompressors
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mit demjenigen des Motors verglichen, dieses Verhéltnis stellt sich etwa auf */
bis '/,o. Schiffsmaschinen erhalten groBere Kompressoren, da das Umsteuern viel
Druckluft verlangt. Bei Zweitaktmotoren sind diese Zahlen zu verdoppeln.

Fast ausschlieBlich bevorzugt man wegen Platzersparnis die stehende An-
ordnung, die sich der stehenden Bauart der Motoren gut anpaBt. Bei kleineren
Anlagen wird der Enddruck in zwei Stufen erreicht, groBere erhalten drei Zylinder-
rdume; in beiden Fillen mufl auch die abflieBende Luft gekiihlt werden, bevor sie
die Druckflasche aufnimmt.

Einen kleinen zweistufigen Kompressor der Firma Gebriider Sulzer A.-G.
in Winterthur zeigen die Abb. 144 bis 146 (Zyl.-Dmtr. 140/40 mm, Hub 180 mm).
Er ist seitlich am Gestell des Motors befestigt und erhélt seinen Antrieb durch
Schwinghebel von der Schubstange aus.

Die Ventile bestehen aus einfachen Stahlplittchen; ein Satz derselben ist in
einem konischen Stiick untergebracht und mit ihm leicht auswechselbar, fiir die
erste Stufe befindet sich dieses Stiick seitlich, fiir die zweite Stufe im Zylinder-
deckel angeordnet. Der hohle Fuf} ist als Zwischenkiihler ausgebildet und erhilt
eine Rohrschlange; die fertige Druckluft kiihlt sich im Deckel ab, indem sie den
Ventilkonus in einem spiralférmigen Kanal umflieBt.
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Da die Niederdruckstufe durch den Ringraum gebildet wird, findet die Verdich-
tung in beiden Stufen gleichzeitig beim Aufwirtsgang statt. Die Kolbenkrifte sind
dadurch ungleich verteilt, wirken aber stets abwérts. Man darf deshalb den Spielraum

zwischen Kolben und Deckel im
Totpunkt ganz klein halten (unter
0,5 mm) ohne ein AnstoBen be-
fiirchten zu miissen, eine Abniit-
zung in den Schubstangenlagern
vergrofert diesen Spielraum.
Die schweizerische Loko-
motiv- und Maschinenfabrik
Winterthur baut fiir ihre gro-
Beren Dieselmotoren dreistufige
Kompressoren (Abb. 147 u. 148),
die bemerkenswerte Neuerungen
aufweisen. Die beiden ersten
Stufen sind durch federnde Klap-
pen (Gutermuth) gesteuert, die
in konischen Einsitzen einge-
bettet sind. Zwischen den Saug-
klappen und dem Zylinderraum
befinden sich Gitter, damit beim
Bruch einer Feder kein Blech-
stlick in das Innere fallen kann.
Die Luft tritt durch die ein-
stellbare Saugleitung bei @ in die
erste Stufe und nach der Ver-
dichtung in den segmentartigen
Raum b, von dem die erste Kiihl-
schlange zum sackartigen Behélter
fithrt (c—d). Um zum Saugventil
der zweiten Stufe zu gelangen, muf3
die Luft durch den senkrechten
Kanal e abfallen, der Zwischenbe-
halter d wirkt somit als Wasserab-
scheider der abgekiihlten Druck-
luft, deren Taupunkt iiberschritten
ist. Dadurch ist die Gefahr des
Wasserschlages und des Einrostens
im Innern des Mitteldruckzylin-
ders vermieden, was besonders
bei Aufstellung der Maschine in
heiBen Gegenden wichtig ist.
Diese Einrichtung wiederholt
sich zwischen der zweiten und
dritten Stufe, die Druckluft stromt
durch die Leitung f in den Seg-
mentraum ¢, von da durch die
zweite engere Schlange nach &
und durch das senkrecht ansteigende Rohr in den Hochdruckzylinder. Im gleichen
Raum ist die dritte Schlange ¥—! untergebracht, die zur Kiihlung der fertigen
Druckluft dient, bevor sie durch m in die Flaschen abflieft.
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Zu den bekannten Kompressoren fiir Dieselmotoren gehort die Bauart Reavell
(Abb. 149 u. 150), die namentlich auf Schiffen wegen der gedringten Form gebréuch-
lich ist. Die Niederdruckstufe ist geteilt und wird von beiden wagrecht hin und her
gehenden Kolben beschrieben, der Mitteldruckzylinder ist unten, der Hochdruck-
zylinder oben. Das ganze Gehéduse ist mit Wasser gefiillt, daher werden die Ver-
bindungsrohre aus Kupfer ausgiebig gekiihlt.

Eine héufig verwendete Anordnung derselben Firma ist in den Abb. 151 u.152
erkennbar, die erste und dritte Stufe wird durch den oberen Kolben gebildet; der
Mitteldruckzylinder befindet sich unten und hat keine Ventile.

Beim Aufgang der Kurbel stof8t der Niederdruckkolben die Luft durch das
Druckventil in das Rohrbiindel und in den unteren Zylinder. Beim Niedergang der

Kurbel wird die Luft vom zweiten
Zylinder durch das Rohrbiindel
und zum Hochdruckzylinder ge-
stoen.  Gleichzeitig saugt der
Niederdruckkolben Luft durch
Schlitze im Kolbenzapfen ein. Die
Anordnung gleicht der Bauart
Abb. 128, sie gibt eine gleichmaBige
Verteilung der Kolbenkrifte, und
zwar erzeugt in der Totlage die
Summe der ersten und dritten Stufe
die gleiche Kraft, wie diezweiteStufe
nach Abzug der Massenwirkung.

Allerdings sind die schédlichen
Réume groB (Mitteldruckteil 25 bis
50 v. H., Hochdruckteil 10 v. H.);
will man nun eine Druckverteilung
von 4, 16 und 64 Atm. erhalten, so
sind die Zylinderquerschnitte im
Verhiltnis 10:7:1 auszufiihren.
Zur Erhohung der Kiihlwirkung
im Rohrbiindel werden wenige enge
Rohre gewihlt, so daf die Luft
mit einer mittleren Geschwindigkeit
von etwa 100 m/sek durchstrémt,
damit wird gleichzeitig an schad-
lichem Raum gespart.

Die in Abb. 151 gezeichnete
Ausfithrung zeigt Kolbendurch-
messer von 254 mm, 203 mm und

78 mm, Hub 127 mm; die Drehzahl liegt zwischen 450 und 325. Fiir die Quer-
schnitte ergeben sich somit 454 qem, 323 qem und 47,5, sie stehen im Verhiltnis
95:6,8:1.

Die Zweitakt-Dieselmotoren verlangen auBer der Einblaseluft eine bedeutende
Menge Spiilluft, um die Verbrennungsgase aus den Arbeitszylindern auszutreiben
und sie gleichzeitig mit Frischluft zu laden. Dieses Geblése hat nur eine kleine
Druckerh6hung hervorzubringen (etwa 0,3 Atm.), aber in einer Menge, die um
40 bis 100 v. H. groBer ist als das Hubvolumen der Arbeitszylinder.

Ein solches doppeltwirkendes Kolbengeblise in zweckentsprechender Verbindung
mit dem Hochdruckkompressor zeigt die Anordnung der Firma Gebriider Sulzer
A.-G in Winterthur (Abb. 153). Der stehende Spiilluftzylinder erhilt seinen An-
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trieb von der gekropften Haupt-
welle des Dieselmotors und wird
gesteuert durch einen Kolben-
schieber, dessen Bewegung von
einem Exzenter erfolgt unter Ver-
mittlung einer Schwinge. Dieser
Schwinghebel ragt in die Saug-
leitung, wobei seine Nabe den Ab-
schluB gegen auBen besorgt.

Der Kreuzkopf der Spiilluft-
pumpe ist als Kolben ausgebildet,
damit auf seiner oberen Seite der
Niederdruckraum des dreistufigen
Kompressors entsteht. Die zweite
und dritte Stufe wird gebildet durch
den seitlich angehidngten Zylinder
mit Antrieb von der Schubstange
der Spiilluftpumpe aus. Durch diese
Anordnung ergibt sich ein guter
Ausgleich der bewegten Massen.

Die gezeichnete Spiilluftpumpe
(Zyl.-Dmtr. 1100 mm, Hub 540 mm,
Kolbenstange 80 mm) liuft mit
150 bis 167 Umdrehungen in der
Minute, ihr Hubvolumen betrégt
beinahe das Doppelte der Arbeits-
zylinder. Der Niederdruckzylinder
des Kompressors (Zyl.-Dmtr. 380
mm, Hub 540 mm) zeigt etwa 1/,
des Volumens der Arbeitszylinder;
verglichen mit der Nutzleistung
des Motors betrigt das Ansauge-
volumen 19 Liter/min auf 1 PS.
Mitteldruck- und Hochdruckzylin-
der haben 210 und 95 mm Bohrung
bei 350 mm Hub; das Volumver-
hiltnis betrdgt somit 6: 3,875 : 23,6.

48. Hochdruck-Kompressoren.

Durch die Entwicklung der
chemischen Industrie ist der Bau
von Hochdruck-Kompressoren in
bisher nicht geahnter Weise ge-
fordert worden, eine Reihe neuer
Verfahren verlangen die Verdich-
tung von Luft und anderen Gasen
auf 200 bis 300 at in bedeutenden
Mengen. Die Druckluft- Lokomo-
tiven der Grubenbahnen und der
Tunnelbauten arbeiten mit 150 bis
175 at. Als Hilfsmaschinen sind

131



132 Kolbenkompressoren.

Kompressoren zur Lieferung der Einblaseluft fiir Rohdlmotoren nétig, die 60 bis
70 at herstellen.

Fiir die Wahl der Stufenzahl sind die gleichen Gesichtspunkte maBgebend,
wie bei Zweistufen-Kompressoren: nicht zu starkes Anwachsen des Energiebedarfes
und der Endtemperaturen, nicht zu groBe Verminderung des Liefergrades. Da diese
mehrstufigen Maschinen meistens groBe Baulinge
erhalten, mufl Riicksicht genommen werden auf
die Ausdehnung in axialer Richtung zufolge der

. N
Hitwasser-) T |
Austritt i Temperaturunterschiede.
) Neuzeitliche Ausfiihrungen seien durch einige

Beispiele zur Darstellung gebracht.

Die Berliner Maschinenfabrik vorm. L.
Schwartzkopff baut ausschlieBlich derartige
Kompressoren, von welchen Abb. 154 eine Aus-
fithrung zeigt (20 cbm/min auf 200 at). Alle fiinf
Stufen liegen in derselben Achse, die erste Stufe
ist doppeltwirkend, die TI und III vor der ersten,
die IV und V hinter ihr. Die Maschine wird
also lang und schmal, besitzt aber nach auBen
zu nur eine Stopfbiichse in der III Stufe. Die

#imosser- Kiihler der beiden ersten Stufen sind aneinander
emr#  gegetzt und liegen iiber dem Zylinder, die Kiihler
der Hochdruckstufen werden als Stahlrohre ge-
wunden und mehrere Windungen parallel ge-
schaltet. Fiir Wasser- und Olabscheidung ist an
den Ein- und Austrittsstutzen der Kiihler gesorgt.

In Riicksicht auf die Raumverhéltnisse werden
héufig stehend Kiihler verwendet, die sich gut

Abb. 155. bewihren (Abb. 155). Bei der von Schwartzkopff

gebauten Anordnung (Abb. 155) flieBt das Gas

durch die engen Rohre von oben im Gegenstrom zum Wasser, wobei der untere
Raum als Abscheider dient.

Die Abdichtung der Kolben geschieht in bekannter Weise durch federnde
Ringe aus dichtem GuBeisen. Sie kénnen auch fiir die nach auflen tretende Kolben-
stange verwendet werden. Statt solchen Ringen beniitzt die Firma Schwartzkopff
die in Abb. 156 dargestellte Abdichtung, bestehende aus U-férmigen Stulpen a aus

WeiBBmetall; ihre Hohlrdume wer-

Schmilerung den durch eine elastische Masse b

: ausgefiillt, die fest genug ist, um

den axialen Druck aufzunehmen
und zugleich die Stulpenschenkel
leicht anpreBt. ZweckméafBig ist
der Einbau dieser Ringe in ein Ge-
hduse, das radial und kugelig be-
weglich ist und der Kolbenstange
in jeder Richtung folgen kann.

Bei knappen Raumverhéltnissen wird stehende Bauart gewiinscht. Einen solchen
vierstufigen Kompressor von Schwartzkopff zeigt Abb. 157 (11 cbm/min auf 220 at).
Sein Niederdruck-Zylinder besitzt einen Stufenkolben, im Hochdruck-Zylinder ist
unter dem Kolben der III. Stufe der Ausgleichsraum, der gegen den Kiihler der
IIL. Stufe zu offen steht. Beide Kolben (Hub 400 mm) sind durch besondere Kreuz-
kopf-Fithrungen von Seitenkréften befreit.

%

Abb. 156.
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Der vierstufige Kompressor von A. Borsig, Berlin-Tegel (Abb. 158 bis 160) hat
nur die beiden ersten Stufen in einem Zylinder vereinigt, die III. und die IV. Stufe
besitzen einfache Plungerkolben, wodurch eine sichere Abdichtung durch Metall-
packungen anwendbar ist (6 cbm/min auf 200 at, 300 Uml./min). Alle Zylinder
sind von einem oben offenem Blechmantel umgeben, dessen Innenraum das Kiihl-
wasser enthédlt. Dadurch ergeben sich sehr einfache Zylindermodelle und der
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Wasserraum bietet geniigend Platz, um die Schlangen der drei Zwischenkiihler
aufzunehmen.

Fiir groBe Liefermengen baut A. Borsig fiinfstufige, liegende Kompressoren
nach Abb. 161 u. 162 (80 cbm/min auf 200 at, 750 mm Hub). Der eine Zylinder
enthilt die I. (doppeltwirkend) und II. Stufe, sowie am hinteren Deckel angeschlossen

die IV., im zweiten Zylinder folgen sich von vorn nach hinten die IIL. Stufe, der
Ausgleichsraum @ und die V. Stufe. Den Antrieb besorgt eine Zwillingsdampf-
maschine mit versetzten Kurbeln. Alle Zwischenkiihler und der Nachkiihler sind
als Rohrschlangen ausgebildet und liegen in offenen Wasserkisten iiber den beiden



Zylindern.  Dadurch ge-
staltet sich der Aufbau
iibersichtlich, auBenliegende
Rohrleitungen konnen fast
ganz vermieden werden. In
Abb. 162 ist b der Saug-
stutzen, ¢ Druckleitung,
d Zwischenkiihler vor der
V. Stufe, e Zwischenkiihler
vor der IIIL Stufe, f Kiihl-
wasserzuflu, g Kiihlwasser-
abfluB.

In Abb. 163 ist das
Schema einer kombinierten
Hoch- und Niederdruck-
anlage  dargestellt, die
Schwartzkopff fiir die
Gewinnung von Sauerstoff
nach dem Linde-Verfahren
ausgefiihrt hat. Im normalen
Betrieb, d. h. wenn der
Linde-Apparat bereitsSauer-
stoff erzeugt, saugen beide
Seiten 1N und 1H des
zweiachsigen Kompressors
Frischluft an. Die Nieder-
druckseite (535/415 mm
Durchm., 500 mm Hub, 126
Uml./min) preBt ihre Luft
auf 5bis6 at (11,25 cbm/min.)
und bringt diese Luft zum
Laugetopf. Die Hochdruck-
seite (875/313/112/56 mm
Durchm.) driickt die aus dem
Laugetopf kommende Luft
(5 com/min) in den Stufen
1H bis 4H auf 200 at.

In der Anlaufperiode
mulB} der Linde-Apparat die
tiefe Temperatur durch fort-
gesetzte Drosselung erzeu-
gen, dabei wird der Kom-
pressor so geschaltet, daf3
die von 1N angesaugte Luft
(11,25 cbm/min) in den Stu-
fen I bis V auf 200 at ge-
preBt wird. Wéahrend dieser
Arbeitsperiode ist die erste
Stufe 1H durch Offenhalten
des Saugventils ausgeschal-
tet, was durch Einwirts-
schrauben der Greifer ¢

Ausgefiihrte Kolbenkompressoren.
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(Abb. 164) gegen die Ventilplatten geschieht. Das Schema
gibt die Kiihler und die in jeder Druckleitung eingesetzten
Ol- und Wasserabscheider an.

Einen eigenartigen Zusammenbau zeigt der vier-
stufige Kompressor der Maschinenfabrik Burkhardt in
Basel (Abb. 165). Die erste Stufe vollzieht sich in einem
normalen doppeltwirkenden Zylinder mit Scheibenkolben;
auch die zweite Stufe wirkt auf beiden Seiten des ab-
gestuften Kolbens, an den vorn die IIL. und hinten die
IV. Stufe angesetzt ist.

DieMaschinenfabrik EBlingen stellt Kompressoren
fiir 200 at Enddruck her (Abb. 166), deren III. und IV. Stufe
am Deckel des Niederdruck-Zylinders angebracht sind.

Zu den groften Hochdruck-Kompressoren
(50 cbm/min auf 175 at) gehért der von der deutschen
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Maschinenfabrik Duisburg (Demag) gebaute Maschine

(Abb. 167). Auf der einen Seite befinden sich die drei

ersten Druckstufen und der Niederdruck-Dampfzylinder,

auf der andern Seite die IV. und die V. Stufe mit dem

Hochdruck-Dampfzylinder und dem Ausgleichsraum,

dessen Anordnung der Firma durch Patent geschiitzt ist.
Die Hauptabmessungen dieser Maschinen sind

Hub 1000 mm, Drehzahl 81

Durchm. I.Stufe 815/595 und 815/340, II.Stufe 595/150 mm
» IIL Stufe 340, IV. Stufe 235/120, V. Stufe 120 mm
» Dampfzylinder . . 760/1350 mm
Dampfdruck . . . 9 bis 10 at.

Die an der Anlage vorgenommenen Abnahmeversuche
haben zu folgenden Ergebnissen gefiihrt:

Garantie Versuch
Indiz. Saugleistung . . . . cbm/h 3000 3076
» Leistung der Dampfm. . . PS 895 874
Mech. Wirkungsgrad der Anlage v. H. 86 87,9
Angesaugte Luftmenge auf 1 PS cbm/h 3,35 3,53
Kiihlwasserbedarf bei 12° . ., cbm/h 27 20,1
Dampfdruck . . . . . . . .. at 9 10
Dampfverbrauch auf 1 cbm Luft . kg 1,55 1,41

E. Kompressoren mit rotierenden Zellen.

49. Allgemeines.

Dem unmittelbaren Antrieb der Kolbenkompressoren
durch raschlaufende Elektromotoren steht der Umstand
hindernd entgegen, daB die Drehzahl des Kompressors in
méBigen Grenzen gehalten werden muf, um nicht unzu-
ldssig hohe Kolbengeschwindigkeit zu erhalten. Allerdings
sind Schnelldufer gebaut worden mit 600 bis 1000
Uml./min, sie besitzen aber zufolge der kleinen Ab-
messungen nur eine beschrinkte Leistungsfihigkeit und
sind starker Abniitzung unterworfen.

Bei den Turbokompressoren ist die unmittelbare
Kupplung mit dem raschlaufenden Antriebsmotor mog-
lich und allgemein verwendet; diese Maschinen sind aber
fiir Endpressungen von 6 bis 8 at nur dann ausfiihrbar,
wenn auch eine groBe Liefermenge verlangt wird.

Fir kleinere Liefermengen tritt nun der Kompressor
mit umlaufenden Zellen in die Liicke. In seinem zylin-
drischen Gehéuse ist ein walzenférmiger Kérper aus GuB-
eisen exzentrisch gelagert. Dadurch entsteht ein sichel-
férmiger Arbeitsraum, der durch eine Anzahl radial ge-
richteter Schieber aus Stahlblech in Zellen eingeteilt wird.
Die Schieber konnen sich in ihren Schlitzen leicht passend
bewegen und schmiegen sich in allen Stellungen stets an
die innere Mantelfliche des Zylinders an. Bei der Drehung

137
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nehmen zunichst die Zellen an Volumen zu, wodurch ein Ansaugen oder Einfiillen
erfolgt, solange die betreffenden Zellen mit dem Saugraum verbunden sind. Sobald
die Schieber diese Verbindung aufheben, verkleinern sich die Zellen und die Ver-
dichtung setzt ein bis zu dem Augenblick, wo die Er6finung gegen den Druck-
stutzen zu beginnt.

Dem Prinzip nach vollzieht sich der Verdichtungsvorgang in gleicher Weise,
wie bei den Kompressoren mit hin und her gehendem Kolben. Die doppelte Ex-
zentrizitdt 2m ist als Hub und die nutzbare Mantelfliche an Stelle des Kolbenquer-
schnittes zu setzen; mit D als innerer Zylinderdurchmesser und / als Liénge ergibt
sich die theoretische Ansaugemenge

v=I(nD —s2)2mn cbom/min . . . . . . . . (19)

worin s die Dicke eines Schiebers und 2 die Anzahl bedeutet. Man kann auch die
theoretische Ansaugemenge dadurch bestimmen, daB man einen Schieber gerade
zum Abschneiden der “Zelle an die Gehdusewand (oben Abb. 169) bringt; der
Inhalt der jetzt vom Ansaugen abgeschnittenen Zelle ist ihr Ansaugevolumen
fiir eine Umdrehung. Stellt man einen Schieber gerade vor das Erdffnen der
entsprechenden Gehdusekante am AuslaB, so gibt der noch eingeschlossene
Zelleninhalt vor diesem Schieber das Endvolumen; aus diesen beiden Volumen
am Anfang und am Ende der Verdichtung berechnet sich das erreichbare Druck-
verhiltnis.

Als besonderer Vorteil dieser rotierenden Kompressoren ist hervorzuheben, dafl
mit Ausnahme der Regelungsorgane eigentliche Steuerventile fehlen und die For-
derung stoBfrei erfolgt, wodurch Windkessel iiberfliissig werden.

50. Ausfithrungen.
a) Rotierender Kompressor, System Wittig.

In den Abb. 168 u. 169 ist der nach Patent Wittig (Zell, Baden) ausgefiihrte
Kompressor mit rotierenden Zellen dargestellt, er zeigt die Bauart der schweize-
rischen Lokomotiv- und Maschinenfabrik Winterthur, die zur Herstellung be-
rechtigt ist.

Das zylindrische Gehduse ist mit Mantelkiihlung versehen, auch die Stirnwinde
sind zu diesem Zweck hohl ausgefiihrt. Die Zahl der radial beweglichen Schieber s
ist verhéltnismiBig groB gewihlt, um kleine Druckunterschiede zwischen je zwei
Zellen zu erhalten. Damit bleibt die Belastung auf die Schieber in zuldssigen
Grenzen und die Abdichtung des Schiebers ist gesichert. Zur Vermeidung groBer
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Fliehkrifte sind die Stahlschieber diinn gehalten (1—3 mm). Trotzdem hat es sich
als zweckmiBig gezeigt, die auftretenden Fliehkrifte zum groBten Teil durch Lauf-
ringe L abzubinden, die iiber die Schieber gelegt sind und mitlaufen. Dabei be-
steht das Bestreben, einen Restteil der Fliehkrifte zum Anpressen der Schieber an
die Gehdusewand zu beniitzen, um die Abdichtung an jenen Stellen zu gewéhr-
leisten. Diese Laufringe besitzen gegen die Gehdusewand zu radiales Spiel; der
dadurch gebildete Ringraum R wird durch kleine Schieber in Kammern unterteilt,
die durch Bohrungen in den
Laufringen mit den Zellen
des Arbeitsraumes in Ver-
bindung stehen, damit an
jeder Stelle des Laufringes
innen und auBen derselbe
Druck herrscht. Diese feinen
Schieberplittchen  stecken
leicht beweglich in radialen
Schlitzen der Laufringe.

DerRotor wird getragen
durch Rollen- oder Kugel-
lager, federnd gelagerte Lin-
sen nehmen allféllige Seiten-
driicke auf und besorgen
die Wellenabdichtung. Eine
Schmierpumpe preft das Ol durch die Lagerkammern und von dort lings den
Stirnflichen des Rotors in das Innere, wo es durch die Luft fein verteilt wird.
Der Olverbrauch ist geringer als bei gewdhnlichen Kolbenkompressoren. Der Rotor
lauft meistens mit Umfangsgeschwindigkeiten von 11 bis 12 m/sek.

Die Herstellung der Maschine verlangt sehr genaue Arbeit; Zylinder und Rotor
werden geschliffen und in ihrer gegenseitigen Ldnge derart bemessen, daB die im
Betrieb auftretenden Wiarmeausdehnungen keine schiddlichen Einfliisse ausiiben
konnen. Das Einfrisen der Schlitze geschieht auf besonderen Maschinen und ver-
langt fiir den Rotor eine geeignete Legierung des GuBeisens.
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Eine Aussetzer-Regelung kommt selbsttétig zur Wirkung, wenn der Enddruck
den gewiinschten Betrag iiberschreitet (Abb. 170). In diesem Fall pflanzt sich der
Druck durch die Leitung R auf die Unterseite des Kélbchens B fort, das mit seinem
Gewicht G steigt; damit wird der Umlaufkanal C abgedeckt und die Druckluft
kann den Kolben D abwirts bewegen, so daB der Schieber E die Saugleitung
schlieBt. Gleichzeitig wird das Ventil F getffnet, um die in der Maschine noch
befindliche Druckluft durch die Leitung U zur Saugleitung zu fiihren. Zufolge des
entstehenden Druckunterschiedes schlieBt sich nun auch die Riickschlagklappe und
der Kompressor léuft leer bis der Druck in der Leitung P so weit gesunken ist,
da das Ko&lbchen B wieder abwirts geht und den Umlaufkanal C mit der ins
Freie fiihrenden Offnung L verbindet. Nun kann die Druckluft iiber dem Kolben D
entweichen und die Feder vermag den Schieber E zu o6ffnen, F schlieBt sich und
der Betrieb ist wieder hergestellt.

Einen einstufigen Kompressor mit Antrieb durch Elektromotor zeigt
Abb. 171. Um hohe Endtemperaturen und Spaltverluste zu vermeiden, empfiehlt
es sich, das Druckverhiltnis in einem Zylinder nicht iiber 5 ansteigen zu lassen.
GroBere Druckverhiltnisse (6 bis 11) werden durch Hintereinanderschalten von
zwei Zylindern erreicht (Abb. 172), wobei die Grundplatte den Zwischenkiihler
aufnimmt.

Die schweizerische Lokomotiv- und Maschinenfabrik Winterthur baut ihre
Kompressoren nach den in Zahlentafel 14 angegebenen Gréfien.

Mit Vorteil werden die rotierenden Kompressoren auf elektrischen Loko-
motiven der Vollbahnen verwendet, um PreBluft zur Betdtigung der Bremsen
und der pneumatischen Steuerungen zu liefern. Eine derartige Type zeigt
Abb. 173, sie zeichnet sich durch kleinen Platzbedarf und erschiitterungsfreien
Gang aus.

Die gleichen Modelle kdnnen als Vakuumpumpen laufen, in einer Stufe kommt
eine Luftleere von 95 v. H. zustande, mit zwei Stufen entsteht ein Druck von nur
2 mm Quecksilbersdule.

Zahlentafel 14.

Finstufige Kompressoren.

Drehzahl (max) 2850 | 2850 | 1450 | 980 | 980 | 725 | 725 | 580 | 485 | 485 | 485 | 485

Ansaugemenge cbm/h | 2at | 31 | 39 | 182 | 255 | 365 | 475 | 615 | 695 | 1125 | 1600 | 2010 | 2405
bei Uberdruck 4at| 20 | 27 | 145 | 215 | 310 | 405 | 530 | 595 | 1000 | 1420 | 1770 | 2120

2at| 84 | 39 [145]| 19 | 26 |335| 42 | 47 77 | 103 | 128 | 159
3at| 41 | 48 1751235 33 41,5, 52 | 59 95 | 129 ; 161 | 200
4at| 46 | 56 | 20 [275| 38 [485| 62 | 69 | 114 | 155 | 195 | 243

Leistungsbedarf PS
bei Uberdruck

Zweistufige Kompressoren

Drehzahl (max) 2850 | 2850 | 1450 | 980 | 980 | 725 | 580 | 580 | 485 | 485 | 435 | 420

Ansaugemenge cbm/h | 7at| 39 | 68 | 186 | 263 | 368 | 620 | 708 | 822 | 1622 | 2060 | 2490 | 4840
bei Uberdruck 10at| 87 | 65 | 181 [ 253 | 855 | 598 | 680 | 790 | 1565|1990 | 2410 4670

Leistungsbedarf PS | 7at| 7 |11,6 28,5 | 38 | 53 81 | 89| 103 | 197 | 250 | 303 | 589
bei Uberdruck 10at| 81 |[18,7| 85 | 46 | 65 | 100 | 108 | 126 | 240 | 305 | 372 | 715

In Zahlentafel 15 sind Versuchsergebnisse mitgeteilt, die am rotierenden Kom-
pressor (580 Uml./min) bei einem Barometerstand 725 mm QS vorgenommen wurden.
Das spezifische Gewicht der AuBenluft betrug 1,14 kg/cbm.
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b) Rotierender Kompressor der Reavel Co. Ipswich.

Eine einfache Bauart zeigt der rotierende Kompressor Abb. 174 u.175. Die Flieh-
kréfte der radial gerichteten Schieberplatten werden aufgenommen von einer zylindri-
schen Biichse, die den festen Zylinder einhiillt und durch Kugellager leicht getragen ist.
Zufolge des Anpressungsdruckes der Schieber wird die Biichse mitgenommen und

dreht sich, ohne Reibung zu verursachen. Zahlreiche Locher befinden sich an der
Mantelfliche nach Schraubenlinien versetzt und ermdglichen das Ein- und Austreten

der Luft. Die Maschine lauft mit hoher Drehzahl (bis 2500 Uml./min) und liefert
Luft von 0,9 Atm. Druckerh6hung.
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F. Forderung von Gasen aus Réumen mit Unterdruck.
(Vakuumpumpen.)

51, Arbeitsvorgang der Kolbenpumpen ohne Druckausgleich.

Soll ein Raum dauernd unter einem Druck gehalten werden, der kleiner ist
als der duBere Luftdruck, so ist aus diesem Raume die ihm zuflieBende Gasmenge
fortwéhrend abzusaugen und in die freie Atmosphére auszustoBen. Da bei diesem
Vorgang in den meisten Anwendungsfillen Luft als Fordermittel auftritt, findet
sich fiir diese Maschinengattung haufig die Bezeichnung Luftpumpen oder Va-
kuumpumpen. Die in den Raum einfallende Liefermenge kann sich zusammen-
setzen aus der absichtlich zugefiihrten Gasmenge und aus der durch Undichtheiten
eintretenden Luft.

Die Vakuumpumpe 1a8t sich demnach als ein Kompressor auffassen, dessen Auf-
gabe darin besteht, eine unter kleinem Druck befindliche sich stets gleichbleibende
Liefermenge auf den Druck der &uBeren Atmosphire zu fordern. Bei den vorerst
zu betrachtenden Kolbenpumpen dieser Art ist der im Zylinder hergestellte
AusstoBdruck tatsdchlich noch etwas groBer als der #uBere Luftdruck, da die
Widerstiinde in den Steuerorganen beim AusflieBen aus dem Zylinder zu iiber-
winden sind.

Die Gleichartigkeit der Arbeitsverhiltnisse ist aber noch augenfilliger, wenn
daran erinnert wird, daB fiir den Kompressionsvorgang das Druckverhiltnis
maBgebend ist. Nun bleibt aber dieses Verhiltnis gleich groB3, ob z. B. die Forde-
rung von 1 Atm. auf 10 Atm. abs. erfolgt, oder von 0,1 Atm. auf 1 Atm. abs. Im
ersteren Falle erhélt man Druckluft, im zweiten Fall zeigt sich im Saugraum eine
Luftleere 90 v.H. Zur Forderung von 1 kg Luft ist in beiden Fillen dieselbe
Arbeit notig unter Annahme derselben Zustandsinderung. Daher lassen sich die
Formeln zur Berechnung der adiabatischen oder polytropischen Kompressionsarbeit
ohne weiteres auf die Vakuumpumpen anwenden.

Im Ausdruck fiir die Entropie

8, —8,=¢, (T, —T)—ARInP:
Py

bedeutet das zweite Glied den wagrechten Abstand zweier p-Linien, der somit
einzig vom Druckverhiltnis abhéingt. Man kann daher den Kompressionsvorgang
vom tiefen Druck auf AuBendruck mit derselben Klarheit im Entropiediagramm
verfolgen und sichtbar machen, wie dies bei der Verdichtung vom AuBendruck
aufwiirts der Fall ist. Eine neue Entropietafel ist nicht nétig zu entwerfen, son-
dern es geniigt, die Bezeichnung der p- und »-Linien entsprechend zu #dndern.

Man bestimmt zu diesem Zweck eine in der Tafel ziemlich links liegende
p-Linie als die fiir 1 Atm. giiltige, wozu sich z. B. die in der Tafel mit p =10 Atm.
bezeichnete Linie eignet. Von ihr aus sind nach rechts laufend die eingeschriebenen
Zahlenwerte aller p-Linien mit 0,1 und aller v-Linien mit 10 multipliziert zu
denken. Damit erhélt z. B. die mit 1 Atm. bezeichnete p-Linie die Bedeutung von
0,1 Atm. und die mit 0,1 Atm. bezeichnete p-Linie die Bedeutung von 0,01 Atm.

Genau genommen ist diese Verschiebung nur richtig bei konstantem Wert c,;
seine Verdnderlichkeit zwischen 10 und 1 Atm. ist aber so gering, daBl daraus kein
nennenswerter Fehler entsteht,

Auf die Darstellung des Kompressionsvorganges mit Verdichtung nach der
Adiabate oder nach einer anders verlaufenden Kurve hat diese Anderung der Be-
zeichnung keinen Einfluf. Die Bestimmung des Arbeitsbedarfes fiir 1 kg Gas ist
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demnach genau dieselbe, wie dies fiir die Kompressoren gezeigt worden ist. Da-
gegen féllt der Energiebedarf, bezogen auf die Zeiteinheit (PS), meistens doch viel
kleiner aus. Der Grund liegt darin, daf die eingesaugte Menge zufolge des kleinen
Druckes ein groBes spezifisches Volumen aufweist, so daB das bei jedem Hub ge-
forderte Gewicht, trotz grofer Zylinderabmessungen, recht klein ist.

Wird die Maschine als sog. Luftpumpe bei Kondensationseinrichtungen be-
niitzt, so hat sie ein Gemisch von Luft und trocken gesittigtem Dampf anzusaugen;
der letztere wird im Verlauf der Kompression iiberhitzt. In diesem Fall 148t sich
der EinfluB des Wasserdampfes mit
geniigender Genauigkeit dadurch
beriicksichtigen, daf statt der Adia-
bate eine Polytrope mit dem Ex-
ponenten m =13 gewdhlt wird
Mit diesem Wert kann man mit
geniigender Genauigkeit eine gerad-
linige Polytrope in das Entropie-
diagramm einzeichnen, die schrig
nach links aufsteigt.

Der Arbeitsbedarf fiir 1 kg des
angesaugten und ausgestofenen
Gasgewichts ist um so grofer, je
grofler der herzustellende Unter-
druck ist. Fiir eine Kompressor-
anlage von bestimmten Abmessun-
gen ist aber nicht das in der
Zeiteinheit zu hebende Gewicht
mafBgebend, sondern das Ansauge-
volumen, dessen GréBe selbst wieder
vom Unterdruck abhéngig ist. Des-
halb ist der Arbeitsbedarf auf 1 cbm
der Ansaugemenge zu berechnen
Man kann sich darunter diejenige
Arbeit vorstellen, die ein Zylinder
mit dem Hubvolumen von 1 cbm
benotigt. Dabei ist es gleichgiiltig
den Zylinder klein oder gro8, einfach-
oder doppeltwirkend anzunehmen;
die Arbeit gilt dann fiir diejenige
Zeit, welche der Kolben braucht,
um das Volumen von 1cbm zu
beschreiben.

Nehmen wir zur Berechnung dieser Arbeit adiabatische Kompression an, deren

Arbeit im Wirmemaf
AL=cp(T2—~T1) B 10))

auf 1 kg betrigt, so findet sich der entsprechende Wert fiir 1 cbom des Ansauge-
volumens, wenn der genannte Betrag durch das spezifische Volumen v, geteilt wird.
Es ist daher

AD=2(T,—T) . .. ... .. ...@1
vl
Diese Arbeit ist fiir verschiedene Unterdriicke zu bestimmen, und zwar nicht nur

deshalb, weil eine solche Maschine bei verschieden groBen Druckverhiltnissen laufen
Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl, 10
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soll, sondern weil sich beim Anlaufen der Unterdruck allmihlich einstellt und
vorher alle Werte von Null an durchléuft.

Die Ermittlung dieser GroBen erfolgt vorteilhaft unter Verwendung der En-
tropietafel statt der umstédndlichen Rechnung mit gebrochenen Exponenten. Man
erhilt aus der Tafel zu dem vorgeschriebenen Anfangsdruck und dem Enddruck
(1 Atm. oder etwas hoher) die Temperatur 7, am Ende der adiabatischen Kom-
pression (Abb. 176). Das spezifische Volumen v, kann aus der Tafel ebenfalls ab-
gelesen werden, wenn man nicht vorzieht, diesen Wert aus der Zustandsgleichung
zu rechnen. Mit

k
p,v,=RT, und cpzARki—‘fl
wird
AL’Z%%(TQ—TJ
1
oder
il —1)
I'= B 1 N (12
k—lpl T1 ( )

Diese Gleichung zeigt, daB die Arbeit bezogen auf 1 cbm unabhingig von der

Natur des Gases ist, falls sich das Verhiltnis k= nicht &ndert.

v

Man erkennt ferner, daB
L'=0 fir p,=p, und fir p,=0,

im ersteren Fall ist noch kein Unterdruck vorhanden, der andere Fall gilt fiir abso-
lute Luftleere, bei der eine Forderung aufhort. Zwischen diesen Werten von p, liegt
ein solcher, der L' zu einem Hochstwert ansteigen 148t; durch Ausrechnen einzelner
Werte ergibt sich die in Abb. 176 dargestellte Kurve, deren Abszissen die Saug-
driicke und deren Ordinaten die zugehérigen Arbeiten AL’ bedeuten.

In der Zahlentafel 16 sind die aus der Entropietafel abgelesenen Werte und
die aus Gl 20 berechnete Arbeit aufgefiihrt, mit Annahme einer Temperatur im
Saugraum von #, =20° C und eines Enddruckes von p,=1 Atm. abs. unter Beriick-
sichtigung der verénderlichen spezifischen Warme.

Zahlentafel 16.
Anfangstemperatur ¢, =—=20°C, Enddruck p,—1 Atm.

P T,—T, v ALaa=1,— 1, AL ALis AL
kg/qem °C cbm/kg keal kg keal/cbm keal/kg keal/cbm

1,0 0 0,86 0 0 0 0
0,8 20 1,07 4,8 4,49 4,69 4,38
0,6 40 1,43 11,4 7,99 10,40 7,27
0,4 67 2,14 21,4 10,0 18,50 8,65
0,32 109 2,68 28,0 10,46 23,4 8,74
0,29 137 2,96 31,1 10,51 23,5 8,62
0,26 150 3,31 34,2 10,32 21,6 8,85
0,20 162 4,30 418 9,71 32,3 7,50
0,15 210 5,72 51,4 9,0 38,2 6,68
0,10 292 8,58 66,4 7,47 46,4 5,40
0,00 — —_ 0 0 0 0

Die Zahlentafel zeigt das rasche Ansteigen des spezifischen Volumens mit ab-
nehmendem Druck; besonders zu betonen ist der Umstand, daBl der Hochstwert
des Arbeitsbedarfs nicht bei hoher Luftleere auftritt, sondern bei einem ganz be-



Forderung von Gasen aus Rédumen mit Unterdruck. (Vakuumpumpen.) 147

stimmten Wert, der fiir vorliegende Annahmen etwa bei 0,3 kg/qem liegt. Die
Wahl des Motors hat demnach in Riicksicht auf diese Hochstleistung zu geschehen
und nicht in Riicksicht auf den verlangten Betriebszustand.
Fiir die Berechnung der Energiezufuhr gilt hier
V(AL)427 V(AL)

Ne=3600-75.7,  632-5.’

wobei V das in der Stunde wirklich angesaugte Volumen und #,, den mechanischen
Wirkungsgrad bedeutet.

Die aus Gl 21 bestimmte Arbeit L' darf auch bei gekiihltem Zylinder mit
hinreichender Genauigkeit aus der adiabatischen Kompressionslinie ermittelt werden.
Die Riickexpansion des Restes aus dem schiddlichen Raum kann hierbei unberiick-
sichtigt bleiben.

Dagegen beeinflut der schidliche Raum das Liefervolumen in weit hoherem
Mafe, als bei den normalen Kompressoren, da die Vakuumpumpen gewdhnlich
mit einem bedeutend groBeren Druckverhiltnis arbeiten.

Setzt man fiir die Expansion der Restluft dieselbe Zustandsinderung im um-
gekehrten Sinne voraus, wie fiir die Kompression, so findet sich der volumetrische

Wirkungsgrad aus
)
10:1—6(,(”—1——1).

2

Betriigt z. B. der schddliche Raum 5 v. H. und v,=0,86 cbm/kg, so ist bei einem
absoluten Druck von p,=0,1 kg/qem das spezifische Volumen v, =8,6; damit ist

8,6

Die Lieferung der Pumpe ist also bereits stark vermindert und hort ganz auf, wenn

v
10=1——-0,05<v—:—- >=O,
woraus v, = 18,06 cbm/kg entsprechend einem Druck von p,==0,0475 kg/qcm.

Die in Zahlentafel 16 enthaltenen Ergebnisse sind demnach dahin zu ver-
bessern, daBl unter Beriicksichtigung des schidlichen Raumes eine Férderung schon
vor p,==0 Atm. aufhért. Die Liefermenge einer Vakuumpumpe ist keineswegs
konstant, sondern sinkt mit abnehmendem Saugdruck. In den Preislisten sollte
daher mit der Ansaugemenge zugleich der Unterdruck angegeben werden, fiir den
die gewihrleistete Lieferung gilt.

Wichtig ist es bei dem Entwurf einer solchen Maschine, den schiddlichen Raum
recht klein zu halten, falls sein Einflu nicht durch besondere MaBnahmen unwirk-
sam gemacht wird.

35. Beispiel: Eine doppeltwirkende Ventil-Vakuumpumpe mit 370 mm Zylinder-
bohrung und 810 mm Hub hat auf einer Kolbenseite eine dicke Stange wvon
100 mm Durchmesser, um Spannringe zum Abdichten verwenden zu kénnen (Metall-
stopfbiichse).

Das vom Kolben beschriebene Volumen betrigt bei 180 Uml./min, wenn F’
und F” die wirksamen Kolbenflichen bedeuten:

V, = (F'+ F") §n—0,2075 0,31 -180 = 11,58 cbm/min.

Die Pumpe soll bei einem schidlichen Raum von 2 v. H. ein Vakuum von 90 v. H.
dauernd herstellen.
10*
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Setzt man wieder eine Temperatur von ¢, =20°C im Saugraum und einen
Enddruck von p,=1 kg/qem voraus, so ist
8,6

hy=1— 002(086

1) ==10,82.

Damit ergibt sich das Ansaugevolumen
V=1,V,=0,82:11,568=9,5 cbm/min.

Schétzt man 7,,=0,9, so betrigt der Energiebedarf bei dem verlangten Druck von
», = 0,1 kg/qem

9,5.7,1-427
Ne=so75-09 — 1 FS-
Der Hochstbetrag tritt aber bei p, = 0,3 kg/qem auf mit
9,5.9,79.427

Das Ansaugevolumen und das Fordergewicht bezogen auf die Minute zeigen
fiir verschiedene Driicke folgende Werte:

Py 04 | 02 l ‘ 0,05 3 0,0195 | kg/qem
p 0,97 ‘ 0,92 | 0 82 062 | 0

V 11,2 107 | 95 | 7.2 0 | cbm;’mm
G 5,23 \ 25 | 1,1 | 042 0 kg/min

Mit abnehmendem Saugdruck nimmt das Férdergewicht nicht nur wegen des
sinkenden volumetrischen Wirkungsgrades ab, sondern besonders wegen des stark
zunehmenden spezifischen Volumens.

52. Der Druckausgleich fir Vakuumpumpen mit Schieberstenerung.

Ein wirksames Mittel zur VergroBerung des Ansaugevolumens, d. h. des volu-
metrischen Wirkungsgrades ist der sog. Druckaeusgleich. Durch diese MaBnahme
kann eine befriedigende Leistung trotz groBem Druckverhéltnis und groBem schad-
lichen Raum erzielt werden.

Wird am Schlusse des Druckhubes die im schiddlichen Raum zusammengeprefite
Restluft rasch auf die andere Kolbenseite geleitet, wo der kleine Saugdruck
herrscht, so gleichen sich die beiden Spannungen aus. Der neue Druck ist nur
wenig hoher als der Unterdruck im Saugraum, daher braucht sich die im schéad-
lichen Raum noch verbleibende Restluft nur noch von dieser Ausgleichspannung

auf die Saugspannung auszudehnen,
bis das Ansaugen beginnen kann.
Dadurch vergréBert sich der Nutzhub
bedeutend.

Fiir die Ausfithrung dieses Mittels
eignet sich besonders die Schieber-
steuerung, da im Schieber ein Uber-
stromkanal leicht eingegossen werden
kann. Dagegen ist die Einrichtung
bei Ventilsteuerungen nicht so einfach

anzubringen., Fiir die Verwendung von Schiebern ergibt sich der weitere Vorteil,
daB der Zeitpunkt des Druckausgleiches genau eingestellt werden kann, was bei
der Ventilbewegung nicht so gut moglich ist.

Die meisten Vakuumpumpen zeigen dem Wesen nach die von F. Weill in
Basel eingefiihrte Konstruktion Abb. 177. Der muschelférmige Schieber schlieBt
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mit seinem Hohlraum die mittlere Zylinderhohlung S ab, die ihrerseits den Saug-
stutzen enthédlt. Die beiden Kanile a—a fithren zu den beiden Zylinderseiten
und sind bei der gezeichneten Mittelstellung des Schiebers zu beiden Seiten iiber-
deckt, innen um e, aullen um ¢. Zur Forderung der verdichteten Luft in den
Schieberkasten dienen die Druckkanile d—d im Schieber; sie sind abgedeckt durch
federbelastete Riickschlagklappen r—, die sich nach auBen Gffnen.

Diese Klappen stellen selbsttitig die Verbindung mit der AuBenluft her, wenn
die Kompression im Zylinder den atmosphérischen Druck iiberschritten hat, die
Klappen werden um so spiter gedffnet, je groBer der Unterdruck im Zylinder ist.
Wiirden diese Organe fehlen oder undicht sein, so konnte wihrend der Kompression
Luft von auBen in den Zylinder treten und den Gegendruck unnétigerweise er-
hohen, ohne im iibrigen den Unterdruck im Saugraum zu beeinflussen. Die Klappen
oder Ventile haben demnach die Aufgabe, den Arbeitsaufwand méoglichst klein
zu halten.

Die eigentliche Verteilung besorgt der Schieber, und zwar soll er auf jeder
Zylinderseite abwechselnd den Saugkanal etwas nach Beginn des Hubes 6ffnen und
etwas vor Ende des Hubes schlieBen. Der Druckkanal d im Schieber wird gegen
den Zylinderkanal a zu geschlossen, bevor das Ende des Druckhubes erreicht ist,
und wihrend des Saugens nicht mehr gedfinet, so daB die Riickschlagklappe r
entlastet ist.

Zur Herstellung des Druckausgleichs in der Nihe des toten Punktes dient
der Uberstromkanal %, dessen Breite etwas kleiner als die Uberdeckung e oder 4
gehalten wird. Vom Beginn des Uberstrdmens bis zum SchluB beschreibt der
Kolben einen zusitzlichen Raum ¢,, der eine schidliche Wirkung besitzt, denn er
fiillt sich mit Gas von Ausgleichsspannung. Je groBer dieser Raum, desto groBer
ist der vom Kolben zuriickzulegende Weg, um den Saugdruck zu erreichen, von
dem aus erst ein neues Ansaugen erfolgen kann. Dieser wihrend des Uber-
stromens durchlaufene Raum wird — wie K dster zuerst gezeigt hat!) — am kleinsten,

1) Zeitschr. d. V. d. Ing. 1895, S. 1085.
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wenn das Exzenter KO fiir die Schieberbewegung rechtwinklig zur Kurbel OK
steht; dann ist wéhrend der Uberstromung die Schiebergeschwindigkeit am groBten
und die Zeit zum Druckausgleich klein. Unter dieser Voraussetzung ist das in
Abb. 178 dargestellte Schieberdiagramm entworfen; mit ihm 148t sich der Vorgang
deutlich iiberblicken und das pv-Diagramm Abb. 179 entwerfen. Die gezeichnete
Figur gilt fiir die Deckelseite des Zylinders, dessen Lage auf der linken Seite der
Hauptwelle O zu denken ist.

Im linken Totpunkt der Kurbel OK steht das Exzenter OF und der Schieber
in der Mittellage, wie er in Abb. 178 gezeichnet ist. Der Uberstromkanal ist als-
dann links und rechts voll ertffnet, so daB der Ausgleich von der Deckelseite
auf die andere Seite stattfindet und sich der Ausgleichsdruck p, bildet. Beim
Drehen aus dem Totpunkt wird zunidchst der Kanal u abgeschnitten (Punkt 1);

es erfolgt eine kurze Expansion der im schéddlichen Raum ¢, und im Zylinder-
raum ¢, zuriickgebliebenen Luft von p, auf p,; im Verlaufe derselben offnet der
Schieber in Punkt 2 die Saugseite. Nun ist die Verbindung des Zylinders mit der
Muschel hergestellt; wird sie durch den zuriickkehrenden Schieber wieder unter-
brochen (3), so ist die Saugperiode zu Ende. Daran schlieft sich eine ganz kurze
Expansion bis zu Punkt 4, hervorgerufen durch den Unterschied der beiden
Strecken e und w. Zwischen 4 und 5 erfolgt der
Ausgleich von der Kurbelseite her im Sinne einer
Druckerhthung fiir die betrachtete Deckelseite,

dabei iiberschreitet der Schieber

seine Mittellage und der Kolben

den rechten Totpunkt. Da ¢ groBer

als w ist, ergibt sich weiter eine

kleine Kompression 5—6, bevor

in 6 der Druckkanal d des Schiebers

mit dem Zylinder verbunden wird.

Da in diesem Raum d vom voran-

gehenden Spiel der AuBendruck

herrscht, findet ein zweiter Aus-

gleich statt mit Druckerhéhung,

wodurch der Anfangspunkt 7 der

Kompression etwas héher zu liegen

kommt. Ist in 8 der AuBendruck
etwas tiiberschritten, so wird die Riickschlagklappe aufgestofen, wobei der Kanal 8
vom Schieber noch offen gehalten wird; er schlieft erst bei Punkt 9. Bis zum
Beginn des Ausgleichs (10) fiir das neue Spiel erfolgt eine kleine Kompression der
im Zylinder eingeschlossenen Menge (9—10).
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Die Ausfiihrung einer solchen Vakuumpumpe zeigt Abb. 180 in der Bauart
der Maschinenfabrik Burckhardt A.-G., Basel. Vom Schieber mit dem
Ausgleichskanal und den beiden federnden Riickschlagventilen ist die Ansicht
der Gleitfliche in Abb. 181 gezeichnet, ferner die Ansicht des Schieberspiegels
Abb. 182.

Eine einfache Steuerung mit gleicher Wirkung erhélt man mit dem haufig
verwendeten Drehschieber Abb. 183 (G. A. Schiitz, Wurzen i. S.). Der Uberstrom-
kanal ist hier sehr kurz und sein EinfluB auf das Diagramm ganz unbedeutend;
dafiir fallt der schidliche Raum zufolge der langen Kanile recht groB aus. Als
Antrieb des Schiebers geniigt ein Exzenter mit Stange und Schwinge. Aus dem
Saugstutzen geht das Gas durch die Muschel in den Zylinder; nach der Verdichtung
durchstromt das Gas das Ringventil, bevor der Austritt in das Druckrohr erfolgt.

53. Der volumetrische Wirkungsgrad der Schieberluftpumpen mit Druck-
ausgleich.

Wie frither erwdhnt, ist der volumetrische Wirkungsgrad das Verhiltnis des
aus dem pv-Diagramm ermittelten Ansaugevolumens zum Hubvolumen. Dieser
Wert 1aBt sich aus dem Indikatordiagramm abstechen

s
10:?9!'

Da er hauptsichlich vom Ausgleichsdruck abhéngt, muB zunéchst dieser Druck

berechnet werden. Wir fiihren zu diesem Zweck folgende Verhéltnisse zwischen
den in Frage kommenden Volumen zum Hubvolumen ein:

so-——%" das Verhaltnis des schédlichen Raumes,

¢, das Verhéltnis des Uberstromkanales zum Hubvolumen,

g " » Zylindervolumens entsprechend der Uberdeckung e,

g » ) » Zylindervolumens entsprechend der Uberdeckung 3,

& " » » Hubvolumens wihrend der Uberstrémung.

& ” » Zylindervolumens wihrend der Expansion vom Aus-
gleichsdruck an,

g ” " » Druckkanales im Schieber.

Bei dieser Rechnung ist zu beachten, daBl der Ausgleichskanal auf zweierlei Arten
angeordnet werden kann, entweder in der Weise, daB3 der Kanal bei Mittelstellung
des Schiebers sich links und rechts an die innere Zylinderkanalkante anlehnt, oder
aber an die #uBere Kante des Kanals im Schieberspiegel.
Da das Volumen des Ausgleichskanals auf die Ergebnisse von
EinfluBl ist, miissen beide Fille gesondert behandelt werden. N -\

a) Der Ausgleichskanal lehnt sich bei Mittelstellung / aA7r 7
des Schiebers links und rechts an die innere Kanalkante an,
wie dies Abb. 184 zeigt.

In diesem Fall ist der Ausgleichskanal vor seiner Eréffnung mit der Saug-
seite des Pumpenzylinders verbunden, wobei selbstredend die Uberdeckung e kleiner
als die Kanalbreite a vorausgesetzt ist.

Um zum Ausgleichsdruck p, zu gelangen, mul der Enddruck p,” der kleinen
Expansion von 3 nach 4 und der Enddruck p,” der kleinen Kompression von 9
nach 10 berechnet werden (Abb.179), da vom Punkt 4 auf der einen Seite und vom
Punkt 10 auf der anderen Seite der Ausgleich beginnt. Beide Zustandsinderungen
diirfen der Einfachheit halber isothermisch angenommen werden.

Abb. 184.
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Bei Beginn der Expansion in 3 betrdgt das Volumen 1 ¢, —¢,+ ¢, und der
Druck p,; am Ende ist das Volumen 1--¢,— ¢, ¢, und der Druck p,’, daher ist

14-¢—c¢, —}—e

p _p11+60'—8 ‘+—6 . .(23)
Fiir den Enddruck der Kompression von 9 nach 10 ist
_ . &t
=P, —— Py e e e . (24)

Zwischen 4 und 5 einerseits und zwischen 10 und 1 andererseits findet der Druck-
ausgleich statt, wofiir die Mischungsgleichung gilt

pz )+(1+£0 2 +'8u>p1’:(1+:‘)80+6u)pa
Setzt man fiir p," und p,” die Werte ein, so folgt
Dy (146 +6,——2) + Pa(eg+#)

)
o= 14 2¢,4¢, - (25)
Nach vollendetem Ausgleich dehnt sich das Volumen ¢, ¢,-}-&, vom Druck

p, auf p, aus, und zwar ist

pa (60 + 2 _I_ ga) = pl (80 _l_ &y _I'_ €a "*“ 'S):
woraus

e:(%——l)(so—l—su—f—sa) O 1)
1

Genau genommen fillt der Druck von der Stellung 2 an (Abb. 178) weniger
rasch auf den Wert p,, da in 2 der Saugraum gedfinet wird, doch darf die Iso-
therme unbedenklich von 1 iiber 2 nach 2’ verldngert gedacht werden.

Damit findet sich endlich der gesuchte volumetrische Wirkungsgrad

hpg=2=1—(+e+¢e ... ... ... .27

Um das pov-Diagramm endgiiltig zeichnen zu konnen, sind nur noch die
Punkte 6 und 7 Abb. 179 einzutragen. Von 5 bis 6 erhdht sich der Druck durch
Kompression auf p,, und zwar ist

p,(14¢—e)=p, (14+e—e) . . . . . . . .(28)

In 6 offnet sich der Druckkanal d im Schieber gegen den Zylinderkanal a, daher
findet zwischen dem Zylindervolumen und demjenigen in d ein Ausgleich mit
Druckerhohung auf p, statt und es ist

P, (1+eg—e)+pre,=p,(14eg—e,4¢). . . . . .(29)

Damit ist der Anfangspunkt der eigentlichen Kompressionslinie 7—8 bestimmt
und das Diagramm geschlossen.

36. Beispiel: ¢,=0,05 g, =0,015 p, =0,1 kg/qem
g; = 0,04 g, =001 p,=11
g,= 0,032 g,=0,01
1=13 mm % —8 mm Schieberhub 70 mm
e=12 a==21,

Mit diesen aus den Abmessungen des Schiebers und aus dem Steuerungsdiagramm
ermittelten Werten folgt:
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p/=n] Jtz:_z i‘:u—o e 322—0,0984 kg qom

Py =D, :Ziz 0?&%% — 0,152 kg/qem

p,— Pt _II——T—Z_;?:—L—E Py(6+-&) Ol 1,02,81’—1}—11,1 009 _ 4 189 kglqom
P =P, iiez =082 i g?g — 0,185 kg/gem

p,—"Pe (1 i’:::z) iefz b0 1,085-1,011,2(3) ;g LL-0OL 104 kgiqem

0,182

g:(p“ >(£0+e +eé )*—( —1> 0,075 = 0,0615 kg/qem
1

bo=1—(e+e,¢)=1— 0,1085 =0,8915 kg/qem .
Der volumetrische Wirkungsgrad A, wiirde bei etwas kleineren Werten von e,
und % noch giinstiger ausgefallen sein.

b) Der Ausgleichskanal lehnt sich bei Mittelstellung des Schiebers links und
rechts an die duBlere Kanalkante an.
In diesem Fall ist der Ausgleichskanal vor Beginn des

RO \
Uberstromens mit dem Druckraum verbunden, wie dies § &m\\\\\\\\g\
in Abb. 185 dargestellt ist. Der Raum ¢, hat demnach fiir p 7 ‘“

die Saugseite keinen EinfluB.

Man erhélt unter Beniitzung derselben Zeichnungen Abb. 185,
, 14-e—e,
pl 1 1 _+_ & — 6
’ & + ¢ + éu

p, (1 —{—eo—ea)—{—pg'(eo—{—ea—f—@:p1(1+80—£e)+ Pa (8o 1+ &+ ¢,)

pa:

14-2¢,4-¢, ) 1-4-2¢,4¢,
. (Pa
é_<p;_1><80+8a)
R )

37. Beispiel: Mit diesen Gleichungen und den Zahlenwerten des vorigen Bei-
spiels folgen die Ergebnisse:

=0, i %— 0,0983 kg/qem,
p, ==1,1 0001705~— 1,466
p.— 0,1- 1,0351j|1—11,1 0,075 0,168 kg/qem,
&= <001(158 — 1) 0,065 = 0,044

4y =1—(0,044 -+ 0,015 - 0,032) = 0,909.
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54. Energiebedarf der Schieberpumpen mit Druckausgleich.

Die Berechnung des volumetrischen Wirkungsgrades aus dem Steuerungs-
diagramm hat im vorigen Abschnitt zur Bestimmung der Eckpunkte fiir das
pv-Diagramm gefiihrt, wie es in Abb. 179 dargestellt ist. Mit der erhaltenen Fliche
ist der indizierte Arbeitsbedarf gefunden.

Nun sind aber die Uberdeckungen e und ¢ gegeniiber der Breite « des Uber-
stromkanals viel weniger verschieden, als in Abb. 178 der Deutlichkeit halber an-

genommen worden ist, so dal die Berechnung der
Betriebsarbeit vereinfacht werden kann. Ins-
besondere ist die Annahme gestattet, die kleine
Expansion (3—4) und die kleinen Kompressionen
(5~—6) und (9—10) seien zu vernachldssigen; ferner
soll sich der Ausgleich augenblicklich an den toten
Punkten vollziehen; endlich ist der Arbeitsgewinn
durch Expansion der Restluft vom Ausgleichs-
druck p, auf p, so gering, daB er fiir die praktische
Rechnung nicht in Betracht fillt.

Mit diesen Annahmen vereinfacht sich das
pv-Diagramm auf die in Abb. 186 dargestellte Form.

Fiir den ersten Druckausgleich auf p, ist nun das Volumen des schédlichen
Raumes ¢, und dasjenige des Ausgleichskanals ¢, von Einflu, fiir den zweiten
Druckausgleich auf p, das Volumen des Kanales d im Schieber. Dabei konnen
auch wieder zwei Fiélle unterschieden werden:

a) Der Uberstrémkanal lehne sich bei Mittelstellung des Schiebers links und
rechts an die innere Kanalkante im Schieberspiegel an (Abb. 184), vor Beginn des
Uberstromens ist daher der Ausgleichskanal mit derjenigen Zylinderseite ver-
bunden, in der angesaugt wird. Daher ist

_ P (A+&te)+ P8
D= T 26 +e, e e e e e (30)

Der zweite Druckausgleich findet
statt, wenn der Druckkanal d mit dem
Zylinderkanal @ verbunden ist. Da im
ersteren Raum der &uBlere Druck p, vom
vorangegangenen Spiel vorhanden ist,
wahrend der Raum 1 -+ ¢, den Druck p,

aufweist, folgt

Do (1 -1 2) + Py &4
P 1+ +¢ - 8
Nun ist der Anfangszustand der eigent-
lichen Kompression bestimmt und der
mittlere Druck des pv-Diagramms kann
berechnet werden.

Einfacher fillt die Bestimmung der
Arbeit aus durch Beniitzung der Entropie-
tafel. Zur Darstellung des Vorganges
sind vorerst die beiden Mischtemperaturen
zu berechnen, die sich nach dem Druck-
ausgleich bilden.
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Die Ansaugemenge vom Druck p, hat die AuBentemperatur 7', (Punkt 4,,
Abb. 187); die im schddlichen Raum zum Ausgleich gelangende Restluft vom
Druck p, hat eine Temperatur T,’, die etwas tiefer liegt als die Temperatur 7T,
am Ende der Kompression. Der Grund dieser Senkung besteht in der gering-
fiigigen Abkiihlung wahrend der AusstoBperiode. Man findet 7," mit geniigender
Genauigkeit aus der Entropietafel als Endtemperatur der Kompressionslinie 4, — 4,".

Nun ist die Temperatur nach der Mischung

_pn(ltete)tpg
T“"p1(1+eo+eu)+p2e0 N )
T K

1

Durch Eintragen von p, und 7', erhdlt man den Zustandspunkt 4, nach dem
ersten Druckausgleich.
Am Ende des zweiten Ausgleichs entsteht die Temperatur
T e P
a\” T % 2 %d
+ K

T

Mit p, und T, ist der Anfangspunkt 4, der Kompressionslinie 4,4, in Abb. 187
bestimmt.

Bei den verhiltnisméBig kleinen Energiemengen dieser Maschinengattung hat
es keinen Zweck, eine andere Kombination als die adiabatische zugrunde zu legen,
auch dann, wenn durch Kiihlung des Zylindermantels und der Deckel tatsichlich
eine polytropische Zustandsinderung erfolgt. Eine solche kénnte iibrigens in genau
derselben Weise eingezeichnet werden, wie dies friiher fiir die Kompressoren ge-
zeigt worden ist.

Man erkennt aus der Darstellung im Entropiediagramm, da8 durch den Druck-
ausgleich nicht nur die Anfangspressung fiir die Kompression, sondern auch die
Temperatur wesentlich steigt. Wiirde kein Ausgleich stattfinden, so wire 4, der
Ausgangspunkt und A4,” der Endpunkt der Kompression. Die Flache unter der
Strecke A, — E stellt die Arbeit auf 1 kg der Férdermenge dar und betrigt
¢,(Ty’—T,). Nun ist aber infolge des Ausgleichs der Druck auf p, und die
Temperatur auf 7, gestiegen. Diese nicht umkehrbare Zustandséinderung kenn-
zeichnet sich durch den Entropiezuwachs des Punktes 4, gegeniiber F, d.h. um
das wagrechte Stiick 4,F. Man kann daher den Vorgang ersetzt denken durch
einen solchen ohne Druckausgleich, wenn statt des Ausgangspunktes 4, der wag-
recht nach rechts verschobene Punkt F angenommen wird. Der Arbeitsbedarf auf
1 kg der Liefermenge ist demnach dargestellt durch den ganzen Fléchenstreifen
unter 4,E und betrigt c, (7, —7,) im WérmemaB. Bei dieser einfachen Bestim-
mung der Arbeit 1Bt sich die Verdnderlichkeit der spezifischen Warme beriick-
sichtigen.

Um aus dem gefundenen Wert die Betriebsarbeit zu berechnen, ist zu be-
achten, dal am Ende des Saughubes Gas vom Druck p,, der Temperatur 7', und
dem zugehdrigen spezifischen Volumen v, fiir die Kompression zur Verfiigung steht.
Auf welche Weise dieser Zustand erreicht wurde, ist fiir die GréBe der Arbeit
gleichgiiltig; man kann daher den Zustand in 4, dadurch hervorgebracht denken,
daB Gas vom spezifischen Volumen v, angesaugt worden ist. Daher betrigt die

Arbeit auf 1 cbm des wirklichen Ansaugevolumens
ar—Te=T)
'vc
. AL-V
und der Energiebedarf Ne_@»._’];,
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worin 7, den mechanischen Wirkungsgrad und V das stiindliche Ansaugevolumen
bedeutet.

Der Liefergrad 4 kann in diesem Fall mit dem volumetrischen Wirkungsgrad
gleichgesetzt werden; ferner ist das Fordergewicht wie friiher

g="Y YVt

Y 21

b) Der Ausgleichskanal lehnt sich bei Mittelstellung des Schiebers links und
rechts an die duBere Kanalkante (Abb. 185). Vor Beginn des Uberstromens ist der
Ausgleichskanal mit demjenigen Zylinderraum verbunden, in welchem die Druck-
und AusstoBperiode stattfindet. Man erhilt daher

R NE AR A S
T T 2yt
T — Py (1 -+ &)+ P, (551 2)
¢ p1(1+£0)+p2(£0—f—612 .
T, T,

2

Die iibrigen Werte und die Bestimmung der Arbeit erleiden keine Anderung
gegeniiber Fall a).

38. Beispiel: Eine Vakuumpumpe mit Druckausgleich nach Fall a) habe einen
verhéltnismaBig groBen schidlichen Raum von ¢ —0,05 und einen groBen Druck-
raum zwischen Schieberspiegel und Riickschlagventil ¢, = 0,04.

Die Pumpe soll ¥ =2000 cbm/st von 0,1 auf 1,1 Atm. abs. fordern. Es ist
der Arbeitsbedarf bei diesem verlangten Unterdruck sowie der Hochstwert zu be-
rechnen.

Nimmt man unter Beniitzung der Verhéltnisse des vorigen Abschnittes 4 = 0,89,
so ist das vom Kolben zu beschreibende Volumen Vh=——«%ogg = 2250 cbm/st, was
einen Zylinder von 600 mm Hub und 600 mm Bohrung bei 110 Uml./min erfordert.

Aus p,=0,1 Atm. und ¢=20°C ist 4, (Abb. 187) bestimmt, ferner 4, mit
¢,/ =283° C; daher folgt mit ¢, =10,05, ¢,=0,01, ¢,=0,04
p,— IOOO‘I’OGIﬂlOOO'O’% — 1450 kg/qm (0,145 Atm)
1000-1,06 +4-11000-0,056
e 1000-1,06+11000-0,05 o
293 556

1450-1,05 - 11000- 0,04

3500, t,=—77°C

—_— S — 0 A .
Pe 1,09 1800 kg/qm (0,18 Atm.)
o 1450-1,05411000-0,04 . B .
T.= 1450-1,05+11000.0,0é =384, 1,==111°C
350 556
29,27-384_
U= TIR00 6,25 cbm/kg.

Damit 148t sich der Anfangspunkt 4, der eigentlichen Kompression in das Entropie-
diagramm eintragen (Abb. 187). Der Endpunkt 4, liegt bei adiabatischer Zustands-
dnderung senkrecht dariiber mit ¢, —339° C; fiir die Arbeit folgt

AL=0241-(339 — 20) — 67,1 keal/kg
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oder auf 1 cbm

,_ 67,1
Al= 6,25

Nimmt man fiir den mechanischen Wirkungsgrad #,,— 0,9, so ist der Energie-
bedarf

== 12,3 kcal /cbm.

AL'-V-428 1232000

N.=3600-75, — 682.00

—43,2 PS

und das Férdergewicht
2000
~ 0,86

Wiederholt man die Rechnung fiir den Saugdruck p, = 0,3 Atm. abs., bei dem
der Arbeitsbedarf ungefihr am grofBiten ist, so folgt aus dem Entropiediagramm
Abb. 187

G

—2330 kg/h.

__3000-1,06 +-11000-0,05

P, = 111 = 3360 kg/qm (0,336 Atm.
_8000-1,06 11000005 o060 ., __ ano
T.= 3000-1,06 , 11000-0,05 —383% 4, —=60°C

293 + 419

p,= 3360 7'711@;%199&9?% — 3640 kg/qm (0,364 Atm.)

- 3360-1,05 4-11000-0,04

— —_ 2410 —_aRo
T.= 3360-1,05 11000-0,04 341% £,—68°C
333 419
29,27-341
‘UO=WO——— 2,75 cbm/kg

Fiir den Endpunkt der Adiabate B, B, ist #,=191° C, daher
AL =024 (191 — 20) = 41 kcal/kg
, 41
AL = é‘;,ig = 14,9 kca«l/Cbm.
Infolge des kleineren Vakuums steigt der Liefergrad auf etwa A==0,93, somit
betrigt das Ansaugevolumen
V=10,93-2250 = ~ 2100 cbm/h
und der gréBte Energiebedarf
N — 14,9-2100

63209 55 PS.

Wiirde der Liefergrad von 41=0,89 ohne Druckausgleich erreicht werden
konnen, so wiirde sich der groSte Energiebedarf entsprechend der Kompression
B, B, erméBigen auf
‘ _0,24-(146 —20)-200
¢ 632-0,9-2.86

N =37,1 PS.

Man erkennt den Mehraufwand an Energie zufolge des Druckausgleichs. Liest man
fiir einige gewdhlte Zwischenpressungen die Ordinaten der entsprechenden Punkte
der Kompressionslinie ab und berechnet mit ihnen aus der Zustandsgleichung die
spezifischen Volumen v, so erhidlt man aus dem Diagramm Abb. 187 folgende Werte
(Zahlentafel 17).
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Mit diesen Betrédgen 148t sich das pv-Diagramm darstellen, wie dies in Abb. 186
geschehen ist.

Das Diagramm mit dem Ansaugedruck 0,1 Atm. kann nach Wahl der beiden
MaBstébe unmittelbar aufgezeichnet werden; fiir das andere Diagramm mit 0,3 Atm.
Ansaugedruck sind vorerst die Abszissen auf dieselbe Diagrammlinge zu beziehen,
um den Vergleich zu ermoglichen. Die groBere Arbeitsfliche im zweiten Fall ist
deutlich ersichtlich.

Zahlentafel 17.

Ansaugedruck 0,1 Atm. Ansaugedruck 0,3 Atm,
P Druck Temperaturen Spez. Vol. Druck Temperaturen Spez. Vol.

unkt

P t T v P t | T v
A, 0,18 111 384 6,29
2 0,25 146 419 4,9 0,364 68 341 2,75
3 0,4 202 475 3,48 0,4 81 354 2,59
4 0,6 253 526 2,56 0,6 122 395 1,93
5 0,8 293 566 2,07 0,8 153 426 1,56
6 1,0 325 598 1,75 1,0 179 452 1,32
4, 1,1 339 612 1,6 1,1 191 | 464 1,24

Zur Erzeugung eines hohen Vakuums empfiehlt es sich, die Verdichtung in
zwei Stufen zu vollziehen. Dabei ist die Hauptarbeit dem Hochdruckzylinder vor-
behalten, der einzig mit einem Kiihlwassermantel versehen ist. Die durch Undicht-
heiten einfallenden kleinen Luftmengen werden vom Niederdruckzylinder gesammelt
und etwas verdichtet; bei der kleinen Leistungsfihigkeit der diinnen Luft hétte eine
Kiihlung keine Wirkung.

Eine derartige Ausfithrung der Maschinenfabrik Burckhardt, Basel, zeigt zwei
gleich grofie, doppeltwirkende Zylinder (375 mm Durchm., 200 mm Hub, 160 Uml. /min)
fiir beide Stufen; sie erzeugt einen absoluten Druck von 1 mm Quecksilberséule.
Die Laterne zwischen beiden Zylindern dient als OlabschluB8 der Stopfbiichsen gegen
Luftaustritt. Eine Zwischenkiihlung findet nicht statt.




Dritter Teil

Turbokompressoren.

55. Einleitung.

Mit der Bezeichnung Turbokompressor ist ein System von hintereinander
geschalteten Schaufelridern zu verstehen, die in einem entsprechend geformten Ge-
héuse in Drehbewegung versetzt werden, um Luft oder andere Gase auf hoéheren
Druck zu bringen. Zur Erzielung der bei normalen Kolbenkompressoren iiblichen
Endpressungen laufen zahlreiche Schaufelrider nach Art der Hochdruck-Kreisel-
pumpen mit hoher Umfangsgeschwindigkeit, deren obere Grenze nur durch die
Festigkeit der Réder gegeniiber der Fliehkraft ihrer eigenen Masse bedingt ist.

Diese Maschine eignet sich besonders vorteilhaft fiir maBige Pressungen und
groBe Liefermengen, wie sie der Hiittenbetrieb verlangt. Sie wird in diesem Fall
als Turbogebldse bezeichnet und tritt an Stelle der grofen Kolbengebldse. Gegen-
iiber den Turbokompressoren besteht ein Unterschied nur in der Verwendung einer
beschrinkten Stufenzahl und dem Fehlen einer Kiihlung wihrend der Verdichtung.
Bei geniigend hoher Umfangsgeschwindigkeit kann héufig ein einziges Rad den
gewiinschten Druck zustande bringen.

Ihrer Wirkung nach gehoren auch die Ventilatoren zu dieser Maschinengattung.
Man verlangt von diesen einstufigen Schaufelridern eine verhiltnismafBig geringe
Drucksteigerung der in Bewegung gesetzten Luftmasse und kommt daher mit maBigen
Umfangsgeschwindigkeiten aus (30 bis 50 m/sec).

Da die genannte Einteilung nur durch die Zahlenwerte von Pressung und
Liefermenge bedingt ist, besteht kein grundsitzlicher Unterschied und keine scharfe
Grenze zwischen den drei Gruppen. Dagegen verlangt die Ausbildung der Einzel-
teile besondere MaBnahmen und eine um so sorgfiltigere Werkstattausfiihrung, je
groBer die Geschwindigkeit der Réder ist. Hierin haben sich die Erfahrungen des
Dampfturbinenbaues fruchtbar erwiesen und kénnen sinngemiB iibertragen werden.

Vergleicht man die Turbokompressoren mit den Kolbenkompressoren, so zeigen
sich dhnliche Unterschiede im Aufbau und in der Verwendung, wie zwischen Kreisel-
pumpen und Kolbenpumpen; in gewissen Beziehungen lassen sich selbst Vergleiche
anstellen wie mit Dampfturbinen und Kolbendampfmaschinen.

Die einfache Bauart und der daraus folgende sichere Betrieb, die geringe
Wartung, der unmittelbare Antrieb mittels Elektromotor oder Dampfturbine sichern
dem Turbokompressor zunehmende Bedeutung. Dazu kommen als weitere Vorteile
die Erzeugung eines vollig gleichmiBig austretenden Gasstromes, der frei von
Schmierdlbeimengungen ist, ferner seine Regulierfihigkeit, namentlich beim Antrieb
durch Dampfturbinen.

Bedeutend ist die Platzersparnis, die sich auch bei der rasch laufenden Antriebs-
maschine in hohem MaBe geltend macht, damit verbunden ist die groBe Ubersicht-
lichkeit der Anlage, die wenig Bedienungsmannschaft erfordert.
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In bezug auf den Wirkungsgrad des Prozesses ist auf die Versuchsergebnisse
zu verweisen; bei groBen Einheiten kommt der Wirkungsgrad demjenigen der Kolben-
kompressoren nahe. Fiir solche Vergleiche muB als Bedingung gelten, daB die MeB-
methoden fiir beide Arten auf gleichen Grundlagen aufgebaut sind und mit gleichen
Mitteln ausgefiihrt werden.

Fiir die Bewertung eines Maschinensystems darf aber der Wirkungsgrad nicht
als einzig maBgebend zum Vergleich herangezogen werden. Die Bedeutung der
Turbokompressoren wird hauptséchlich bedingt durch die Moglichkeit des Antriebes
mittels Dampfturbinen oder rasch laufenden Elektromotoren. Dadurch kommen
alle genannten Vorteile auch fiir die Antriebsmaschine zur Geltung; die ganze An-
lage ist uniibertroffen in ihrer Einfachheit und 1ift sich in GroBenverhiltnissen
ausfithren, die bei Kolbenmaschinen unbekannt sind.

Sehr deutlich treten diese Verhéltnisse beispielsweise im besonderen Fall der
Verwertung der Gichtgase hervor. Will man diese brennbaren Gase mit groBtem
Wirkungsgrad zur Erzeugung von Gebldseluft beniitzen, so geschieht dies in der
GroBgasmaschine, an.die unmittelbar ein Kolbengeblise angeschlossen ist. Die Er-
stellungskosten einer solchen Anlage sind aber sehr groB, ebenso die Kosten fiir
Ersatzteile, Schmier6l und Wartung. Eine viel einfachere und billigere Anlage
entsteht, wenn die Gichtgase unter Dampfkessel zur Verbrennung gelangen und der
Dampf zum Betrieb einer Dampfturbine mit angekuppeltem Turbokompressor dient.
Obschon sich in diesem Fall der Wirkungsgrad der ganzen Umsetzung kleiner er-
gibt, kann es leicht moglich sein, daB diese Anlage wirtschaftlich und betriebs-
technisch im Vorteil ist gegeniiber der Kolbenmaschine.

Durch Steigerung der Drehzahl lassen sich die Herstellungskosten der um-
laufenden Maschinen stark vermindern. Diesem Bediirfnis paBt sich der Dampf-
turbinenantrieb in vorziiglicher Weise an. Bei Elektromotoren ist in gewissen Féllen
die iibliche Drehzahl schon zu klein, dann schaltet man Zahnradvorgelege ein.

Beziiglich der GroBe der einzelnen Stufen besteht eine untere Grenze fiir die
Liefermenge, die durch die Ausfithrbarkeit der Laufradabmessungen gegeben ist.
Namentlich kann die Breite der Schaufeln nicht unter ein gewisses Mal vermindert
werden (8 bis 10 mm).

Eine obere Grenze besteht in Riicksicht auf die in jedem Rad zu erzeugende
Druckhdhe, d. h. beziiglich der zuldssigen Umfangsgeschwindigkeit. Man wendet
zur Zeit Umfangsgeschwindigkeiten von 120 bis 200 m/sek an; bei besonders sorg-
faltig ausgefiihrten Rédern ist man sogar schon bis zu 240 m/sek gekommen. Auf
alle Fille ist man bestrebt, moglichst hohe Drehzahlen zuzulassen, damit die Durch-
messer der Réder nicht sehr groB ausfallen. Dadurch wird dem groflen Verlust
der Radscheibenreibung gesteuert.

A. Der Energieumsatz im Turbokompressor.
56. Spaltiiberdruck.

Von der Welle aus wird dem Kreiselrad Energie zugefithrt und an die
Fliissigkeit iibertragen; deshalb besitzt das Gas beim Austritt aus dem Rad einen
Uberdruck gegeniiber seinem Zustand am Eintritt. Man erhdlt eine einfache Be-
stimmung dieses Uberdruckes, wenn man ihn auffaBt als hervorgegangen durch den
EinfluB der Fliehkraft auf die umlaufende Fliissigkeit und durch die Anderung
der Geschwindigkeit in den Kanélen des Schaufelrades.

Um sich die Wirkungsweise der Fliehkraft auf einfache Art zu erkliren, denke
man sich zunichst ein radial gerichtetes Rohrstiick (Abb. 188) in gleichformige Dreh-
bewegung versetzt. Dieses Rohr sei mit Fliissigkeit gefiillt und am innern sowie
am #uBern Endquerschnitt mit reibungslosen Kolben abgeschlossen.
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Im folgenden wird vorausgesetzt, daB der
EinfluB der Schwerkraft auf die Fliissigkeit nicht
vorhanden sei; ferner, dall das spezifische Gewicht
der Fliissigkeit sich vom innern zum #uBlern Quer-
schnitt nicht dndere. Die erstere Voraussetzung
gilt genau bei wagrechter Lage des Rohres, die
andere bei tropfbaren Fliissigkeiten. Fiir Gase sind
die praktisch auftretenden Druckunterschiede inner-
halb eines Rades so klein, dafl mit einem mitt-
leren spezifischen Gewicht gerechnet werden darf.

Halten sich die beiden von auBen auf die
Kolben wirkenden Krifte fp, und fp, das Gleich-
gewicht, wobei die auf dem inneren Kolben
lastende Kraft fp, in beliebiger GroBe gedacht
sei, so hat die andere nicht nur fp, aufzuheben,
sondern auflerdem die Fliehkraft der Fliissigkeit
aufzunehmen.

Ein Massenelement vom Querschnitt f und der Hohe dr hat den Wert

Y
m=f<dr,
fg

wenn y das spezifische Gewicht (Gewicht der Volumeneinheit) der betreffenden
Fliissigkeit ist.
Dieses Element entwickelt die Fliehkraft

fro®

dC=mw?r= rdr.

Daher lautet die Gleichgewichtsbedingung

T3

(pz_p1)f=fd0=f§_w2.7ﬁ:_

1
woraus

2 2

Py — 0y Ug” U
" 5y ottt NN Y]

Der EinfluB der Fliehkraft besteht demnach darin, daB der Fliissigkeitsdruck
nach aulen zu wéchst, und zwar im geraden Verhdltnis mit dem Quadrat der
Umfangsgeschwindigkeit.

Diese Zunahme der Druckhéhe wird durch eine Parabel (Abb. 188) dargestellt,
deren Achse mit der Drehachse zusammenfallt. Ihre Ordinaten haben im Abstand r,

2 2
den Wert g—‘g, im Abstand r, den Wert g’g Der Unterschied beider Ordinaten
ist die Zunahme der Druckh6he (senkrecht schraffiert).

Der senkrecht unter dem inneren Kolben nach abwirts eingetragene Anfangs-
druck p,:y gibt die Nullinie durch O, von der aus die absoluten Pressungen zu
zdhlen sind.

Aus Gl. 1 ist ersichtlich, dal am Ergebnis nichts gedndert wird, wenn die Rohr-
achse nicht geradlinig, sondern in der Drehebene abgebogen gedacht wird. Auch
verschieden groB8e Querschnitte des Rohres sind ohne EinfluB, da nicht Krifte,
sondern DruckhShen in Betracht fallen. Man kann daher Abb. 188 als Meridian-
schnitt eines Schaufelrades auffassen, gefiillt mit Fliissigkeit, mit verschlossenem
Eintritt und Austritt. Die GL 1 gilt somit fiir kreisende Kanile, wie sie bei

Schaufelridern auftreten, falls das Druckrohr abgesperrt ist.
Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 11
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Das Ergebnis der Gl 1 bleibt bestehen, wenn der Stoff relativ zum Rohr in
Bewegung ist, solange der Rohrquerschnitt unverdndert bleibt. Statt der Kolben-
krifte sind die Fliissigkeitspressungen p, und p, zu denken. Der Durchfiu durch
den Kanal kann nun so betrachtet werden, als ob das Rohr stillstehen und der
Stoff wihrend seinem Durchflu einem Druck ausgesetzt wiirde, der nach der
Parabel zunimmt. Meistens erweitern sich aber die Kanidle nach auBlen zu; die
DurchfluBgeschwindigkeit nimmt deshalb von einem Anfangswert w, auf einen
Endwert w, ab, d. h. es wird Geschwindigkeit in Druck umgesetzt. Abgesehen

2 __ 2
von irgendwelchen Verlusten betrigt die Zunahme der Druckhdhe o W

daf3 sich Gl. 1 erweitert auf

1 DPa—Dy _u22_u12 w,” — w,

H , 5g -+ B >3
Man nennt diese GroBe den Spaltiiberdruck oder die im Laufrad erzeugte
statische Druckhohe H’. Sie liBt sich aber auch auffassen als die von einem
Kilogramm des Stoffes aufgenommene Energie (mkg). Die gleichwertige Warme H'A4
ist die Zunahme des Warmeinhaltes,
die im Laufrad an das Gas iiber-

tragen worden ist.

Diein Gl. 2 genannten Geschwin-
digkeiten w, und w, beziehen sich
auf die Bewegung im Kanal, sind
also die relativen Geschwindig-
keiten am Ein- und Austritt. Setzt
man sie mit den zugehorigen Um-
fangsgeschwindigkeiten zusammen,
so ergeben sich die absoluten
Geschwindigkeiten ¢, und ¢, am
Ein- und Austritt (Abb. 189).

Soll der Eintritt ohne Stof er-
folgen, so muB die Richtung von w,
zusammenfallen mit der Richtung
der innersten Tangente an die
Bahn. Die Richtung von w, ist
diejenige der duBersten Tangente an
die Bahn.

Als Bahn ist der Weg eines
mittleren Fliissigkeitsfadens gedacht;
dabei sind die Kanéle so eng vor-
auszusetzen (oder die Schaufelzahl
so grof), daB die gezeichneten Ge-
schwindigkeitsdreiecke iiber den

ganzen Kanalquerschnitt ihre Richtigkeit mit geniigender Anndherung beibehalten.
Bezeichnet man den Winkel zwischen der positiven Richtung der Umfangs-
geschwindigkeit % (im Sinne der Drehbewegung) und der absoluten Geschwindig-
keit ¢ mit 6 (am Eintritt 6,, am Austritt J,) und den Winkel zwischen u
und w mit 8 (am Eintritt 8,, am Austritt $,), so ergeben sich aus Abb. 189 die
Beziehungen:
w=uFc*—2uccosd . . . . . .. ... (3

A=u't+w+2uwcosf. . . . .. .. .. (4
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Zerlegt man ¢ in die Richtung des Umfanges und in die Richtung des Radius,
so ,sind die Komponenten

¢ =ccosd
¢=u—c"cot(180 —f)=u-+}c"cotf . . . . . . . )
d=u—wcos(180 —f)=u—+fwecosf . . . . ... . (6)

57. Theoretische Druckhohe, Arbeitsbedart.

Vergleichen wir den Zustand der Fordermenge in der Zuleitung unmittelbar
vor dem Eintritt in das Laufrad mit dem Zustand hinter dem Rad, so ist nicht
nur der berechnete Pressungsunterschied mafgebend, sondern die VergroBerung
der Geschwindigkeit ¢, hinter dem Rad gegeniiber dem Wert ¢, vor dem Eintritt,

, hinter dem Rad Py —[— 2g" Jedes Kilo-

Hier besitzt 1 kg Gas die Energle

gramm der DurchfluBmenge hat demnach an Energie empfangen
2 2
(B o) (B o)
Y T 29 y T 29

y — ¢, —c¢,?
H:”yﬂ+ﬂwl.. ......... (7)

oder

Diese Arbeit ist von auBlen aufzuwenden, um das Rad in Bewegung zu halten.
In diesem Ausdruck sind bereits die Verluste der Arbeitsiibertragung enthalten
mit Ausnahme der mechanischen Verluste, hervorgerufen durch Reibung der um-
laufenden Scheibe, der Lager und Stopfbiichsen.

Der in Gl. 7 dargestellte Wert kann aber auch als Druckhohe aufgefaBt werden,
bestehend aus dem statischen Anteil H’ und dem dynamischen Anteil H”. Man
erkennt, dal die Umsetzung der Geschwindigkeit (von ¢, auf ¢,) in Druck im fest-
stehenden Leitkanal vor sich geht, der den Austritt des Laufrades mit dem Eintritt
des niichstfolgenden Rades verbindet. Diese Druckhohe H ist nur im Idealfall er-
reichbar, wenn keine inneren Verluste durch Sto und Reibung der Fliissigkeit
auftreten, sie mufl daher als theoretische Druckhthe bezeichnet werden. Die erreich-
bare Druckhdhe ist kleiner.

Mit Gl 2 ergibt sich aus Gl. 7 die Hauptgleichung

O ek TR ‘““% -Fcﬂ "cl N )

Eine andere Form entsteht unter Benutzung der Gl. 3 durch Ausscheiden von
w, und w,, ndmlich

1 ,
Hzg(ugcgmulcl’) ..... N )]
(Leonhard Euler, 1754).
Beniitzt man dagegen Gl 5 und fiihrt die Durchmesser D, und D, sowie die
freien Mantelflichen F, und F, am Eintritt bzw. am Austritt ein, so 1aBt sich bei
Verwendung der Stetigkeitsgleichung

FI clll — 1;72 C.ZN
die Gl. 5 schreiben

¢’ =1u, +c,” cot f,
’ ” D1 ” F?
¢,/ =u,+¢," cot f; = u, 5+ +¢, F_OOt/Sr
p 1
11*



164 Turbokompressoren.

In Gl 9 eingesetzt

- Bl B o]
H_g [1 D, —}—?c‘, cot 3, D, F;cotﬂl . ... (10)

In dieser Form eignet sich die Gleichung zur Berechnung von H, wenn das
Schaufelrad in seinen Abmessungen durch die Zeichnung gegeben oder wenn es
vorhanden ist.

Die Radialkomponente ¢,” steht im geraden Verhiltnis zum Ansaugevolumen V.
Ist v, das spezifische Volumen des Gases vor dem Schaufelrad und G das in jeder
Sekunde zu foérdernde Gasgewicht, so folgt

V=G v,.

Das Gewicht @ nimmt in der Mantelfliche F, (Spalt) das spezifische Volumen v,
an und damit das Gesamtvolumen G-v,, daher ist

n_Gv_ Vo

c, 7, T, (11)
und
F
c '/_— _2 C II‘
1 Fl 2
Fiir das Querschnittsverhéltnis kann gesetzt werden
Py Dbyt )

F1 o Db, py oy’

worin u, und u, Vorzahlen bedeuten, um die Verengung der Mantelflichen durch
die Schaufeldicken s, bzw. s, zu beriicksichtigen; ferner stellen die Zahlen u,,
und u,, den Einflu der Kontraktion dar, da die Fliissigkeit weder am Eintritt
in die Laufradkanile, noch am Austritt in allen Teilen parallele Bewegungs-
richtungen aufweist. Ist 2z, die Schaufelzahl am &uBeren Umfang und b, die
Schaufelbreite, so folgt

2,8,
F2=<” s—gﬁli)beﬂoa’
daher
—1__ %%
Ho==1 D, sinf, .. (13)
Dieser Wert liegt. meistens zwischen 0,95 und 0,85.
In gleicher Weise folgt fiir den Eintritt
=1 8%
=1 D, sin g, T O €3]

Dieser Wert ist meistens etwas kleiner als u,. Gewéhnlich erstrecken sich
alle Schaufeln vom &uBlern zum inneren Umfang, so dal 2z, =z,.
Setzt man Gl 11 in Gl 10 ein, so erhdlt die Hauptgleichung die Form

H=O’1?£;:—[—C’g% R C .. (13)
Hierin ist
01=1—<%)“...............(16)
2
f’i‘-ji( _ Dy )
Com= g (cotBo— 5 ooty 17)
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Fiir ein bestimmtes Rad kénnen C, und C, als konstant angesehen werden,

da ;;3 sehr nahe an 1 liegt und sich bei verschiedenen Betriebsbedingungen nur

0
wenig #ndert.

Aus Gl 15 folgt, daB sich H bei Verwendung einer bestimmten Umfangs-
geschwindigkeit nur mit V &ndert. Trigt man die Fordervolumen V als Abszissen,
H als Ordinaten ab, so erhidlt man als Bild der Abhéngigkeit eine Gerade. Das
erste Glied in Gl. 15 bedeutet den Abschnitt der Geraden auf der Ordinatenachse,
d. h. die theoretische Druckhdhe bei geschlossenem Druckrohr.

Die Gerade kann stéigen, in gleicher Hohe verlaufen oder fallen, je nachdem

. > .
die Vorzahl C,=0 ist.
orz . =0 is

Da der Zihler von C, eine Differenz enthélt, konnen alle drei Fille eintreten,

je nach Wahl der Winkel und der GroBe von —D—lﬂ
D2F1

D, F
Im besonderen ist C, =0, wenn cot S, = >1=*cot 3,
: * D, F,
oder
cotfy __ batty
ootB, b, pu,

(18)

Fir eine bestimmte Fordermenge ist ¢,” proportional mit u,. Die Druck-

2

hohe H ist dann nur von %"— abhingig. In diesem Falle laBt sich schreiben

H=(p1-—;—,............(19)

worin die Vorzahl ¢, nur von den Hauptabmessungen des Rades bedingt ist.

Wie die Gleichungen fiir die theoretische Druckhthe H zeigen, sind in ihnen
keine GroBen enthalten, die sich auf die Natur der zu férdernden Fliissigkeit be-
ziehen. Die Druckhdhe H ist also unabhéngig von der Art der Fliissigkeit, ferner
unabhéingig von der Eintrittstemperatur. Dabei ist aber wohl zu unterscheiden
zwischen der Druckhdhe H, gemessen in Meter der betreffenden Fliissigkeitssdule
(Luft, Kohlensiure, Wasserstoff) und dem Druck H,, gemessen in kg/qm (oder
in Millimeter Wassersdule). Erst bei der Umrechnung

H

tritt das spezifische Gewicht als Faktor auf, das von der Natur der Fliissigkeit
und von der Temperatur derselben abhdngt, bei Gasen auBerdem noch vom ab-
soluten Druck am Eintritt in das Rad.

39. Beispiel: Das vorhandene Laufrad eines Turbogebldses zeige folgende
Hauptabmessungen:

Eintritt: D, =320 mm, b, =55 mm, p, =146° 2z,=9, s =>5mm
Austritt: D,= 750 mm, b,=40 mm, p,=122% 2z,=18, s,==5 mm.
Es soll der Energiebedarf berechnet werden fiir verschiedene Liefermengen bei

einer Umlaufzahl von n=2900 in der Minute.

Wegen Kontraktion am Eintritt und am Austritt seien die DurchfluBziffern
nach Erfahrung gewihlt zu

tor = 0,85 Moz = 0,92.
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Mit den gegebenen Zahlen finden sich folgende Werte:

9.5 18-5
t=1—Ge5 314330 — *°2° ra=1—Ggs g ia.750 9%
F,—38.14-0,32-0,055-0,92- 0,85 = 0,0435 qm

F,=—3,14-0,75-0,04 0,955 -0,92 = 0,0825

»

D, b F

—2—=2344, -2=0,78, 52=1,9, u,—48,6 m/sek, u,=—114m/sek
'D1 b1 F1 1 / 2 /
cot By — gi cot f, = 0625+—2~3H 148 =0,575.

Damit folgt fiir den Arbeitsbedarf auf 1 kg Férdermenge (theoretische Druckhdhe)

H=0818% —}—0575—02.

Nimmt man
vy _ 083

v, 0,86 = 0,966,
so wird
Go V.o
"__ 2 __ 2
%"= 505, 600, F, 10V
und

H=1084+131V7 (m Luftsgule).

Das Bild des Verlaufs von H gegeniiber V ist eine schwach ansteigende Gerade.
Der Energiebedarf, abgesehen von der Reibung der Radscheibe und der Lager
sowie der Spaltverluste, berechnet sich aus

H.-q
60-75°
Mit jedem gewihlten Wert des Ansaugevolumens konnen die Radialgeschwindig-

keiten ¢,” und c¢,” berechnet werden, worauf sich die Geschwindigkeitsdreiecke
zeichnen lassen. Die Zahlentafel 18 gibt eine Ubersicht dieser Verhaltnisse.

N=

Zahlentafel 18.

Belastungsart I I ‘ 111 \ v \%
Ansaugevolumen V. . . . . . . . cbm/min 50 75. 100 120 140
Fordergewicht ¢ . . . . . . . .. kg/min 58,2 87,3 116,2 140 163
Gesohwindigkeit, Austritt ¢,” . . . m/sek 9,8 14,7 19,6 23,5 27,4

n ” 02' « .o ” 108 105 102 99 97
” » G o v . ” 108,5 106,2 108,9 101,8 100
” ” Wy .. . " om 11,5 17,3 23,1 27,7 32,3
Geschwindigkeit, Eintritt ¢,” . . . » 18,6 27,9 37,3 44,6 52,1
” n 01' N ” 21,0 7,3 - 6 6 — 17,4 —— 28,6
” » € ... ” 28,1 28,8 37,8 47,8 59,4
” ” w, « e ” 32,2 50,0 66 5 79,6 93,2
Winkel 8, (coftg) « « « o v v . . . 5032 7052 10052 13022/ 15018/
no O e fu) oo, e oo 41030 75020 1000 | 111°20” | 118950/
Theoretische Druckhéhe H . . . . m LS. 1149 1181 1214 1240 1266
Statischer Anteil H’ . . . . . .. » 589 652 738 826 933
Dynamischer Anteil H” . . . . . ” 560 529 476 414 333
Energiebedarf ¥ . . . . . . . .. PS 14,9 22,9 31,4 38,6 45,9
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Man erkennt aus der Zahlentafel 18 und aus den Geschwindigkeitsdreiecken
(Abb. 190), dal zwischen der Lieferung 75 und 100 cbm/min die absolute Eintritts-
geschwindigkeitsenkrecht
zum Umfang gerichtet ist.

Bei kleinen Belastungen

ist der Winkel ¢, der abso-

luten Austrittsgeschwin-

digkeit so klein, da die

geforderte Luft Gefahr

lduft, in den Spalt und

das Laufrad zuriickge-

trieben zu werden. Die

theoretische DruckhGhe

ist nach Gl. 10 berechnet

und in ihre beiden Be-

standteile nach G1.7 zer-

legt. Mit wachsender Be-

lastung nimmt der statische Teil zu, der dynamische ab, die Umsetzung im Diffusor
vermindert sich demnach. Der Energiebedarf gilt ohne Beriicksichtigung der Rad-
scheibenreibung in der mit Luft gefiillten Kammer und ohne die mechanischen
Verluste.

58. Theoretische Druckhdhe fiir radialen Eintritt.

Von einem Kompressor wird je nach Bedarf innerhalb gewisser Grenzen eine
verschieden groBe Liefermenge verlangt. In demselben Verhéltnis wie die Liefer-
menge #ndern sich die Radialkomponenten der absoluten Geschwindigkeiten. Soll
nun die relative Geschwindigkeit am Eintritt ihre Richtung, d. h. die Richtung
der Schaufeltangente beibehalten, so ist dies nur moglich, wenn sich die Richtung
der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit #ndern kann.

Nun ist aber die radiale Richtung dieser Geschwindigkeit die natiirliche Fort-
setzung der Bewegung vom Saugrohrkriimmer zur Eintrittsmantelfliche des Schaufel-
rades, falls nicht besondere Leitschaufeln die Eintrittsrichtung beeinflussen. Dieser
radiale Eintritt ist nur bei einer einzigen Liefermenge derart beschaffen, daf die
zugehorige relative Geschwindigkeit mit der Schaufeltangente zusammenfillt.

Fiir alle andern Liefermengen ist dies nicht mehr mdglich, der Eintritt erfolgt
dann unter StoB. Diejenige Liefermenge, die bei radialem Eintritt geférdert wird,
bedingt unter sonst gleichen Verhiltnissen den giinstigsten Gang der Maschine und
wird als die ,normale“ bezeichnet. Fiir diesen Fall ist das Geschwindigkeitsdreieck
am Eintritt rechtwinklig, daher

4,=90° ¢, =0.
Deshalb vereinfacht sich die Gl 9 auf

UyCy'  UyCyCO80,

H=— ... (20)
g g
Setzt man nach Gl. 5
¢y =u, -+ ¢,” cot B,
in Gl 20 ein, so ist
u,? | Uy,
Hz?—}—-!;cg cotfy, . . . .. ce .. (21)

Man erkennt, daB die GroBe des zweiten Gliedes bei bestimmter Férdermenge,
also bestimmtem ¢,” und gegebenem wu, nur noch von B, abhiingig ist.
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Hierbei lassen sich drei Fille unterscheiden:

2
a) f,<C90° H >% (vorwirts gekriimmte Schaufelenden)

2
b) B,=90° H =u7"’ (radial gerichtete Schaufelenden)

2
c) f,>90° H<C %‘ (riickwirts gekriimmte Schaufelenden).

Trotzdem vorwérts gekriimmte Schaufeln eine groBere theoretische Druckhshe
ergeben, werden fiir Gebldse und Turbokompressoren radial oder noch besser nach
riickwérts gekriimmte Schaufeln vorgezogen. Es ist zweckméBiger, den Druck zu
einem moglichst groBen Teil im Laufrad zu erzeugen, da die Umsetzung von Ge-
schwindigkeit in Druck auBerhalb des Laufrades (im Diffusor) gréflere Verluste
mit sich bringt.

Stark riickwiirts gekriimmte Schaufeln eignen sich aus Festigkeitsgriinden
wenig fiir hohe Umfangsgeschwindigkeiten.

Ist das Laufrad in seinen Hauptabmessungen bekannt, so laBt sich aus ihm
H auf folgende Weise berechnen: Es ist

¢, =c,=u,tg(180 — g,) = ——%1‘ Uy 68 B,

damit ergibt GL 5

F F, D, tgp
' | 1 ,.” — - 11, 1
Gy = u’*z—r‘l;v?l ¢," 0ot fy = Uy — U, F, D, tgh,’
in Gl 20 eingesetzt
u,? F, D tgﬂ}
H=—?—[1———1—1— : e e e e (22
) F, D, tgp, (22)

Wird das Laufrad von einem Leitschaufelkranz umgeben, so miissen die
Schaufeltangenten mit dem Umfang dieselben Winkel &, einschliefen, die die
absolute Austrittsgeschwindigkeit mit dem Umfang bildet, falls der Ubertritt vom
Laufrad zum feststehenden Leitrad ohne Stof erfolgen soll.

Mit dieser Voraussetzung wird unter Beniitzung von Gl. 20

¢’ =¢, tgd, = guﬁ tg d,.
Ferner nach Gl. 5 ?

r___ ” _ gH tg—ég
¢y ==u, 4 ¢,” cot B = u, + u, tgp,
in GL 20 eingeschaltet
u,?  tgp,
H=2___>=22_ . ....... (28
g tgh,—tgd, (@)
Wie aus GL 22 und Gl. 23 ersichtlich, 148t sich H stets auf die Form
Uy?
H=g¢, g~

bringen, wobei die Vorzahl ¢, nur von den Abmessungen, in Gl. 23 nur von
Winkeln abhéngig ist.

Meistens ist ¢, etwas kleiner als 1 und &ndert fiir die in Betracht kommen-
den Ausfiihrungen seinen Wert nur wenig.

Die Zahlentafel 19 gibt fiir die gebrduchlichen Winkel £, und J, die zu-
gehorigen Werte der Winkelfunktion

tg B,
— 2 (24
P b B, —tg 0, (24)
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Zahlentafel 19.
Werte der Winkelfunktion ¢, .

8, = 10 14 16 18 20 24 28
B, = 40 1,26 1,42 1,52 1,63 1,77 2,13 2,39
— 60 1,05 1,16 1,2 1,23 1,265 1,347 1,39
= 90 1 1 1 1 1 1 1
=100 0,98 0,96 0,95 0,945 0,94 0,929 0,921
=110 0,94 0,92 0,91 0,897 0,885 0,864 0,852
=120 0,91 0,875 0,36 0,845 0,828 0,797 0,782
=180 0,874 0,83 0,81 0,787 0,768 0,728 0,71
=140 0,826 0,77 0,745 0,72 0,696 0,653 0,633
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40. Beispiel: Es soll der Arbeitsbedarf und die Liefermenge des in Beispiel 39
bebhandelten Laufrades berechnet werden unter der Voraussetzung des radialen

Eintritts der Luft.

Da das Geschwindigkeitsdreieck am Eintritt rechtwinklig ist, ergibt sich fiir

die Umlaufzahl von n=2900
¢, =c¢," =wu, tg (180 — B,) == 48,6 - tg 34 = 32,7 m/sek,

daher ist
C'Z’,:?; ¢, == 312,§7v——— 17,2 m/sek
H= 3;3 + % ¢,” cot f, = 1324 — -1&1—;,’—51'—0’32—5 —1199 m LS.
und das Verhaltnis
@, = gg—i —0,905.

Ferner ist
€y = U, — ¢,” cot (180 — B,) =114 — 17,2.0,625 =103,2 m/sek
¢, = V17,22 1-103,2* — 104,9 m/sek

¢’ 172
Wy = 5. 0848 20,3 m/sek.

Fiir die Liefermenge kann beniitzt werden

—60.c”F, Yo 102 i
V=60-c,” F, 0, _0,196_88’2 cbm/min
882 ,
G = 086 — 102,5 kg/min,

endlich folgt fiir den Energiebedarf

H-G 1199-1025

N=5075= 6075

— 27,1 PS.

59. Wirkliche Druckhiéhe im einstufigen Turbogeblise.

Die im einstufigen Turbogebldse wirklich erreichbare Druckhdhe A ist um die
Summe der Verlusthéhen kleiner als die theoretische Druckhohe H. Das Ver-

héltnis T =F nennt man bei den Kreiselpumpen den ,hydraulischen® oder

nDruck“-Wirkungsgrad. Er kann als Vorzahl zur XKorrektur des theoretischen

Druckes auf den wirklichen MeBwert angesehen werden.
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Da bei der Forderung von Gasen die Ursachen der Verluste der Hauptsache
nach dieselben sind, kann die Bezeichnung beibehalten werden. Diese Ursachen
bestehen in der Reibung des Foérdermittels in den Kanilen des Lauf- und Leit-
rades, ferner in Stol und Wirbel beim Ein- und Austritt, namentlich bei der Um-
setzung von Stromungsenergie in Druck im Diffusor oder Leitrad.

Eine Bestimmung dieser Einfliisse in ihrer Gesamtheit geschieht durch un-
mittelbare Messung der nutzbaren Druckhohe A, womit der Druckwirkungsgrad
zu berechnen ist. Dagegen ist eine Aufteilung der Verluste in ihre Bestandteile
nicht sicher durchfiihrbar.

Nach dem Vorgehen bei der Berechnung der Dampfturbinen lassen sich die
Verluste in zwei Gruppen ausscheiden; der eine Verlust bezieht sich auf das
Laufrad, und zwar bringt er eine Verminderung der dort erzeugten statischen Druck-
hohe A’ hervor. Man kann in bezug auf die entwickelte Hauptgleichung setzen

U, —u,? — wa

W= _}_

—¢2 (25)

1 29
‘3
wobei das Glied 4‘1 —; die Summe der Druckhdhenverluste vom Eintritt in das

Laufrad bis zum Austritt bedeutet. Bei verlustloser Maschine wiirde demnach
unter sonst gleichen Verhdltnissen eine groBere Endgeschwindigkeit w,, erreichbar
sein, als dies tatsichlich der Fall ist, und zwar wire

2

w,
29—— +C1 29

oder _
wzozwﬂ/l—}—él I 1))

Die zweite Verlustgruppe gibt eine Verminderung des dynamischen Anteils A”
der theoretischen Druckhohe, die sich auBerhalb des Laufrades im Diffusor bildet:

(27)

Diese dynamische DruckhShe kénnte bei verlustloser Maschine durch eine kleinere
Geschwindigkeit ¢, erreicht werden, und zwar wire

2 2 2
Coa Cq

29 29 g
oder —
Coo=CV1—Cy. . . . . . ... ... (28)
Die ganze erreichbare Druckhdéhe einer Stufe schreibt sich nun
T 0_)
h—H (clzg+:22g e

Vergleicht man diesen Wert mit der theoretischen Héhe H (Gl 8), so findet sich
der Druckwirkungsgrad
_— h C1w12+cﬂ 622
BE=ET T 29H

Nun sind allerdings die Ziffern {, und {, noch nicht mit geniigender Sicherheit
bekannt, allein es liBt sich doch der EinfluB der Schaufelform auf den Wirkungs-
grad feststellen.

Eine einfache Form der Gleichung ergibt sich, wenn der giinstigste Gang der
Maschine vorausgesetzt wird, d. h. radialer Eintritt. In diesem Fall ist

(30)

U, C, CO8 &,
g

H=
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Ferner wy? =¢,> +uy? —2¢,u, cos d,
€ sinf,
Uy, sin(B; —9,)

eingesetzt, gibt

(PR DE YA {ysin(By—9d,)
[2Man—ﬁQCW52+_2ﬁnmcom% CJ - (81

Der Wirkungsgrad ist demnach wesentlich abhéingig von den Winkeln g,
und 6,, wie dies Zahlentafel 20 zeigt, die fiir {, = 0,4 und {,=0,36 berechnet ist.
Vorwirts gekriimmte Schaufeln ergeben wohl groBe Druckhdhen, aber kleineren
Wirkungsgrad. Fiir Turbokompressoren sind hiufig beniitzte Winkel

B, ==120° bis 140° 8, =14° bis 18°

Die berechneten Wirkungsgrade erscheinen mit den gewihlten Zahlen ¢, und £,
etwas hoch, doch sind solche Werte bei guten Ausfiihrungen von Kreiselpumpen
wiederholt gemessen worden. Es liegt kein Grund zur Annahme vor, daB die
Férderung von Gasen unter ungiinstigeren Bedingungen vor sich gehen sollte. Aller-
dings héngen die Verluste auch von den Abmessungen der Rider, d. h. vom
Fordervolumen gegeniiber der Druckhohe ab; die giinstigsten Verhéltnisse sind
deshalb an Versuchsriidern herauszufinden, um sie fiir neue Entwiirfe zu verwerten.

n,=1—

Im ungekiihlten Kompressor ist die verlustfreie Ver-
dichtung als adiabatische Zustandsinderung anzusehen,
die sich im Entropiediagramm (Abb. 191) als Senkrechte
4,4, kennzeichnet zwischen dem Anfangsdruck p, und
dem Enddruck p,. Tatséchlich muB8 aber mehr Energie
zugefiithrt werden, als zur adiabatischen Verdichtung nétig
ist. Der Unterschied zwischen der theoretischen und der
erreichten Druckh6he kann als Energieverlust aufgefaBt
werden, der sich in Wirme umsetzt; hierzu kommen noch
Spaltverluste und die Reibung der
Radscheibe.

Alle diese zusitzlichen Arbeiten
verwandeln sich in Wéirme; der
tatsichliche Verlauf der Verdich-
tung geht demnach gerade so vor
sich, als ob die Maschine von auBlen
geheizt wiirde. Diese Wirme wird
allerdings in Form von Arbeit zu-
gefiihrt.

Die Verdichtung mit Wirme-
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zufubr zeichnet sich in der 7'S-Tafel als eine vom Anfangspunkt A4, schrig nach
rechts aufsteigende Linie 4, 4,, da aus den angefiihrten Griinden die Temperatur ,
am Ende des Vorganges groBer ist als die Temperatur £, am Ende der Adiabate.

Ist man imstande, Druck und Temperatur (p,, ¢,) im Spalt zwischen Laufrad
und Leitrad zu messen, so wird man allerdings finden, daBl der entsprechende Zu-
standspunkt 4, nicht auf der Geraden 4, 4, liegt, sondern links von ihr (Abb. 191).
Der Grund besteht darin, daB die Verluste im Laufrad kleiner sind als bei der
Umsetzung der Stromungsenergie in Druck im Leitrad. Die Zustandslinie 4,4, be-
zieht sich auf das Laufrad und weicht wenig von der Adiabate ab; das Stiick 4,4,
bedeutet den Vorgang im Leitrad und neigt sich zufolge der StoB- und Wirbel-
verluste mehr nach rechts als das untere Teilstiick.

Bei den auftretenden kleinen Druckunterschieden einer Stufe ist aber die
Streke 4,4, kurz, so daB es fiir die Anwendungen zuldssig ist, die ganze Zu-
standslinie nach der Geraden 4,4, zu zeichnen. Fiir die Berechnung der Betriebs-
arbeit ist dieser Umstand ohne EinfluB.

Die Verlustwdrme des Prozesses zeigt sich im Entropiediagramm als Flachen-
streifen unter 4,4, (senkrecht gestrichelt); der Arbeitswert dieser Warme wird zur
Uberwindung der Widersténde aufgezehrt. Teilt man ndmlich die Fldche in schmale,
senkrechte Streifen ein, so schneiden die einzelnen Ordinaten auf 4,4, eine Punkt-
reihe ab, und es 148t sich jeder Ubergang von einem zum benachbarten Punkt als
Summe einer adiabatischen Verdichtung und einer isothermischen Ausdehnung auf-
fassen. Die dazu notige Wirmezufuhr wird durch den Streifen zwischen zwei
Punkten dargestellt, die ganze Fliche unter 4,4, stellt also in der Tat die Verlust-
wirme dar. Durch sie ist die Entropie um die Breite des Fldchenstreifens gewachsen.

Die Abweichung der wirklichen Kompression nach 4,4, von der verlustfreien
adiabatischen kennzeichnet sich durch das Verhéltnis der Wéarmezunahmen beider
Prozesse. Man fithrt deshalb den Wirkungsgrad #,, gegeniiber der adiabatischen
Verdichtung ein: e et —1,) :t2, 1,

Cp (te - t1) ty—1,
Dieser adiabatische Wirkungsgrad kann durch Messung der Temperaturen ¢, und ¢,
an der laufenden Maschine bestimmt werden; die Temperatur ¢, ist aus der
T S-Tafel abzustechen. In diesem adiabatischen Wirkungsgrad sind alle Verluste
zum Ausdruck gebracht. Er ist kleiner als der Druckwirkungsgrad und kann
hochstens in die Néhe desselben gelangen.

Die ganze Zunahme des Wiarmeinhaltes vom Anfangs- zum Endwert ist durch
Arbeit erzeugt worden und betrigt

.. (32)

AL=c,(t,—t)keallkg . . . . . . . . . . (33)
Wiirden im Turbokompressor nur Stromungsverluste bei der Forderung des
Gases auftreten, so wire L—H

da die frither berechnete theoretische Druckhche zugleich den Arbeitsaufwand auf
1 kg Gas bedeutet. Nun wurde aber bei der Betrachtung des Arbeitsbedarfes H
die Reibung der umlaufenden Radscheibe auBer Betracht gelassen; diese zusitz-
liche Arbeit wird ebenfalls in Warme umgesetzt und an das Gas abgegeben; dazu
kommen Druckverluste im Spalt durch zuriickflieBendes Gas, das von neuem ver-
dichtet werden muB. Die gesamte Betriebsarbeit ist demnach
L>H.

Derselbe Unterschied besteht zwischen dem Druckwirkungsgrad, der sich auf H
bezieht, und dem adiabatischen Wirkungsgrad, der das Giiteverhaltnis fiir die ganze
Umsetzung darstellt. Daher ist stets

77ad<770'
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Fiir den Energiebedarf ergibt sich wie bei Kolbenkompressoren
AL-427.G

7517m o
worin G das in der Sekunde geforderte Gasgewicht und 7, den mechanischen

Wirkungsgrad bedeutet. Da fiir letzteren nur die Lagerreibung in Betracht fillt,
kann gesetzt werden

= (34)

7,,= 0,97 bis 0,98.

Es empfiehlt sich, bei jeder Berechnung den Wirmewert 4 L der Kompressions-
arbeit fiir 1 kg gesondert zu ermitteln, da die Zahlenwerte zu Vergleichen Ver-
anlassung geben. Ferner ist es zweckmiBig, aus der gegebenen oder gemessenen
Liefermenge in cbm stets das in der Sekunde zu fordernde Gewicht G zu be-
rechnen, das beim DurchflieBen durch alle Querschnitte des Kompressors seinen
Wert beibehilt.

Soll ein Gebldse entworfen werden, so ist nach frilherem durch Annahme der
Umfangsgeschwindigkeit %, und der Schaufelform (Zahlentafel 19) die theoretische
Druckh6he einer Stufe bestimmt. Entnimmt man aus Zahlentafel 20 den zuge-
hérigen Druckwirkungsgrad, so erhdlt man die erreichbare Druckhéhe 2. Nun muB
dieser Wert durch die mittleren spezifischen Volumen wiahrend der Verdichtung divi-
diert werden, um die Druckzunahme in kg/qm oder mm Wassersdule zu erhalten.

60. Diffusor und Leitrad.

Betrachtet man die Bewegung des Gases vom Austritt aus dem Laufrad bis
zum Druckstutzen oder bis zum Eintritt in das nichstfolgende Laufrad, so sind
zwei Gruppen von Ausfiihrungsformen zu unterscheiden; bei der einen wird ein
sog. Diffusor angewendet, bei der anderen ein das Laufrad umschlieBendes Leitrad.

a) Diffusor. Dieser durch die Gehdusewandung seitlich begrenzte Ringraum
umfaft das Laufrad und nimmt das aus ihm austretende Gas auf, das bei der
Stromung nach auBlen groBeren Querschnitt findet und dadurch Geschwindigkeit
in Druck umsetzt. Bei einstufigem Geblidse schlieBt an den Diffusor hiufig das
Spiralgehduse an; die neueren Ausfiihrungen vermeiden ein solches und setzen den
Druckstutzen an den ringférmigen Kanalwulst, in den der Diffusor ausmiindet.

Das Gas hat am Eintritt

A4, (Abb. 192) in den Diffusor
eine Geschwindigkeit, die nach
Gr68e und Richtung mit der
absoluten Antrittsgeschwin-
digkeit ¢, iibereinstimmt,.
Am Austritt 4, ist diese Ge-
schwindigkeit auf den wesent-
lich kleineren Betrag c, ge-
sunken, der zur Fortbewegung
des Fordermittels dient. Da-
fiir ist der Druck im Diffusor
gestiegen um den Betrag

L S S PR
d 29 zg Cog (1 C) zg 29, e e e e (35>

)

02‘
29

worin das Glied ¢ die bei der Umsetzung verlorene Druckhéhe bedeutet.
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Ist ¢,” die tangentiale, ¢,” die radiale Komponente von ¢, so folgt mit

¢t =0y +¢,""
1 ’ ”
kd=§§[(1——C)c,,,"‘—c3 f—e, . ... ... . (36)
Der nach auflen zu wachsende DurchfluBquerschnitt des Diffusors besteht aus

einer Reihe von konzentrischen Zylindermantelfiichen, die sich in Abb. 192 als
Kreise um den Mittelpunkt O zeichnen lassen. Diese Mantelflichen werden von
der Fliissigkeit schrig durchlaufen; fiir die Umsetzung von Geschwindigkeit in Druck
ist aber nur die radiale Richtung maBgebend, denn eine Drucksteigerung in der
Umfangsrichtung kann nicht stattfinden, sie wiirde nur zu UnregelmiBigkeiten
fithren. Die Kreise sind daher fiir den Diffusor sog. Niveaulinien; auf die Fliissig-
keitselemente konnen deshalb nur Krifte einwirken, die durch den Mittelpunkt O
gehen. Ein solches Element besitzt somit eine Zentralbewegung, bei der die
wihrend der Zeit d¢ beschriebene Fliche dF proportional dieser Zeit ist. Der
Ausdruck %’_ ist demnach konstant. Nun ist diese Flache als ein Dreieck an-
zusehen (Abb. 192)

dF:;_r-d(p
oder
r deo dF
é‘ -7 E? ——Tl’t— = Konst.
Mit
do __ , . / .
Ty —0¢ st 7o = Konst. (Fléchensatz),
daher
4 !r
csscg;:—,.............(37)

d. h. die tangentiale Komponente der Geschwindigkeit im Diffusor nimmt¢ nur
mit zunehmendem Radius ab, die Querschnittsform hat weiter keinen Einflu auf
diese Abnahme.

Man erhilt dieses Ergebnis auch unmittelbar aus der Hauptgleichung (9); sie
gilt fiir den Diffusor ebenfalls, da hier die Fliissigkeit eine Radialgeschwindigkeit
und eine Geschwindigkeit in der Richtung des Umfanges besitzt, wie dies im
Laufrad der Fall ist. Der Unterschied besteht aber darin, daB die Fliissigkeit
vollig frei durch den Diffusor strémt, eine Arbeitsiibertragung demnach nicht statt-
findet. Die Druckhéhe H in der Gleichung (9) kann als Arbeitsiibertragung auf
1 kg der Fliissigkeit im Laufrad betrachtet werden, daher heifit die Bewegungs-
gleichung fiir den Diffusor

H:‘gaz(rzcz,—"ﬁcl,):();
woraus wie friiher
T4 €, =1, ¢,/ =1 ¢ = konst.
Die Radialkomponente folgt aus der Stetigkeitsgleichung, und zwar ist am &ulleren

Umfang ;
L )

% =F, " 2ar,b,
oder fiir irgendeine Stelle im Diffusor mit dem Radius r

s Go
T 2arbd’
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Nehmen wir unverdnderliche Kanalbreite an und vernachldssigen die unbedeutende
Verinderlichkeit des spezifischen Volumens, so gilt auch hier

r¢” = konst.

Die Tangente der absoluten Bahn hat einen Neigungswinkel ¢ mit der Um-

fangsrichtung
"

tguzy

Mit der Voraussetzung einer unverinderlichen Breite ist fiir verlustfreie Stromung

’’

d. h. die Fliissigkeitsbahn schneidet alle Zylinderschnitte unter dem gleichen Winkel;
die Bahn im schauffellosen Diffusor ist demnach eine logarithmische Spirale.

Nimmt die Breite nach aullen etwas zu, was die meisten Ausfiilhrungen zeigen,
so nimmt ¢” rascher ab, die Kurve verlduft also flacher als die logarithmische
Spirale. Die gegenteilige Wirkung hat die Reibung, sie vermindert ¢’ in stiirkerem
MaB als ¢”; die tatsichliche Fliissigkeitsbahn kann daher bei miBiger Verbreiterung
des Kanals nicht stark von der logarithmischen Spirale abweichen.

Mit dem gefundenen Wert fiir ¢, ergibt sich fiir die Druckhohe

2
= [0 e — (2 o).

’

Wird die Radialkomponente c¢;” vernachléssigt, ebenso die VerlusthShe, so ist
die theoretisch nutzbare Druckhéhe im giinstigsten Fall

kl___ l { 2_< ’-§>2} (40)
d ———é—g' C, C, s e e e e e e e e e e

Fiir diesen Wert kann eine einfache Konstruktion gefunden werden, wenn
man sich die Umsetzung der Geschwindigkeit ¢, statt allméhlich am duBleren Um-
fang des Diffusors auf einmal durchgefiihrt denkt. Trédgt man ¢, von 4; an in
der angenommenen Richtung ab und zerlegt ¢, = A4, B, nach 4,C, und B, C,, zieht
man ferner OE —r, senkrecht zu 4,4,, so ist

AA3B803~AE0A37 daher B‘; 08___:027:7'0,
3

A44,B,C,~4E0A,, daher c;:__cg.%,

2

damit ist

r

At '2___ A

B,C;=c¢, =0
3

Setzt man die radiale Komponente 4,0; =a, so folgt

;L 622 63’2— a%
TR PR Ve
d. h. im Diffusor kann theoretisch nur diejenige Radialkomponente @ in Druck
umgesetzt werden, die ¢, unter Annahme unveridnderter Gro8e und Richtung beim
Verlassen des Diffusors haben wiirde. Die Tangentialkomponente ¢,” der Ge-
schwindigkeit wird selbst im giinstigsten Fall nicht in Druck umgesetzt.
Dieser nicht umsetzbare Teil 168t sich nur verkleinern durch Verminderung
des Wertes 7,:7;, denn der andere Faktor ¢, ist nicht viel kleiner als c,.
Die Bedingung fiir eine giinstige Diffusorwirkung besteht somit darin, den
dulleren Durchmesser moglichst groB auszufiihren.
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Da am &ulleren Umfang des Diffusors die Tangentialkomponente ¢,’ noch
verhiltnisméaBig groB ist, c,” dagegen infolge der bedeutenden Querschnittszunahme
stark abgenommen hat, so verlduft die Bewegung eines jeden Fliissigkeitselementes
nach einer Kurve 4, D, Abb. 192, die im Sinne der Drehbewegung nach vorwirts
geneigt ist.

Die Bewegung ist geradlinig, wenn kein Umsatz von Geschwindigkeit in Druck
stattfindet. Ferner ergibt sich auch bei Umsetzung von Geschwindigkeit in Druck
eine geradlinige Bewegung durch den Diffusor, wenn die absolute Austritts-
geschwindigkeit ¢, aus dem Laufrad radial gerichtet ist. Beide Fille kommen
daher fiir die Anwendungen nicht in Betracht.

Die Ausflugeschwindigkeit ¢, aus dem Diffusor kann im Spiralgehduse bis
zum Eintritt in das Druckrohr beibehalten werden. Bei Geblisen wird der An-
fang des Druckrohres konisch erweitert, so daB eine weitere teilweise Umsetzung
der Geschwindigkeit c¢; in Druck erfolgen kann. Bei mehrstufigen Turbokompres-
soren biegen die Gase am duBeren Umfang des Diffusors um und kénnen mit der
Geschwindigkeit ¢, gegen die Achse zum nichsten Laufrad geleitet werden.

Zur Herabminderung der Bewegungswiderstinde im Diffusor empfiehlt es sich,
beide Seitenwandungen glatt abzudrehen, was durch geeignete Trennung des Ge-
héuses in Ebenen senkrecht zur Drehachse ermoglicht wird.

Verfolgt man die Bewegung der Fliissigkeit am Diffusor einer Stufe bis zum
Eintritt in das nachfolgende Laufrad, so erkennt man bei allen mehrstufigen Ge-
blisen am #duferen Ende des Diffusorraumes einen Ringwulst, der von der Fliissig-
keit iiberschritten wird, um in die Riicklaufkanile zu gelangen. Die Bewegung
iiber diesen Wulst geschieht schraubenartig und bringt eine Richtungsinderung im
Meridianschnitt um 180° hervor. Nun flieBt die Fliissigkeit den Riickleitschaufeln
entlang gegen die Achse zu. Durch die Formgebung dieser Schaufeln sollen auch
bei dieser Bewegung moglichst allméhliche Querschnittséinderungen angestrebt
werden, damit sich die Steigerung der Geschwindigkeit bis zur Nabe des folgenden
Rades stetig vollzieht.

Am Eintritt in diese Kanidle wird der Winkel y beibehalten (Abb. 192), mit dem
die Fliissigkeit den Diffusor verlassen hat. Am Ende der Riickleitkanile kann die
Richtung der Schaufeltangente mit der Richtung der absoluten Eintrittsgeschwindig-
keit ¢, zusammenfallen; vor dem Eintritt in das folgende Rad ist im Meridian-
schnitt eine Umkehr um 180° zu vollziehen, bis die Fliissigkeit von neuem radial
auswirts flieBen kann.

Kleine Abweichungen von diesen Winkeln kénnen keinen schidlichen EinfluB
ausiiben, denn am Eintritt in die Riickleitkandle ist die Geschwindigkeit recht
klein und beim Verlassen dieser Kanile bis zum Ubertritt in das folgende Rad
hat die Fliissigkeit bereits eine kleine kreisende Bewegung angenommen und wird
vom Laufrad zu einem richtigen Eintritt gezwungen, der ohne nennenswerten Sto3
vor sich geht.

Aus diesem Grunde empfiehlt es sich, die Enden der Riickleitschaufeln nicht
ganz zum Wellenumfang zu fiihren, damit sich dort im schaufellosen Teil die
Bewegungsrichtung fiir stoBfreien Eintritt von selbst einstellen kann, auch dann,
wenn die Riickleitschaufeln nicht in der Lage sind, dem Druckmittel diese Rich-
tung von sich aus zu erteilen.

b) Leitrad. Das Laufrad wird auf seiner dufleren Mantelfliche von einem
feststehenden Leitradkranz umgeben; der unter a) besprochene Ringraum ist eben-
falls vorhanden, enthilt aber Leitschaufeln (Abb. 192 links). Damit das Gas mog-
lichst stoBfrei in die festen Leitkanile gleitet, gibt man der mittleren Bahn die
Richtung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit ¢, aus dem Laufrad.
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Sind die Schaufeln aus glattem Stahlblech hergestellt und in die Seiten-
wandungen des Diffusors eingegossen, so werden sie eben ausgefiihrt und bilden
demnach eine Art Druckrohre mit allmihlich zunehmenden, rechtwinkligen Quer-
schnitten, in denen die Umsetzung von Geschwindigkeit in Druck vollkommener
vollzogen wird, als dies im gewdhnlichen Diffusor (ohne Leitschaufeln) geschehen kann.

Eine einfache Herstellung geben Schaufeln aus GuBeisen oder StahlguB}, die
mit den beiden Seitenwinden zu einem Kranz vereinigt sind. Da die Gehéuse
doch stets in der wagrechton Mittelebene geteilt werden miissen, lassen sich die
beiden Kranzhilften leicht in das Gehduse einsetzen. Allerdings sind groBere
Reibungswiderstinde zu erwarten, da die Kanalwéinde nicht so glatt sind als bei
Stahlschaufeln, dafiir ist aber die Verbindung mit den Seitenwénden besser.

Am Eintritt entstechen Wirbel, da dort den Gasteilchen eine richtige Fiihrung
fehlt. Die unmittelbar vor der Schaufelkante B (Abb. 192) in den Kanal geschleu-
derten Gasteile finden noch ihre Fiihrung im Kanal, die in der Néhe von 4 ein-
flieBenden werden aber zuriickzudringen gesucht, so daB im Bereich des Drei-
eckes A BC Wirbel entstehen, verbunden mit starkem pfeifenden Gerdusch.

Zur Einschrinkung dieses Ubelstandes sind die Kanile ziemlich eng zu halten,
eine groBe Schaufelzahl ist vorteilhaft. Ferner hat sich zur Vermeidung des Lirmes
als sehr wirksam erwiesen, wenn der radiale Abstand zwischen Lauf- und Leit-
schaufeln recht grof3 ausgefiihrt wird. Gute Erfahrungen sind gemacht worden mit
Abstinden von 50 bis 80 mm. Selbstverstindlich ist der radiale Spalt zwischen
laufenden und feststehenden Seitenwinden so klein als irgend angéngig zu halten.
Durch den freien Zwischenraum zwischen Lauf- und Leitschaufeln verwischt sich
der EinfluB der Schaufeldicken, es entsteht ein geschlossener Gasstrom, der nun
ohne Wirbel und ohne starkes Gerdusch in die Leitkanidle eintritt.

Dort ist die erreichbare Druckhdhe

_(1=0¢ ¢
h, = 5g —2g"""""'(41)
Hierin ist ¢, die Geschwindigkeit am Austritt aus dem Leitrad; bei einstufigen
Maschinen tritt ¢, auch im wulstférmigen Ringraum und im Druckstutzen auf.
Es ist zweckmiBig, ¢, niedrig zu halten, um eine groB8e Druckhdhe zu erzielen
(30 bis 50 m/sek).

Bei mehrstufigen Geblidsen findet in den Riickfiihrkanilen, die von den Leit-
radkrinzen zu den Naben der nachfolgenden Réder fiihren, eine Riickbildung von
Druck in Geschwindigkeit statt, falls die Geschwindigkeit ¢, am Anfang des Kanals
kleiner ist als ¢, am Eintritt in das folgende Rad. Dadurch steigt auch die er-
reichbare DruckhShe weniger hoch, da in Gl. 41 statt ¢, der gréBere Wert ¢, ein-
zusetzen ist. In diesem Fall stimmt %, der Form nach véllig iiberein mit dem in
Abschnitt 59 behandelten dynamischen Anteil der erreichbaren Druckhdhe A”.

Uber die GroBe der Verlustziffer liegen wenige Versuche vor, die an konisch
sich erweiternden Rohren mit rechtwinkligem Querschnitt vorgenommen worden
sind'). Diese Verluste sind um so kleiner, je mehr sich der Rechteckquerschnitt
an jeder Stelle dem Quadrat nihert. Daher sollte die Erweiterung nach beiden
Seiten hin moglichst gleichméBig verteilt werden. Diese Bedingung verlangt Seiten-
winde des Leitradkranzes, die nicht parallel laufen, sondern nach auflen etwas
auseinandergehen?®). Gegeniiber der theoretischen Druckhéhe

9 Q

—_— 63

C
r__ o
hy - 5q

!) Andres, Forschungsarbeiten 1909, Heft 76.
?) Riffart, Zeitschr. d. Ver. d. Ing. 1921, S. 918.
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ergibt sich ein Wirkungsgrad der Umsetzung von

17az==1———£—~3=1—~—5—2 R (3]
= 1= (7

Die Umsetzung stellt sich um so giinstiger, je kleiner ¢, gegeniiber ¢, oder je
stirker die Querschnittszunahme ist.

Bei mehrstufigen Kompressoren ist ¢, =e¢, zu setzen.

Andres fand an einem Rohr von 205 mm Linge, das sich bei quadratischem
Querschnitt von 13,2 ><13,2 mm auf 38><38 mm erweiterte, einen Wirkungsgrad
von 77 v. H., was einem Wert {=20,225 entspricht. Bei rechteckigem Querschnitt
wird diese Zahl gréfer ausfallen, ganz abgesehen von Wirbel- und StoBverlusten.

Ist z. B. fiir ein Gebldse ¢, =40 m/sek, ¢,=88 msek und (=0,3, so er-
gibt sich

0,3
0,794

Dieser Wirkungsgrad gilt aber nur fiir die eigentliche Umsetzung im Leitrad
allein. Bei dem vollstindigen Gebldse hat man nun noch die Sto- und Wirbel-
verluste beim Ubertritt und die Verluste in den Riicklaufkanilen mit ihren Um-
biegungen in Rechnung zu setzen, was am einfachsten dadurch geschieht, da8 die
Verlustziffer { eine entsprechende Erhohung erfihrt. Damit geht die Verlustziffer {
des eigentlichen Leitrades iiber in die bereits in Abschnitt 59 eingefiihrte Ziffer ,.
Sie ist in Zahlentafel 20 mit {,==0,36 eingefiihrt, kann aber noch groBer ausfallen,
wie nachfolgende Beispiele zeigen werden, die neueste Versuche behandeln.

ny=1— =0,622.

61. Mehrstufige Turbogeblise ohne Kiihlung.

Zur Verdichtung groBer Luftmengen auf mé#Big groBen Uberdruck, wie er fiir
Hiittenbetrieb verlangt wird, schaltet man zwei bis drei Schaufelréder hintereinander,
ohne Wasserkiihlung anzuwenden. In Abb. 193 ist das Entropiediagramm eines drei-

stufigen Gebléses entworfen, das Luft vom Anfangs-
zustand 4, auf den Enddruck p, zu bringen hat.

Laufen die Rider auf derselben Welle mit der
gleichen Umfangsgeschwindigkeit und besitzen sie
gleiche Schaufelformen, so darf innerhalb der
vorausgesetzten méafigen Druckerhdhung ange-
nommen werden, der Wirkungsgrad der Druck-
umsetzung dndere sich in den einzelnen Réidern
nicht. Jedes Rad erzeugt daher dieselbe nutz-
bare Druckhdhe . i

h=<pnp?=:m—2~g~, .. . (43)

wenn zur Abkiirzung m = 2¢), als Druckhdhen-
ziffer eingefithrt wird. Trotzdem sind im Gegen-
satz zu den Kreiselrdidern fiir Wasser die erzeug-
ten DruckerhShungen nicht die gleichen, sondern
nehmen von Stufe zu Stufe ab. Der Grund liegt
in der Abnahme des spezifischen Volumens im
Verlaufe der Verdichtung.

Eine einfache Losung mit geniigender Ge-
nauigkeit gibt die Annahme, das spezifische
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Volumen #ndere sich innerhalb einer Stufe nicht. Dies ist zuldssig, wenn man
zur Umrechnung der Hohe % in Druck den jeweiligen Mittelwert aus dem spezi-
fischen Volumen des Anfangs- und des Endzustandes einsetzt. Nun ist aber
vorerst nur der Anfangszustand (p,, f,, v,) bekannt, es laBt sich aber leicht in
erster Anniherung ein Mittelwert v,,,< v, abschitzen, wenn man die 7'S-Tafel zu
Hilfe zieht (Abb. 193). Dann ist

h
p1=p0+1_)_1 . . . . . ) . . . . ) . (44)

Zeichnet man zu diesem Enddruck die entsprechende p-Linie in die Tafel und
bestimmt mit Hilfe des angenommenen Wirkungsgrades den Endpunkt 4, der
Zustandsinderung, so zeigt sich, ob die erste Schitzung des Mittelwertes v,,, als
v-Linie ungefihr in der Mitte zwischen 4, und 4, lauft. Wire dies nicht der
Fall, so miiBte p, mit einem zweiten, besser gewdhlten Wert v,,, nochmals ermittelt
werden. Auf gleiche Weise erhdlt man die weiteren Driicke

h
pz—p1+,u_m—2:

3
p3=p2+%-

Wiirde die dritte Stufe mit kleinerer Umfangsgeschwindigkeit und etwas
hoherem Wirkungsgrad laufen, so wire fiir » ein anderer Wert zu berechnen.
Die Betriebsarbeit setzt sich als Summe der Arbeiten jeder einzelnen Stufe

Zusammen
AL= ¢, (tl - to) + Cy (ta - tl) + Cp (ts _ te)
= Cp (tS b tO) s e e 2 e« e e @ o+ o e+ e s+ e s (4:5)

Dieser Wiarmewert der Arbeit ist in der Darstellung Abb. 193 als ganzer schraffierter
Flachenstreifen vorhanden, der von der Linie A,B, abwirts lauft. Die Wirkung
der drei Stufen ist demnach die gleiche, als ob die ganze Druckerhohung von p,
nach p, in einem einzigen Schaufelrad bewiltigt wiirde.

Die unter der Zustandslinie 4,4, liegende Fliche stellt die Reibungsarbeit
dar, die zufolge Radreibung und Wirbelverluste von auBlen zugefiihrt werden muf
und die im Verlauf der Kompression in Wiarme umgesetzt wird. AuBer dieser
Reibungsarbeit kommt zur Arbeit der Adiabate das Dreieck 4,4;4,"; diese Ver-
groBerung ergibt sich wegen der durch die Reibung hoher getriebenen Temperatur.

41. Beispiel: An einem dreistufigen Geblise ohne Wasserkiihlung der Firma
Brown, Boveri & Cie. in Baden hat der Verfasser in mehrstiindigem Dauer-
versuch folgende Werte unter Benutzung sorgfiltig gepriifter Instrumente bestimmt:

Energie, durch die Kuppelung eingefiihrt N — 200 PS,

Umlaufzahl in der Minute n= 3200,

Barometerstand B =— 9930 mm WS,

Unterdruck im Saugrohr =160 mm WS,

Druck im Saugrohr p,==9770 mm WS,

Temperatur im Saugrohr #,=20,2° C,

Uberdruck im Druckrohr = 3490 mm WS,

Druck im Druckrohr p, = 13420 mm WS,

Temperatur im Druckrohr ¢, =59,5° C,

Uberdruck vor Diise =— 640 mm WS,

Druck vor Diise p,==10570 mm WS,

Temperatur vor Diise ¢,=257,6° C,

Durchmesser der gut abgerundeten Miindung d==200 mm.
12*
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Zur Bestimmung der AusfluBmenge trigt man den Zustand p,f; auf der in
vergroflertem Maflstab gezeichneten 7'S-Tafel ein und zieht die Adiabate bis zum
AuBendruck B=0,993 Atm. Die dort abgelesene Temperatur betrdgt 51,6° C, so
daB die AusfluBgeschwindigkeit den Betrag annimmt (siehe Abschnitt 22)

¢=91,5V0,239 (57,6 — 51,6) =109 m/sek,
folglich ist die AusfluBmenge
V=ufc=10,99-0,0314-109-60 = 203 cbm/min .
In der Miindung hat die Luft das spezifische Volumen
9,4 = 0,956 cbm kg,
somit findet sich das Fordergewicht zu

203
0,056

G= =212 kg/min.

Das vom Kompressor angesaugte Volumen betrigt
V,=Gv,=212-0,877 = 187 cbm/min.

Trigt man Anfangs- und Enddruck p, und p, in die T'S-Tafel, so bestimmt
sich die Endtemperatur der adiabatischen Kompression zu

t,, =484°C,
folglich ist der adiabatische Wirkungsgrad

b/ —t, 484 —202
Tad =3, "1, 595 —20,2

=0,722.

Setzt man fiir riickwirtsgekriimmte Schaufeln ¢ =0,85 und fiir den Druck-
wirkungsgrad 7,=0,71, so ist bei u, —125,6 m/sek (Raddurchmesser 750 mm) die
Druckhéhe fiir jede Stufe

4 0,71.085-1256°

9,81
damit ergibt sich folgende Druckverteilung:

=971 m LS,

I. Stufe: p,=— 9770 v, = 0,84 APZ%ZHSS kg/qm
p,— 9770 1158 = 10928 kg/qm.
IL Stufe: p,—10928  v,=080  4p—jor— 1214 kglqm

p,— 10928 11214 — 12142 kg/qm.
1L Stufe: p,—12142 v, —075  Ap=— - —1298 kglqm
p, — 12412 1298 — 13440 kglqm.

Der berechnete Enddruck stimmt mit dem gemessenen Wert fast genau liber-
ein, demnach ist der adiabatische Wirkungsgrad in guter Ubereinstimmung mit den
Versuchsergebnissen.

Eine andere Kontrolle iiber die Zuverlassigkeit der Messungen folgt mit der
Berechnung des Energiebedarfes aus der entstandenen Warme. Man erhilt

AL=0,239(59,5 —20,2) — 9,36 kcal kg
__G(4L)427  212.9,36-427

N=—"6075 —  60.75 =189 PS.
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Dieser Betrag ist nur um 11 PS kleiner als der gemessene Arbeitsbedarf. Als
Grund dieses Unterschiedes muB3 die Wéarme angesehen werden, die von der Ober-
fliche des Gehduses an die Umgebung abflieBt; ferner ist die Lagerreibung nicht
beriicksichtigt, wodurch der gefundene Unterschied vollig erklart ist.

Die ideale isothermische Verdichtung verlangt eine Entropieinderung von

48 =0,0216,
daher ist die Arbeit
AL, =0,0216-293,2 = 6,32 kecal kg

217-6,32-427

N,= 60,75 =127,5 PS
und schlieBlich der isothermische Wirkungsgrad
1275
Nis— W == 0,637 .

62. Entwurfsberechnung von Turbogeblisen ohne Kiihlung.

Zur raschen Beantwortung der Hauptfragen ist es wertvoll, eine Beziehung
zwischen Druck- und Temperaturverhiltnis zu beniitzen, womit der Zusammenhang
zwischen Enddruck, Stufenzahl uud Arbeitsbedarf leicht iibersehen werden kann,
namentlich wenn dazu ein Kurvenblatt verwendet wird.

Nach dem Verfahren von Fliigel'!) 148t sich eine einfache Beziehung ent-
wickeln, wenn man sich die Verdichtung in unendlich vielen, hintereinander ge-
schalteten Stufen vollzogen denkt. Bedeutet 47" die bei adiabatischer Kompression
entstehende Temperaturerhohung, entsprechend der Druckerhdhung 4p, so lautet
die Gleichung der Adiabate

k-1

T%—AT’h(p—!—Ap)—k“
T T\ p '
Da App— klein ist, darf der binomische Satz angewendet werden

AT k—14p
I =~1T—7
Um die wirkliche Temperaturerh6hung A7 zu erhalten, fithren wir den adiabati-
schen Wirkungsgrad ein

AT =n-AT
und erhalten

AT  k—14p

T Ty p

Gehen wir nun von der endlichen zur unendlich kleinen Stufe, so kann geschrieben
werden
aT k—1 dp

T kn p -

Der Wirkungsgrad adndert sich dabei so wenig, daB er fiir Entwurfsrechnungen un-
verdnderlich angenommen werden darf.

Die Integration ergibt die bekannte Gleichung der Polytrope

%:(@m,.............(m)

1) Z.d.V.d.Ing. 1918, S. 662.
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worin der Exponent

Hierin sind 7', p, Werte fiir den Anfangszustand, 7', p solche fiir einen beliebigen
andern im Verlauf oder am Ende der Kompression. Da der Arbeitsbedarf
den Wert
T
AL:wAT—TJZ%TAT“_Q

0

besitzt, also sich proportional mit <%—-—l> andert, 1aBt er sich aus einer Kurve
0
ablesen, die den Verlauf von g— in Funktion von £ darstellt. Das Temperatur-
0 0
verhéltnis einer ganzen Gruppe (Abb. 194, Ordinate 4,B,) ist in gleiche Stiicke zu
unterteilen, um die Werte fiir jede Stufe zu erhalten.
Jedem adiabatischen Wirkungsgrad entspricht eine besondere Kurve.

42. Beispiel: Es soll ein Turbokompressor fiir eine Ansaugemenge von
1200 cbm/min entworfen werden, der Luft von 1 Atm.abs. und 15°C auf den
Enddruck von 8 Atm. abs. bringt unter Verwendung von drei Zwischenkiihlern,

in denen jedesmal die Anfangs-
temperatur wieder erreicht wird.

Die Maschine ist demnach
in vier Gruppen zu unterteilen,
deren Druckverhdltnisse man
zweckméBigerweise etwas ab-
nehmen 148t, um der kleineren
Leistungsfahigkeit der Hochdruck-
gruppen Rechnung zu tragen.
Wir teilen daher das ganze Druck-
verhéltnis auf in

1,9-1,8-1,7-14=8.13,

wobei ein Uberschufl ganz zweck-
mifig erscheint, um im Behélter
8 Atm. zu gewahrleisten. Nach
Wahl des adiabatischen Wirkungs-
grades n=0,76 zeichnen wir

die Kurve T in Funktion von -2

T, Do
auf undbetrachtennunjedeGruppe
fiir sich, da eine Kiihlung innerhalb
einer Gruppe nicht stattfindet.

Fiir die I. Gruppe <p£=1’9> gibt die Ordinate 5—21,276 somit als Arbeit
0 0

AL=0,239-288-0,276 = 19,0 kecal kg .
Wiéhlen wir drei Stufen, so ist die Ordinate 4,B, (Abb. 194) in drei gleiche Teile
zu zerlegen, die Wagrechten durch die Teilpunkte schneiden auf der Kurve

Punkte A4,, 4, ab, deren Abszissen die Druckverhiltnisse der Einzelstufen sind.
Man erhélt auf diese Weise fiir alle Gruppen:
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Die Kompressionsarbeit betrigt
AL=0239(0,276 + 0,25 -+ 0,22 - 0,138)-288 = 60,8 keal kg .

Bei einer Ansaugemenge von 1200 cbm/min betrégt das Luftgewicht 1200/0,86
= 1395 kg/min damit der Energiebedarf

61-1395-60
N—-W——-—SIOO PS.
Die Darstellung in Abb. 194 zeigt deutlich die Verteilung der Stufen auf die
I. Gruppe; bei der Eintragung der IV. Gruppe wird ersichtlich, da man mit nur
zwei Stufen auskommt, wobei auch dann noch die Einzeldruckverhéltnisse etwas

kleiner ausfallen, als bei den anderen.

63. Einwirkung der Wasserkiihlung innerhalb einer Stufe.

Werden die Trennungswénde zwischen den einzelnen Radkammern hohl aus-
gefiihrt und fir kriftigen Wasserumlauf in den gebildeten Rédumen gesorgt, so
findet ein Warmeentzug wihrend der Verdichtung statt. Allerdings wird sich diese
Wirkung zum groften Teil auf das feststehende Leitrad oder den Diffusorraum
beschrinken, da das Laufrad durch eine Luftschicht von der gekiihlten
Seitenwand getrennt ist und deshalb wenig Wéarme durchlaft.

Die Zustandsénderung verlduft nun &hnlich wie bei Kolben-
kompressoren mit Mantelkiihlung nach der gekriimmten Linie 4,4,

Abb. 195, die sich nach links von der senkrechten Adiabate entfernt.
Ist die Anfangstemperatur in A4, nur wenig hoher als die Kiihl-
wassertemperatur, so findet im ersten Teile der Verdichtung iiber-
haupt keine Kiihlung statt, die Zustandslinie steigt daher

zuerst rechts von der Senkrechten und biegt alsdann mit

steigender Temperatur allméhlich nach links ab, da nun

die Kiihlung im Leitrad mehr und mehr zur Wirkung

gelangt (gestrichelte Linie).

Vergleicht man diesen Vorgang mit demjenigen im
ungekiihlten Geblise, bei dem die Verdichtung nach der
schrig rechts ansteigenden Linie 4, B erfolgt, so ist ohne
weiteres zu erkennen, daf die Reibung und die sonstigen
Energieverluste durch die Kiihlung nicht beeinflut
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werden; in beiden Fillen ist demnach die Reibungswidrme gleich gro8 und im
TS-Diagramm durch den Flichenstreifen unter 4, B dargestellt. Soll die Zustands-
anderung statt nach 4,B nach 4,4, vor sich gehen, so muB} nicht nur diese
Reibungswirme im Verlaufe der Verdichtung durch Kiihlwasser abgefiihrt werden,
sondern auch die unter der Linie 4,4, liegende Warmefliche, d. h. die Summe
der beiden Streifen unter 4,B und 4,4, (//////])

In A4, besitzt das Gas einen Warmeinhalt, der gegeniiber 4, um die Flache
unter 4,E zugenommen hat. Soll das Gas am Ende der Verdichtung auf die
Anfangstemperatur abgekiihlt werden (Zustand E), so ist diese Warme, namlich
die Fliche unter A,E (\\\\\ ) auch noch vom Kiihlwasser zu entfernen. Ent-
weicht hingegen das Gas mit der Temperatur des Punktes A4,, so nimmt das Gas
diese Wiarme mit sich fort. Im ersteren Fall wird eine weitergehende Abkiihlung
nach der Verdichtung dadurch ermdiglicht, daB die nach dem Leitrad folgenden
Abkiihlungsflichen noch recht groB ausgefiihrt werden, was zu groBen Gehéuse-
durchmessern fiihrt.

Wie Abb. 195 zeigt, bewirkt die Kiihlung innerhalb einer Stufe eine Vermin-
derung der Kompressionsarbeit um das (nicht gestrichelte) Fldchenstiick 4,4,B.
Im Vergleich zur ganzen Arbeitsfliche ist dieser Gewinn so klein, daB er in der
Berechnung unbedenklich auBer acht gelassen werden kann. Man erhélt damit
das Ergebnis, daB8 die Kiihlung im einstufigen Gebldse wenig Wirkung hat, jeden-
falls den Energiebedarf nur unmerklich vermindert. Aus diesem Grunde ist es zu-
lassig, wenn bei zwei- und selbst bei dreistufigen Geblédsen eine Kiihlung weggelassen
wird, was die Maschine vereinfacht.

64. Mehrstufiger Turbokompressor mit vollkommener Zwischenkiihlung.

Obschon die Wirmeableitung innerhalb einer Stufe den Arbeitsbedarf dieser
Stufe nur wenig vermindert, besitzt die Kiihlung doch groBe Bedeutung, sobald
viele Ridder hintereinander geschaltet sind. Man erkennt diese Wirkung am besten,
wenn das Entropiediagramm unter der Voraussetzung gezeichnet wird, das Gas
vermoge sich zwischen je zwei Stufen bis zur Anfangstemperatur der ersten Stufe
abzukiihlen, die im Saugstutzen herrscht. Ob dieser Warmeentzug zum Teil schon
innerhalb einer Stufe geschieht, oder ob die ganze entstandene Warme wirklich erst
zwischen zwei Stufen abflieBt, ist nach den gegebenen Erklirungen ohne Belang.

Das Bild des Vorganges ist die in Abb. 196 gezeichnete Zickzacklinie. Sind
die Durchmesser und damit die Umfangsgeschwindigkeiten aller Réder gleich grof3

und besitzen alle dieselben Schaufel-
formen, so erzeugt jedes Rad dieselbe
Druckhohe %, daher ist fiir die erste
Stufe

h= (pl_ ])0) Upn1== <£l - > PoVm1 -

0
fir die zweite Stufe

h:(p‘z - pl) Ve = <_z2___ >plvm‘3.7

1

worin v,,;, v,. usw. die mittleren

spezifischen Volumen der einzelnen Stufen bedeuten.
Diese Druckh6hen sind einander gleich, wenn

& B P_z ’Uml /Um‘Z S

= —_—— == —,,. = X

po pl vm 2 vm3

me
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Die erhaltenen Bedingungen lassen sich nur einhalten, wenn die Temperaturen am
Anfang einer jeden Stufe einander gleich sind; ferner ist die wagrechte Entfernung
je zweier p-Linien unveréndert zu halten:

AE,—E,E,—=E,B,— ...

Man hat demnach nur nétig, die Gesamtentropie A,E, zwischen der ersten und
letzten p-Linie in 2 Abschnitte zu teilen, um das gezeichnete Bild der z Stufen zu
erhalten.

Durch Rechnung ergibt sich, wenn x das Verhéltnis zweier aufeinanderfolgen-
der Driicke bedeutet,

Py =ZP,, pg:xp1=x2'poa p3:x3p0: pz=xzp0
oder

w=<%;>-;(64)

Diese Rechnung wird bei Beniitzung der Entropietafel erspart; man erhilt die
Einzeldriicke einfach durch Zerlegen der Gesamtentropie in so viel gleiche Teile,
als Stufen vorgesehen sind. Bei gleichen Reibungswirmen in jedem Rad sind die
Wirmestreifen unter den Strecken 4,4,, E, A,, E,A,, E,A, gleich groB, diese
Geraden haben also dieselbe Neigung und die Endpunkte der Kompression liegen
auf gleicher Hohe.

Jeder Kiihler hat die Warme ¢, (T, —T,) abzuleiten, damit die Anfangs-
temperatur wieder erreicht wird. Am SchluB der Kompression hat es meistens
keinen Zweck mehr, das Gas zu kiihlen, da dies in der Druckleitung und im Be-
hilter ohne weiteres geschieht. Die ganze in das Kiihlwasser abzufiihrende Wirme
ist daher um die Wiarme der letzten Stufe kleiner als die durch Arbeit erzeugte
Gesamtwérme. Da in jedem Rad der gleiche Temperaturunterschied entsteht,
betrigt die Arbeit bei z Stufen

AL=zc,(T, —T,) keal kg
und die im Kiihlwasser abzufiihrende Wirme
@=(—"1¢c, (T, —T,).
Wie aus Abb 196 ersichtlich, liegen die Warmeflichen zum Teil iibereinander, und
zwar um 8o mehr, je groBer der Entropiewert der Verlustwirme ist.

Fir die Bewertung der gekiihlten Turbokompressoren ist die isothermische
Verdichtung als Idealvorgang mafgebend. Je groBer die Stufenzahl zur Erreichung
eines bestimmten Enddruckes gewihlt wird, desto kleiner fallen zufolge der Zwischen-
kithlung die einzelnen Zacken des ganzen Linienzuges aus, desto niher schmiegt
sich die ganze Zustandsinderung an die Isotherme an. Darin zeigt sich der groBe
Wert der Zwischenkiihlung. Allerdings ist eine bedeutende Stufenzahl mit Schwierig-
keiten der Ausfilhrung verbunden, und man ist daher bestrebt, die Stufenzahl in

méfBigen Grenzen zu halten, was aber nur durch die Annahme grofer Umfangs-
geschwindigkeiten moglich ist.

65. Entwurfsberechnung von Turbokompressoren mit Mantelkiihlung.

Statt der behandelten Methode ist es in vielen Fillen erwiinscht, fiir das Ent-
werfen von Kompressoren eine einfache Beziehung zu beniitzen, die den Zusammen-
hang von Kompressionsverhiltnis, Umfangsgeschwindigkeit und Stufenzahl wenig-
stens anndhernd gibt; es ist dies namentlich dann zweckmiBig, wenn eine Entropie-
tafel nicht zur Verfiigung steht und doch ein rascher Einblick in die Verhéltnisse
gewonnen werden soll.
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Dabei darf man sich bei Kompressoren mit Mantelkiihlung die Annéherung
erlauben, die Verdichtung geschehe bei einer mittleren konstanten Temperatur 7.

Beniitzen wir wie friiher die Gleichung fiir die wirkliche Druckerh6hung unter
Voraussetzung einer unendlich kleinen Stufe, so kann geschrieben werden

_ dw’)_my ., ,
dp—V‘P’?p‘ —“g —ﬁd(u )
oder mit y— - fzi’:_m_d(ua)_
RT p 2gRT
Die Integration ergibt auf der linken Seite das Druckverhiltnis = P2 ,wischen

1
der letzten und ersten Stufe (oder der Gruppe) und auf der rechten Seite die
Summe der Quadrate der Umfangsgeschwindigkeiten von der ersten bis zur letzten
Stufe, also 3 (u?)=zu®. Man erhdlt damit die Hauptgleichung

1nx=—g’~"-—zu2 R ... (48)

Der Energiebedarf bestimmt sich am raschesten unter Annahme eines isother-
mischen Wirkungsgrades aus

ngl-l/lln& e e e e e e e e (49)
Nis P

43, Beispiel: Es soll ein Turbokompressor mit Mantelkiihlung entworfen werden,
der 450 cbm/min von 1 auf 8 Atm. abs. bringt bei 3400 Uml./min.
Wir wihlen
¢=0,74, 7, = 0,76, m=2-0,74-0,76 = 1,125.
Dann wird mit

T-—820° abs, a—22—8, R=293, log8=0,004

,
2,303-0,904-9,81-2-29,3-320
oy = y ) ) —
z-U 1125 340000 .
Bei z=14 Stufen wird u==156 m/sek D==0,875m
Bei z=10 Stufen =184 m/sek D=1,03m.

Zur Probe kann mit gleicher Anndherung die Druckerhhung 4p der ersten
Stufe berechnet werden aus

pd4p _ (9">’l= 8¢ =1,16,

D, P

damit wird Ap=10,16 Atm. = 1600 kg/qm .
u‘l

g

1 /1600-9,81-0,86
U= Wr— 155 m/sek,

was bei 2= 14 mit dem Wert fiir z2u® libereinstimmt.
Nimmt man fir den Entwurf u;,=0,65 an, so stellt sich der Energiebedarf auf
_450-10000-2,303- 0,904

N= 60-75-0,65 == 3200 PS.

Mit y— 056 ergibt sich aus Adp=g¢mn,y
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66. Unvollkommene Kiihlung.

Beim Entwurf eines Kompressors mit Mantelkiihlung wird es kaum gelingen,
die Kiihlfliche und den Wasserumlauf derart auszubilden, daB die in jeder Stufe
gebildete Warme vollstindig abgefiihrt und die Anfangstemperatur jedesmal wieder
erreicht wird, auch wenn das Kiihlwasser vom Mantel und den hohlen Seiten-
winden aus auf die Stufe wirken kann. Der Grund liegt hauptsichlich darin, daB
sich der Wérmedurchgang um so kriftiger vollzieht, je grofer der Temperatur-
unterschied des Gases gegeniiber dem Kiihlwasser ist.

Das anfénglich nur schwach erwirmte Gas kann nur wenig Wérme abgeben,
erst wenn die Temperatur auf etwa 40 bis 50° gestiegen ist, kommt eine geniigende
Kiihlwirkung zustande. Ferner verbessert die fortwéhrende Verkleinerung des Gas-
volumens den Wirmedurchgang, da die Kiihlfliche in jeder Stufe ungeféhr gleich

groB bleibt, die Kanalbreiten aber nach und nach abnehmen. Im Verlauf der Ver-
dichtung kommen daher immer mehr Gasteilchen mit den Wandungen in Be-
riihrung, die Warmedurchgangsziffer steigt mit zunehmendem Druck.

Diese Verhéltnisse machen sich im Entropiediagramm bemerkbar, wenn man
die in den einzelnen Stufen gemessenen Temperaturen und Pressungen eintrigt.
Die Zacken steigen anfinglich steil aufwirts, bis die Kiihlung wirksam wird, und
biegen dann nach links ab. Die Verbindungslinie der Anfangspunkte fiir die Einzel-
verdichtungen (Abb. 197) bleibt nach dem Umbiegen fiir einige Stufen in gleicher
Hohe und senkt sich gegen die letzten Stufen sogar, da die Kiihlwirkung stéindig
wichst.

Der Warmewert der Betriebsarbeit ist gleich der Summe der Warmen, die in
jeder Stufe durch die Arbeitsumsetzung entstehen. Die einzelnen Wirmeflichen
sind anfinglich stark ineinander verschoben, wie dies in Abb. 197 fiir die ersten
drei Stufen gezeigt ist. Man erhélt mit den dortigen Bezeichnungen

AL=c,(T,—To)+¢,(T, —T))+ ¢, (Ty —T,),
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oder durch Umformung
AL=c,|(T,—T,)+ Ty =T, 4-¢,(T, —=T¢) . . . . .(50)
fiir den dreistufigen Kompressor.

In dieser Form bedeutet das erste Glied die vom Kiihlwasser aufgenommene
Wirme, das zweite Glied die im Gas abflieBende Wirme. Im Betrieb lassen sich
beide Teile unmittelbar messen und dienen zur Kontrolle der Energiemessung.

In Abb. 197 ist ferner der Verdichtungsvorgang dargestellt, um 1 kg Luft von
1 auf 8 Atm. abs. zu bringen. Dabei ist die Annahme gemacht, in jeder der sechs
ersten Stufen werde eine Druckhdhe von %»=2000 m Luftsdule erreicht, in den
folgenden je A=1000 m. Mit den aus der Tafel entnommenen mittleren spezifi-
schen Volumen v, ergeben sich die Druckzunahmen Ap=h/v,, und zu den ge-
wihlten Anfangstemperaturen die Endtemperaturen unter Annahme eines adiabati-
schen Wirkungsgrades (7,,==0,74) fiir jede Stufe. Die gefundenen Werte sind in
Zahlentafel 21 zusammengestellt.

Zahlentafel 21.

Stufe Vm Y2 dp 123 Do/ Dy 4 t t—1
Atm, Atm, Atm. oC o oC
I. Gruppe, » =2000 m Luftsdule.
1 0,80 1,000 0,250 1,250 1,250 20 46 | 26
2 0,67 1,250 0,300 1,550 1,24 38 64 26
3 0,58 1,55 0,345 1,895 1,225 52 78 26
4 0,48 1,895 0,417 2,312 1,219 62 88 26
5 0,40 2,312 0,500 2,812 1,219 68 95,9 27,9
6 0,33 2,812 0,606 3,418 1,218 71 99,7 28,7
160,6
II. Gruppe, h = 1000 m Luftsiule.
7 0,290 3,418 0,344 3,762 1,1 72 84 12,0
8 0,260 3,762 0,385 4,147 1,1 72 84 12,0
9 0,237 4,147 0,422 4,569 1,1 72 84,2 12,2
10 0,215 4,569 0,465 5,084 1,1 71,3 84,0 12,7
11 0,195 5,034 0,512 5,546 1,1 70,1 82,8 12,7
12 0,175 5,546 0,571 6,117 1,105 68,9 81,8 12,9
13 0,156 6,117 0,641 6,758 1,106 67,2 80,1 12,9
14 0,140 6,758 0,715 7,473 1,107 65,4 79,0 13,6
15 | 0,125 7,473 0,787 | 8,260 1,107 63,0 76,7 13,7
1147
II. Gruppe, h==1200 m Luftsiule.
7 0,245 3,350 0,490 3,840 1,15 22,0 38,0 16,0
8 0,222 3,840 0,540 : 4,380 1,142 34,0 50 16,0
9 0,203 4,380 0,492 4,972 1,137 44 60 16,0
10 0,183 4,972 0,657 5,629 1,132 52 67,5 15,5
11 0,167 5,629 0,721 6,350 1,180 H8 73,4 15,4
12 0,147 6,350 0,817 7,167 1,128 63 7,7 14,7
13 0,135 7,167 | 0,890 8,057 1,125 65 79,4 14,4
108,0

Bei unvollkommener Kiihlung bleibt das Druckverhiltnis der Einzelstufen nicht
ganz konstant. HEs verkleinert sich fiir diejenigen Einzelverdichtungen, die in
hoheren Temperaturgrenzen verlaufen. Jede TemperaturerhShung ¢, —¢, ist pro-
portional der Arbeit fiir die betreffende Stufe, daher ergibt sich aus der Zahlen-
tafel 21 fiir die gesamte Kompressionsarbeit

AL=(160,6 + 114,7)0,289 — 65,7 keal /kg .

Die Abb. 197 enthdlt noch eine Abinderung der Aufgabe, und zwar ist am
Ende der 6. Stufe ein Zwischenkiihler vorausgesetzt, der die Druckluft auf 22° ab-
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kiihlt. Dabei ist der Spannungsabfall beriicksichtigt, den die Luft wahrend des
DurchflieBens erleidet. Ferner ist vorausgesetzt, jedes Rad der zweiten Gruppe
vermoge eine Druckhéhe von 7 =1200 m Luftséule zu erzeugen, womit sich die in
Zahlentafel 21 eingeschriebenen Werte ergeben. Bei der ersten Annahme sind
15 Stufen nétig, bei der zweiten 13 Stufen, um den Enddruck von 8 Atm. abs. zu
erreichen. Fiir die zweite Annahme ist

AL=(160,6 -+ 108,0) 0,239 = 64,3 keal kg..

44. Beispiel: Es soll der EinfluB der Kiihlung auf ein Turbogebldse unter-
sucht werden, das 400 cbm/min auf 1,2 Atm. Uberdruck bringen soll.

Rechnet man als Druckverlust vom Kompressor zum Behélter 6 v. H., so be-
tragt das zu erzeugende Kompressionsverhiltnis 2,2 0,13=2,33. Mit

fy=130° und ¢,=14° wird ¢,=0,83.
Erfahrungsgemi8 betrigt der Druckwirkungsgrad 7,=0,77 im besten Fall, der
adiabatische Wirkungsgrad sinkt zufolge der Radreibung auf 7#,,=0,68.
Fiir die Kiihlung sollen zwei Annahmen gemacht werden:

a) Vollkommene Kiih-
lung auf die Anfangstem-
peratur von 20° Mit drei
Stufen ist das Einzeldruck-
verhéltnis

c=Y233=1324.
Mit p,=10000 kg/qm
ist p,=13420 kg/qm,

P, — P, =3240.
Tragt man diese Werte in
die Tafel Abb. 198 und
teilt die Gesamtentropie in
drei gleiche Abschnitte, so
kann abgelesen werden

D=1, p,=1324,

P, = 1,750,

P; =2,33 Atm. abs.

Schiatzt man das mitt-
lere spezifische Volumender
ersten Stufe zu v,, =0,8,
so folgt aus

h=(p, — P,) V,,,= 3240-0,8 =2592 m LS,
1/ 9F /9812592

“=V o, =V ussom

=200 m/sek.

Der Arbeitsbedarf ist
3-0,239

AL=—O,68

Mit dem Fordergewicht G'=465 kg/min und einem mechanischen Wirkungsgrad
von 7, = 0,97 kommt der Energiebedarf auf

465-60-25,9
632.0,97

(44,6 — 20) = 25,9 keal/kg.

N= =1180 Ps.
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b) Unvollkommene Kiihlung. Nach der ersten Stufe soll die Temperatur auf
40°, nach der zweiten auf 45° sinken.

Die erste Stufe &@ndert sich nicht, ferner bleibt die in jedem Rad erzeugte
Druckh6he A =2592 m LS dieselbe.

Man findet aus der Entropietafel

2592

IL. Stufe: wv,,=0,65, p,—p,= 065 = 4000, p,=17240 kg/qm,
III. Stufe: v,,=0,50, p,— p,= % =5180, p,=22420 kg/qm.

Die unvollkommene Kiihlung bringt also eine kleinere Endpressung hervor,
die Betriebsarbeit ist dagegen fast gleich groB:

I. Stufe: AL'=0,239(56 —20) =8,6 kecal/kg,
II. Stufe: AL”"=0,239(76 —40) —38,6 ”
III. Stufe: AL"=0,239(80,6 —45)=28,52 "
AL=25,72 keal /kg.

67. Reibung der rotierenden Radscheibe.

Jedes Laufrad ist von feststehenden Seitenwénden umgeben, die im Spielraum
zwischen Wand und rotierender Scheibe befindliche Gasschicht bringt eine bremsende
Wirkung hervor und verursacht einen Arbeitsverlust.

Nach Versuchen von Stodola berechnet sich der Energiebedarf N, zur Uber-
windung dieses Widerstandes aus

N=0pwy, .. (51)
wo D der Durchmesser des Rades in m, u die &uBlerste Umfangsgeschwindigkeit
in m/sek und y das spezifische Gewicht des Gases bedeutet, das sich im Zwischen-
raum befindet.

Der Festwert 8 liegt zwischen f=2,0 und 2,6 und kann im Mittel zu 2,3 ver-
anschlagt werden, falls er nicht durch besondere Versuche bestimmt worden ist.

Wie aus der Gleichung hervorgeht, &ndert sich die Radreibung proportional
dem spezifischen Gewicht des umgebenden Gases. Verdndert sich die Leistung
eines Geblidses gemilB seiner Kennlinie, so &ndert sich mit jedem anderen Betriebs-
punkt das spezifische Gewicht und damit die Radreibung, sie beeinflult also auch
den Wirkungsgrad der Umsetzung.

Um die GroBe der Reibungsarbeit bewerten zu konnen, vergleichen wir sie
mit der Nutzleistung, d. h. mit dem Produkt aus Fordergewicht G (kg/sek) und
der im Rad erzeugten Druckhdhe /& (m Gasséule). Dieser verhdltnismaBige Reibungs-
verlust betrigt

R—-—éh—.............(52)
Er ist um so kleiner, je groBer G, je grofler also die Abmessungen des Geblises
sind. Fiir kleine Gewichte besteht eine untere Grenze, fiir die sich der Betrieb
nicht mehr lohnt, da die Reibung den groften Teil der Energie wegfrif3t.
Eine groBe Rolle spielt ferner der Durchmesser, was besonders ersichtlich ist,
wenn die Gleichung auf die Form gebracht wird

n‘.’.
NT=<%6>1%D‘”;/ R (:1:)
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Da bei vielstufigen Maschinen y im Verlauf der Verdichtung stark zunimmt, ist es
zweckmiBig, den Durchmesser der Laufrider gegen das Ende abnehmen zu
lassen, damit nicht die Reibungsarbeit zu viel anschwillt, ganz abgesehen davon,
daB auch die Radbreite diese MaBnahme erfordert.

Mit der Zustandsgleichung wird

_ P ¥ <p>
NlO“DRT"""""'(M)
Da T bei gekiihlten Kompressoren sich nur wenig #ndert, ist die Radreibung einer
Stufe der Hauptsache nach proportional dem absoluten Druck in der betreffenden
Radkammer. Die Reibung wichst demnach in gleicher Progression wie der Druck
bei Réddern mit gleichem Durchmesser.

45. Beispiel: Der in Beispiel 42 berechnete Turbokompressor hat in seiner
I. Stufe das Druckverhidltnis 1,26 zu erzeugen ({,=15°, p,—1 Atm., v,=0,86)
und der Druckunterschied ist p, — p,=0,26 Atm. = 2600 kg/qm. Mit dem mitt-
leren spezifischen Volumen der I. Stufe v,,=0,77 ergibt sich als Druckhche

h=A4p-v,,=2600-0,77=2000 m LS, y=13.
Mit @, =0,81, n,= 0,75, G =232 kg/sek, =23
wird 2000-,981
Bei n=12150 wird D=16m und

N,=23-1,6%-1,8%.1,3=44,3 PS.
Der Verlust im Vergleich zur Nutzleistung betrigt

N,15 44375
R=" = oo ey = 00715 (7,15 v. H),

Wiederholen wir diese Rechnung fiir die '11. Stufe, wo
y=285, P, — Po=2_8,13 — 6,90 =1,23 Atm. = 12300 kg/qm, v, = 0,133,

. 1640-9,81
h=1650 m LS} = i = V =
m LS bei 7,=0,70 wird U= 0.7-081 =168 m/sek.
Bei n=2150 wird D=15m,
damit N, =23-15%.1,68%.85 =204 PS
oder im Verhéltnis zur Nutzleistung des Rades
204-75

Rechnet man die Reibungsarbeit fiir alle 11 Stufen dieses Beispiels, wobei man
die Driicke in den Radkammern etwas tiefer schitzt als in den Leitridern, so er-
gibt sich folgendes Bild:

D=16m u =180 m/sek D=15m w =168 m/sek
Gruppe I 1I III Iv
Stufe 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11

Temp. abs. | 310 330 350 | 310 330 350 | 310 330 350 | 310 330
pAtm.abs. [ 1,2 15 18 | 23 28 34 | 40 49 57 | 69 80
N, PS 45 53 60 | 68 99 113 | 108 125 137 | 187 204
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Der Kompressor verlangt daher im ganzen 1030 PS zur Uberwindung der Rad-
reibung. Man erkennt, daBl die Reibung der letzten Stufen trotz kleinerem Durch-
messer stark zugenommen hat.

68. Spaltverluste.

Die Laufrider eines Turbokompressors sind an ihrem #uBeren Umfang gegen
die Wandungen des Diffusors zu nicht besonders abgedichtet, im Gegenteil 148t
man einen ziemlich betrdchtlichen radialen Spalt zwischen Laufrad und Gehéuse-
wand zu. Daher pflanzt sich der Spaltiiberdruck vom #uBeren Radumfang auf
beide Zwischenrdume fort, die zur seitlichen Begrenzung der Radkammer dienen.

Gegen die Saugseite zu sucht dieser Druck einen Ausgleich, so daB ein kleiner
Teil der im Laufrad verdichteten Luft durch die Labyrinthdichtung am Wulst des
Deckbleches in den Raum vor dem Rad zuriickstromt und von neuem verdichtet
werden mufl. An der gegeniiberliegenden Wand der Kammer findet das Gegenteil
statt, dort tritt Gas von der nichstfolgenden Stufe durch die Dichtung an der
Welle in die betrachtete Kammer zuriick. Fiir den Diffusor kommt daher kaum
ein nennenswerter Verlust in Frage; denn was ihm von der einen Seite weg-
genommen wird, erhélt er zum groten Teil von der anderen Seite der Zwischen-
wand ersetzt, falls weitere Stufen nachfolgen.

Die konstruktive Ausfiihrung solcher Dichtungen 148t sich in zwei Arten glie-
dern, die wegen ihrer verschiedenartigen Wirkung gesondert zu behandeln sind.

a) Labyrinthdichtung mit Nuten im rotierenden und im festen Teil. Das durch
Eindrehen der Nuten stehenbleibende Material bildet an beiden Teilen K&mme,
die bis auf den kleinen Radialspalt s=0,2 bis 0,4 mm in die Nuten hineinreichen
(siehe Abb. 297 u.298). In jedem Spalt entsteht eine groBe Geschwindigkeit w, die im
nachfolgenden ringférmigen Hohlraum durch Sto und Wirbel vollstindig vernichtet
wird und sich dort wieder in Wérme zuriickbildet. Von dieser Erweiterung aus
mufB} sich die Geschwindigkeit w im nichstfolgenden Spalt von neuem bilden. Da-
durch entsteht in jedem Spalt die Druckabnahme

w? w?
Ap—é—éy 2gv . (85)

Mit dem Spaltquerschnitt / und dem DurchfluBgewicht ¢ ergibt sich die Ge-
schwindigkeit zu
w07
nf’
wo u die DurchfluBziffer bedeutet, die zufolge der Kontraktion <1 ist. Da der
ganze Verlauf als Drosselung aufzufassen ist, gilt fiir die Zustandséinderung pv = konst.,
man kann daher fiir v den Mittelwert aus

vBT P g,
einsetzen. Fiir die ganze Druckabnahme bei z Spalten erhdlt man damit
G\* po
P b P=\ut) (o, + )
und hieraus den Verlust
( 2 2
G = \/(&:M ... (36
mf 2P (56)

Beniitzt man diese Formel zur Berechnung der Verlustmenge auf der Saug-
seite eines Laufrades, so muB das Ergebnis zum nutzbaren Fordergewicht addiert
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werden, um das im Laufrad zu verdichtende Gesamtgewicht zu erhalten. Der
Energieverlust ist das Produkt des im Laufrad benétigten Teiles der Kompressions-
arbeit mit dem Verlustgewicht. Da die Druckunterschiede und damit die Verlust-
gewichte von Stufe zu Stufe wachsen, vermehrt sich der Verlust an Energie fort-
wihrend und ist in h6heren Stufen recht fiihlbar.

Die gleiche Formel dient zur Berechnung des zweiten Verlustes an der Wellen-
dichtung. Die in die vorangehende Kammer zuriickflieBende Menge trifft auf die
Radscheibe und.wird von ihr dem Diffusor zugeschleudert.

Zu den besprochenen Konstruktionen gehdren ferner die Abdichtungen beim
Austritt der Welle aus dem Gehduse. Auf der Saugseite erhélt dieser AbschluB
nur dann Bedeutung, wenn im Saugstutzen ein Unterdruck herrscht (Gassauger),
oder wenn ein anderes Gas als Luft geférdert werden soll. Auf der Druckseite
sind dagegen zahlreiche Labyrinthnuten nétig, um das groBe Druckgefille nach

auflen zu unschédlich zu machen. Bei Turbokompressoren finden sich auf der
Druckseite meistens Entlastungskolben verwendet, die den Achsdruck zum groBten
Teil aufheben. Diese Kolben sind sorgfaltig mit Labyrinthdichtungen auszuriisten.
Die Gl 55 ist nur bei kleinen Druckunterschieden p, —p, mit geniigender
Genauigkeit anzuwenden, wie dies in Abschnitt 22 klargelegt worden ist. Im Ver-
lauf des Durchflusses nehmen nimlich die Geschwindigkeiten von Spalt zu Spalt
fortwdhrend zu trotz konstanten Querschnitten f, und ergeben bei zahlreichen
Labyrinthen sehr groe Werte, die bis in die Nahe der kritischen Geschwindigkeit
gelangen konnen. Man hat daher zu untersuchen, ob dies im letzten Spalt der
Fall ist, indem man
_Pt
2

_Gn

—uf
ausrechnet.
Erreicht die so bestimmte Geschwindigkeit im letzten Spalt den kritischen
Wert (Schallgeschwindigkeit), so geht die ihr entsprechende Gasmenge durch die

Dichtung nach auflen und eine VergréBerung der Nutenzahl ist zwecklos.
Ostertag, Kompressoren, 3. Aufl. 13

v,

A und w,
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Diese Verhiltnisse lassen sich genauer auf graphischem Wege verfolgen unter
Beniitzung der Entropietafel, wenn es sich um grofie Druckunterschiede handelt?),

Zu diesem Zwecke berechnet man mit den gegebenen Werten G und f sowie
von u fiir eine groBere Zahl beliebig gewdhlter spezifischer Volumen v die zu-
gehorigen Geschwindigkeiten aus uwf=Gv und erhidlt fiir jede Annahme v das
entsprechende Warmegefille

.. . w? w \?
@1—‘5=A@=§3A=<W75> ......... (57)

Trigt man nun in der Entropietafel von der wagrechten Drossellinie ¢, = konst.
die Warmegefille senkrecht nach unten zu derart ab, daf die Endpunkte auf den
zugehorigen v-Linien liegen, so gibt die Verbindungslinie 4,—B,—C,—D, K, Abb. 199
(Kurve von Fanno), die Begrenzung der in Geschwindigkeit umsetzbaren Warme-
gefille. In der T'S-Tafel ist die gegebene Drossellinie eine wagrechte Gerade
T,=konst. Vom Anfangszustand 4, ausgehend (Zustand auf der Innenseite der Dich-
tung), gibt die Adiabate 4,4, die erste Geschwindigkeitsumsetzung und die p-Linie
durch 4, zeigt den Druck in der ersten Nute an. Dort setzt sich die Stromungs-
energie durch Sto8 und Wirbel in Warme um, und zwar bei gleichbleibendem Druck;
deshalb liegt der Anfangspunkt B, fiir die Bildung der Stromung im zweiten Spalt
im Schnittpunkt der p-Linie durch 4, mit der Drosselkurve ¢, = konst. Zeichnet
man den Verlauf dieser beiden Zustandsinderungen als Zickzacklinie weiter, bis
der AuBendruck p, erreicht ist, so erhélt man die dazu nétige Zahl der Spalte und
man erkennt, daB das Wiarmegefille in den letzten Stufen und damit die Ge-
schwindigkeiten recht gro ausfallen kénnen. Wird eine Adiabate zur Tangente
an die Kurve, so bedeutet die p-Linie durch ihren Beriihrungspunkt K den kri-
tischen Druck. Uber ihn hinaus ist die Labyrinthdichtung unwirksam.

46. Beispiel: Ein Turbokompressor mit einer Ansaugemenge von 840 cbm/min
besitze einen Entlastungskolben von 800 mm Durchmesser mit 0,3 mm Spalt zwi-
schen Kammern und Nuten; die Dichtung soll gegen einen Innendruck von
8,3 Atm. abs. abdichten und nur 1,5 v.H. der Ansaugemenge durchlassen.

Der Verlust an Druckluft betragt

840-0,015

G= 0,86-60

= 0,245 kg/sek
und der Spaltquerschnitt
f==-0,8-0,0003=10,00075 qm..
Nehmen wir zur Sicherheit u=1, so ist

( G )__ 0245
uf/ — 0,00075

Der Anfangszustand 4,, Abb. 199, ist bestimmt durch
p,==3,3 Atm. abs.; t, =70% v,=0,305.

326.

Fiir verschiedene Werte v ergeben sich

v | 02| 03| 04 l 06 | 08 ‘ 10 | 12

w 65,2 | 97,8 | 130,4 ‘ 195,6 | 260,8 t 326,0 1 391,2

4i | 0505 | 1,14 | 2,04 | 458 | 813 | 127 | 183

1) g, Stodola, Dampfturbinen, IV. Aufl,, S. 321.



Der Energieumsatz im Turbokompressor. 195

Damit 148t sich die Kurve A,—K zeichnen und die Zickzacklinie 4,4, B, B,C,C, D, D,
eintragen. Der Endpunkt p,=1 Atm. wird mit 7 Stufen erreicht. Dort ist

vg="21%—33.0,305 = ~ 1,0 cbm/kg,,

2

w, == % = 326 m/sek,

die kritische Geschwindigkeit betréigt
w, = 3,39V p, v, = 839 m/sek
und der Beriihrungspunkt der senkrechten Tangente liegt um

2
Ai = (31395) — 13,7 keal/kg

unter der Linie 4,=konst. Die angendherte Formel ergibt fiir das Durchfluf-

gewicht
B (33000 — 100007 9,81
G—-0,00075‘/ 7-33000.0.305 — 0,28 kg/sek,

also etwas mehr als die genaue Methode.

Wiirde der Ausgleichskolben gegen 7 Atm. abs. abzudichten haben, so ergibt die
Eintragung in die Tafel eine Stufenzahl von 40, d.h. man miiite 20 Nuten im
Kolben und 20 in die feststehende Biichse eindrehen. Die angeniherte Formel 56
wiirde ergeben

_9,81-(70000*—10000°%) m
T 326%.70000-0,144

falls eine Kontraktion des Strahles in den Spalten unberiicksichtigt bleibt.

b) Labyrinthdichtung mit einseitigen Nuten (siche Abb. 324, S. 281). Dreht man
nur in die feststehende Biichse Nuten ein und laBt den umlaufenden Teil glatt
mit dem kleinen radialen Spiel s, so wirkt diese Dichtung ungiinstiger, da die
Kiémme nicht ineinandergreifen und die Nuten nicht imstande sind, die in den
Spalten auftretenden Geschwindigkeiten zu vernichten. Der Durchflul wird sich
gleichmiBig vom Eintritt zum Austritt vollziehen, wobei die einseitig angebrachten
Nuten den Widerstand erhéhen. Man kann daher w=YV 2¢(p, —p,)v als theo-
retische Geschwindigkeit auffassen und den Widerstand mit der DurchfluBziffer u
beriicksichtigen

W 29 (py,— Pa)
G=uf- =nuf - .
Das mittlere spezifische Volumen v liest man am einfachsten aus der Entropie-

tafel ab.

69. Bestimmung des Energieverbrauches aus der entstandenen Wirme.

Die in den Turbokompressor eingeleitete Leistung wird wie in einer Brems-
vorrichtung vollstindig in Warme umgesetzt. Gelingt es, diese Wirme genau zu
messen, 80 ist mit ihr der Energieverbrauch auf einfache Weise bestimmt. Man
erhilt damit eine willkommene Kontrolle iiber die Richtigkeit der durch andere
Mittel gefundene Leistungsaufnahme.

Die erzeugte Wirme setzt sich aus folgenden Teilen zusammen:

13*
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a) Wirme der abziehenden Gase. Bedeutet ¢, die Temperatur im Druckstutzen
und f, die Temperatur im Saugstutzen, so betrigt diese Wiarme

Q =c,(t;—1t)F kealfsek . . . . . . . . . (58)

b) Wirme vom Gas an das Kiihlwasser abgegeben.

Durch Messung der Kiihlwassermenge ¢, und der Temperaturerhohung ¢,—#,
des Wassers ist die abflieBende Warme als Produkt beider Groflen bestimmt. Nun
mufl aber wenigstens bei Luftkompressoren wohl beachtet werden, daB3 sich in den
Zwischenkiihlern Wasser aus der stets etwas feuchten Luft ausscheidet. Die Zwischen-
kiihler {ibernehmen die Rolle von Wasserabscheidern. Bei Kompressoren mit
Mantelkiihlung miissen die tiefsten Stellen der Kanile mit einem besonderen
Wasserabscheider verbunden werden. Durch die Kondensation dieser Wassermenge
G, wird die Wirme G,-44 frei, wenn 4¢ der Unterschied der Wirmeinhalte von
Dampf und Kondensat bedeutet. Diese Warme wird nicht von der Kompressions-
arbeit geleistet, geht aber mit dem Kiihlwasser fort, daher hat die Luft nur ab-

zugeben Q=G (,—t)—G A5 . . . .. . ... (59

Sind mehrere Zwischenkiihler vorhanden, so ist fiir jeden die Wirme besonders
Zu Imessen,
c) Wirmewert der Strémungsenergie der abflieBenden Gase
_ G
Qs = 2g 427
worin ¢, die Gasgeschwindigkeit in der Druckleitung bedeutet. Dieser Betrag ist nur
bei Gebldsen mit kleinen DruckhShen nennenswert, bei Turbokompressoren kann
er vernachldssigt werden.
d) Warme von der Oberfliche der Maschine an die Umgebung abflieBend.
Ist 1 —1%, der Temperaturunterschied zwischen Gehdusemantel F' und der Luft im
Maschinensaal, so ist kF(t—t,)
_ 0.
Q= 3600
wobei die Warmeiibergangsziffer ¥ — 3,7 gesetzt werden kann.
e) Wirmewert der Lagerreibung. Wird das Schmierl mit Wasser (G, kg/sek)
gekiihlt, das von ¢, auf ¢, erwidrmt wird, so ist
Q=0 —t/) kealfsek . . . . . .. .. (62
Wird das Schmierdl nicht gekiihlt, so kann die Reibungsarbeit nach den Versuchs-
ergebnissen von Lasche berechnet werden. Hiufig werden die Wéarmen @, und

@, miteinander gemessen, wenn namlich die Kiithlung des Zylindermantels und die
des Schmierdls durch einen gemeinsamen WasserdurchfluBl besorgt wird.

kealfsek, . . . . . . . . . . (60)

kealfsek, . . . . . . . . . (61)

70. Auswertung von Leistungsproben an Turbokompressoren.

Die im nachfolgenden mitgeteilten Versuchsergebnisse sollen benutzt werden,
um die Methoden der Auswertung der gewonnenen Zahlen klarzulegen. Ferner
geben diese Untersuchungen die Mittel zur Priifung der Erfahrungsziffern, die
zum Entwurf neuer Maschinen unentbehrlich sind. Sie sind als Bindeglieder zur
entwickelten Theorie zu betrachten. Es gilt dies namentlich fiir die GréBen, die
als adiabatischer und als ,Druck“-Wirkungsgrad auftreten, ebenso fiir die Be-
richtigungsziffern bei der Energieumsetzung im Lauf- und Leitrad, endlich fiir die
Frage der Kiihlung.

Zur weiteren Forderung in der Erkenntnis der inneren Vorginge ist eine Fort-
setzung dieser Untersuchungen wiinschenswert.
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a) Versuche an einem fiinfstufigen Turbokompressor mit Mantelkiihlung.

Der in Abb. 319 bis 330 zur Darstellung gebrachte Turbokompressor fiir ein
Stahlwerk ist auf dem Versuchsfeld der Firma Gebriider Sulzer A.-G. in Winter-
thur eingehenden Leistungsproben unterworfen worden, von welchen die Ergebnisse
des Hauptversuches bei normaler Belastung besprochen werden sollen.

Da die Messung der Driicke und der Temperaturen sowie der Kiihlwasser-
mengen in jeder Stufe mit besonderer Sorgfalt geschah, eignen sich die gefundenen
Zahlen in Verbindung mit den bekannten Abmessungen der Maschine ganz besonders
zur Berechnung der Erfahrungswerte, die wir fiir den Entwurf notig haben.

Als Hauptwerte hat der Versuch ergeben:

Angesaugte Liefermenge V= 6450 cbm/h.

Umlaufzahl in der Minute n=3010.

Energie, vom Kompressor aufgenommen N = 1495 PS.

Druck im Saugrohr p,=0,9708 Atm. abs.

Temperatur im Saugrohr #,==20,59° C.

Enddriicke (gemessen) Stufe 1 11 I v v
Atm. abs. 1,061 11485 1,2460 1,3570 1,47385

Endtemperaturen °C 30,54 37,22 44,51 50,04 54,78

Die an den Manometern und Thermometern abgelesenen Zahlen sind in die
T 8-Tafel Abb. 200 eingetragen; das Bild zeigt recht deutlich den Einfluf der
Mantelkiihlung. Die erste Stufe hat kein Kiihlwasser erhalten; in die Hohlrdume
der vier folgenden Radstufen und in den hohlen Deckel auf der Druckseite des
Gehduses tritt das Wasser von unten gleichzeitig ein und steigt in den Hohl-
korpern jeder Stufe getrennt aufwirts, um sich in einem Sammelrohr iiber dem
Gehéuse wieder zu vereinigen.

Diese Anordnung erweist sich fiir die Beurteilung der einzelnen Stufen besonders
giinstig. Mit der ersten Stufe erhalten wir durch einfache Messung von Druck und
Temperatur den adiabatischen Wirkungsgrad, der auch fiir die
folgenden Réder gleich grofl angenommen werden kann:

_282--20,59
"aa =30 54 — 20,59

Man erkennt aus Abb. 200, da8 die Endpunkte 4, und 4,
der beiden niichsten Stufen beinahe genau in der Senkrechten
durch 4, liegen, die folgenden Endpunkte A4, und 4, ver-
schieben sich nach links.

=0,765.

Betrachten wir zuniichst den Kompressor als Ganzes und
berechnen den Energiebedarf aus der entstandenen
Wirme, so ergibt sich aus der Messung der Kiihlwassermenge:
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Spezifisches Volumen vor erster Stufe v,== 0,885 cbm/kg.
6450
Zunahme des Wirmeinhaltes der Luft

0,289 (54,78 — 20,59) 7290 = 59590 keal/h.
Im ganzen erzeugt 2780659590 = 87396 kcal/h.
87396
38— 188,3 PS.
Im Olkiihler abgefiihrte Wirme 537 (16,65 — 10,2) = 3464 kcal/h.
Entsprechende Energie N,= %48%4 =5,5 PS.
Oberfliche des Gehduses F =72 qm.
Wirmeleitungsziffer K =3,7.
Durch Leitung abflieBende Wiarme @,=—38,7-7,2(44 - 20) = 635 kcal/h.

Foérdergewicht G =

Entsprechende Energie

Entsprechende Energie g—g—g——— ~ 1,0 PS.
Summe der Energien 1383551 1=1448PS (3,1 v. H. weniger als
gemessen).
Mechanischer Wirkungsgrad 7, = E?T’?L—Q—E)—S’S =10,965.
Arbeit der Isotherme AL, =0,0285-293,6— 8,37 kcal/kg.
. 8,37-7290
Energiebedarf N, — T8 96,4 PS.

Isothermischer Wirkungsgrad 7, =0,645.

Spaltverluste: Da alle Abdichtungen nur einseitige Nuten aufweisen, Abb. 321,
ist nach Fall b) Abschnitt 68 zu rechnen. Im Spalt an der Deckscheibe der Lauf-
rader wird die DurchfluBgeschwindigkeit von der Druckzunahme im betrefifenden
Laufrad erzeugt, d. h. von etwa 70 v. H. der ganzen Druckzunahme der Stufe.

Mit den Werten d =435 mm, s=1mm, =08, f==0,001387 zeigen sich
folgende Ergebnisse:

Stufe . . . . . . . . ... .. I II I11 v \Y
Spez. Volumen cbm/kg. . . . . 0,86 0,78 0,75 0,70 0,67
Druckzunahme im Laufrad kg/qgm 485 610 683 775 820
Gasgewicht kg/h . . . . . . . . 415 490 525 580 635
Energieverlust PS . . . . . . . 1,11 1,32 1,41 1,56 1,70
Energieverlust im ganzen PS . . 71.

Fiir die Verluste an den Wellenabdichtungen sind die in den Diffusoren ent-
stehenden Druckzunahmen maBgebend (30 v. H,); nun bewirkt aber die Radscheiben-
reibung ein Mitrotieren der Gasmasse zwischen Radscheibe und Wandung, und die
Fliehkraft dieser Masse bringt eine Druckverminderung an der Welle hervor.
Daher ist es gerechtfertigt, diesen Umstand wenigstens auf der Druckseite zu be-
riicksichtigen, indem man mit dem gleichen Druckabfall rechnet wie auf der Saug-
seite des Rades. Man erhilt mit

d=—185 mm, s=0,5 mm, u=038, f==10,00029 qm .
Stufen . . . . . . . . . . .. 1 II 111 v \%
DurchfluBgewicht kg/h . . . . . 88 104 112 124 136
Energieverlust PS. . . . . . . 0,23 0,28 0,30 0,33 0,36

Energieverlust im ganzen PS . 1,50.
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Wir berechnen nun die Zunahmen der Wirmeinhalte in jeder Stufe aus den
gemessenen Temperaturen. Hierbei miissen fiir die Stufen II bis V die Zustands-
anderungen so eingetragen werden, als ob keine Kiihlung stattfinden wiirde, unter
Benutzung der adiabatischen Wirkungsgrades, wie er in der ersten Stufe gemessen
wurde. Fiir die vierte und fiinfte Stufe miiBte, genau genommen, von der Wirme-
fliche ¢,4¢ das Dreieck 4,4,4, baw. 4,4, A4 (Abb. 195) abgezogen werden;
der Inhalt ist aber gegeniiber der ganzen Fldche verschwindend klein und kann
vernachldssigt werden. Man erhilt:

Temperaturen Wiirme
Stufe Anfang Ende Zunahme keal/kg
OC OC OC
1 20,59 30,54 9,95 2,38
II 30,54 39,69 9,15 2,19
III 37,22 46,72 9,50 2,27
v 44,51 54,80 10,29 2,46
\4 50,04 60,29 10,25 2,45
Gesamtzunahme der Wiarme . . . 11,75
. 11,75-7290
Energiebedarf aus den Temperaturen berechnet: -—’m————= 135,5 PS.
Spaltverluste . . . . . . . . . . . ... .. 14+15= 86 ,
Lagerreibung . . . . . . . ... . oL = 55 ,
Energiebedarf insgesamt . . . . . . . . . o N =149,6 PS.

Dieses Ergebnis ist in volliger Ubereinstimmung mit dem gemessenen Energie-
bedarf, der also auch aus dem Entropiediagramm bestimmt werden kann mit Be-
nutzung sorgfiltiger Temperatur- und Druckmessungen.

Wir untersuchen nun die Druck- und Geschwindigkeitsverhéltnisse der
ersten Stufe unter Annahme des senkrechten Eintritts fiir die gemessene Normal-
leistung. Das Schaufelrad zeigt folgende Verhaltnisse:

Durchmesser D, =435 mm, D,=730 mm.
Umfangsgeschwindigkeit u,==68,5 m/sek, wu,=115 m/sek.
Schaufelwinkel im Rad g, =(180—30°), g, = (180 —40)°.
Schaufelwinkel im Diffusor ¢==17°.

. . o tgpy, 0,839 L
Winkelfunktion ¢, = th—tgd,  0,8891-0,306 — 0,732.
u,> 0,732

Theoretische Druckhéhe H =, —g—_ 981

Druckunterschied, gemessen p, — p,==10601 —9708 =893 kg/qm.
Mittleres spez. Volumen v,,,=—0,86.
Erreichte Druckhéhe 4= 893-0,86 =768 m Luftsiule.

768
985 — 0,78.

Diese Zahl ist bedingt durch die Druckverluste im Lauf- und Leitrad. Im adiabati-
schen Wirkungsgrad kommt noch die Reibung der Radscheibe zur Geltung, die ebenfalls
zur Temperaturerhhung der Luft beitrigt. Daher ist es erklarlich, daf der gefundene
adiabatische Wirkungsgrad 0,765 kleiner ist als der Druckwirkungsgrad. Aus dem-
selben Grunde ist der aus der theoretischen Druckhohe berechnete Arbeitsbedarf

98
H.-A =Z—2% = 2,3 kcal kg
kleiner als der aus den Temperaturzunahmen berechnete 2,38 kcal/kg.

-1152 =985 m Luftsiule.

»Druck“-Wirkungsgrad 7, =
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Es soll ferner der Anteil von Laufrad und Leitrad an der Energie-
umsetzung ausgeschieden werden. Aus den Geschwindigkeitsdreiecken ist

2___ 2
w, = 40,2 m/sek,  u, =115 m/sek, %‘1— — 434 m Luftsiule,
w2 — .2
w, =79 m/sek, u, = 68,5 m/sek, 12—92:235 m »
Theoretische Druckhdhe im Laufrad H' =669 m Luftsaule.
2,2 a_ 2
Theoretische Druckhéhe im Leitrad 2 b .— —8—§—39’-5—= 316 m LS.
29 19,62
Zunahme des Wirmeinhaltes im Laufrad %23% =1,56 kecal/kg.
Entsprechende Temperaturzunahme 4%== 01’2—5399 =6,51°C.
Zunahme des Wirmeinhaltes im Leitrad %—g == 0,74 kcal/kg.
Entsprechende Temperaturzunahme A4¢=— 0057349 =3,1°C.

Endtemperatur der Kompression im Laufrad ¢ =20,59 - 6,51 =27,1° C.

Endtemperatur der Kompression im Leitrad ¢'=27,1 -}31 =230,2°C.

(Etwas kleiner als die gemessene, was aus dem Unterschied der Wirkungs-
grade 7, und 7,, hervorgeht.)

Anteil der Energieumsetzung im Laufrad %zgg%= 0,68 (68 v.H.).
. . . . H"” 316
Anteil der Energicumsetzung im Leitrad T =085 — 0,32 (32v.H).

Nun sind die Verluste auf Lauf- und Leitrad zu verteilen. Wir wéahlen als
Verlustziffern:

1 40,2
Laufrad v==0,8, Ly= <? — 1> =10,56, Wao == 08 — 50,2.
Leitrad ¢ =0,76, {,=1—¢*=0421, € =0,76-88=166,9.
. s f__ W —u | wi—wj
Erreichte Druckhshe im Laufrad &' = 5g -+ 5g

=433 1 186 =619 m LS.

1
“a —149m

2 ——
Erreichte Druckhohe im Leitrad h”:cng

Erreichte Druckhéhe im ganzen (wie gemessen) 7 —768 m LS.

Die Verlustziffern sind demnach richtig in ihrer Gesamtwirkung gewihlt
worden. Eine weitergehende Messung auf die einzelnen Anteile konnte nicht

stattfinden.
K 619

Anteil der Druckzunahme im Laufrad —-= 768 — 0,805 (80,5 v. H.).
. . . K" 149
Anteil der Druckzunahme im Leitrad 7T 0,195 (19,5v. H.).

Bei der Bewertung des Diffusors ist zu beriicksichtigen, da der entsprechende
Verlust gezihlt wird vom Ubergang in das Leitrad an durch die Riickfiihrkanile
bis zum Eintritt in das nichste Laufrad; hierin sind zwei Richtungséinderungen
um 180° ebenfalls eingeschlossen. Alle diese Verluste gehen auf Kosten der Diffusor-
wirkung.
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Um von den Druckhéhen zu den Driicken zu gelangen, sind die mittleren
spezifischen Volumen im Lauf- und im Leitrad getrennt zu berechnen:

Mittlere absol. Temperatur im Laufrad 7', =273 4- %211——;2—0’6 =296,8°.

Mittleres spez. Volumen im Laufrad v, =0,864 cbm/kg.
619

Druckzunahme im Laufrad 49p'= 0861 — 716 kg/qm.
Absol. Enddruck im Laufdruck p'=9708--716=10424 kg/qm.
Mittlere absol. Temperatur im Leitrad 7',,=301,6°.

Mittleres spez. Volumen im Leitrad v, ==0,84 cbm/kg.

Druckzunahme im Leitrad 4p"= (} ‘;i =177 kg/qm.

Absol. Enddruck im Leitrad p”=10424 4-177=10601 kg/qm (iiberein-
stimmend mit dem gemessenen Wert p,).

Mit Druck und Temperatur zwischen Lauf- und Leitrad 148t sich nun der
entsprechende Zustandspunkt in die 7'S-Tafel eintragen, womit alle Verhaltnisse
der Energieumsetzung klargestellt sind. Die zum Laufrad gehirige Kompressions-
linie 4,4, steigt steiler auf, als die zum Leitrad gehorige 4,4,.

Zur Bestidtigung der Druckzunahme in der ersten Stufe konnen die iibrigen
Stufen in die Rechnung einbezogen werden. Nimmt man gleichen Wirkungsgrad,
gleiche Winkel und gleiche Raddurchmesser an, so liefert jede Stufe die gleiche
Druckhéhe ~=768 m Luftsdule. Benutzen wir die 7'S-Tafel zum Ablesen der
mittleren spezifischen Volumen in jeder Stufe, so kann man die Druckzunahmen
und damit den Enddruck berechnen:

Stufe 11 III v \
Mittlere Temperatur . . . . . . oC 33,9 40,86 48,00 52,41
Spezifisches Volumen . . . . . . cbm/kg 0,811 0,765 0,715 0,674
Druckzunahme . . . . . . . . . kg/qm 948 1004 1075 1140
Anfangsdrack . . . . .. . .. ” 10601 11549 12553 13628
Enddruck . . . . ... .. .. ” 11549 12553 13628 14768

Diese Rechnung ergibt demnach einen Enddruck von 1,4768 Atm., wihrend
die Messung 1,4733 Atm. gezeigt hat. Der unbedeutende Unterschied kann durch
eine ganz kleine Verschiedenheit in der Ausfiilhrung der Réider begriindet sein,
wodurch @, und 7, sich etwas verindern. Die gleiche Begriindung gilt fiir kleine
Abweichungen in den berechneten Zwischendriicken gegeniiber den gemessenen
Werten.

Mit den gegebenen Radabmessungen lifit sich die Stetigkeitsgleichung fiir den
Durchflu des Fordervolumens auf ihre Richtigkeit priifen, d. h. die DurchfluB-
ziffer u, berechnen.

Fiir die Schaufeln ist

z, =2, =20, 8§, =8,=—=3 mm,
sinf, = 0,5, sin 8, = 0,643 .
Damit sind die Vorzahlen fiir die Schaufelverengerung

%3 Sa

Mo = 1 —m= 0,96 )
_ 181
#m=1 7D, sin B, 0.91.
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Im Ubertritt zwischen Laufrad und Leitrad ist
P =10424 kg/qm, ¥ =387,29, v ==0,844 .
Zum Fordervolumen muB die aus dem Spalt an der Eintrittsseite zuriickflieBende
Menge zugerechnet werden
V ="7290.0,844 - 545 = 6695 cbm/h.
Nun ist die Radbreite b,=0,034 m, ¢, = 25,8 m/sek,
damit folgt aus der Stetigkeitsgleichung
V= nD,b, c,” u,-3600,
Hop == 0,963 .
Die Kontraktion hat demnach am Austritt nur geringen EinfluB.
Ohne Spaltverluste hitte das Rad nur 6150 cbm/h zu férdern oder 7,8 v. H.

weniger; die DurchfluBziffer wiirde sich dann auf u,,=— 0,885 stellen.
Fiir den Eintritt ist

b,=0,58 m, ¢, ==39,5 m/sek,
V ="7290.0,885 - 545 — 6995 cbm/h,
6995

—0,683.

#01=="7770,435-0,058- 39,5 - 0,91 - 3600

Die vorliegende Radausfiihrung ist am Eintritt besonders breit gehalten, da
der Ubergang von der axialen zur radialen Richtung schroff vor sich geht. Die
Breite b, wird sich anfinglich gar nicht véllig mit flieBender Luft ausfiillen, was
im kleinen Wert der DurchfluBziffer zum Ausdruck kommt. Solche Verhiltnisse
trifit man auch haufig bei Ventilatoren.

b) Versuche an einem 28stufigen Turbokompressor.

Von der Gutehoffnungshiitte Oberhausen sind an einem Turbokompressor von
183,3 cbom/min Ansaugevolumen Versuche durchgefiihrt worden zur Bestimmung
von Druck und Temperatur in den einzelnen Stufen.

Die Ergebnisse der vier Versuchsreihen sind in Abb. 201 dargestellt, in der als
Abszissen die Stufenzahlen, als Ordinaten die Driicke und die Temperaturen auf-
getragen sind.

Die Hauptablesungen und die Ergebnisse enthilt Zahlentafel 22.
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Zahlentafel 22.
Versuche an einem Kompressor 8000 cbm/st normaler Ansaugeleistung.

Versuchsnummer I II 111 v

Zeit . . . ... | 321386 383423 447508 5548
Barometerstand . . . . . . . . . . .. mm QS. 758,2 758,0 757,8 757,6
Ansaugedruck . . . . .. .. ..., Atm.abs. 1,03 1,08 1,03 1,03
Ansaugetemperatur . . . . . . . . . . o°C 20,1 20,8 20,5 20,5
Druck hinter der ersten Radgruppe . . |Atm.abs. 2,0 1,96 1,93 1,92
Druck zwischen ND und HD . . . . . » 3,35 3,26 3,12 2,9
Druck hinter der dritten Radgruppe . . " 4,70 45 4,2 3,8
Ausblasedruck hinter dem HD . . . . . » 6,53 6,1 5,6 4,75
Ausblasetemperatur hinter dem HD . . °C 63 72,2 79,5 84
Druck vor der Diise . . . . .. ... mm WS, 95 172 290 385
Temperatur vor der Diise . . . . . . . °C 50 56,8 63,9 69,5
Kiihlwassermenge . . . . . . . . . .. kg/st 38 960 39010 39,260 39160
Kiihlwassertemperatur beim Eintritt 0C 22,85 23,67 23,62 24,41
Kiihlwassertemperatur beim Austritt . . » 31,22 33,20 34 34,80
Ausgeblasene Luftmenge bezogen auf An-

saugeverhdltnisse . . . . . . . . . cbm/st 5270 7040 9030 10 300
Angesaugte Luftmenge . . . . . . . . ” 5395 7195 9180 10 485
Gesamtdruckverhdltnis . . . . . . . . 6,34 5,92 5,44 4,61
Isothermische Leistung . . . . . . . . Ps 380 489 595 610
Spez. Gewicht der angesaugten Luft . . | kg/cbm 1,20 1,198 1,20 1,20
Durch die Luft abgefiilhrte Wérme . . . keal/h 65 700 104 900 153 900 190 000
Durch die Luft abgefiihrte Leistung . . PS 104 165 242 298
Durch das Kiihlwasser abgefiilhrte Wéarme | kcal/h 326 000 372 000 407 000 406 000
Durch das Kiihlwasser abgefiihrte Leistung PS 512 585 640 639
Gesamte abgefithrte Leistung . . . . . ) 616 750 882 937
Wirkungsgrad . . . . . . . . . . ... % 61,8 65,1 67,4 65,1
Umdrehungen . . . . . . . . . ... 3630 3624 3623 3619

Die Messung der Luftmenge geschah mittels einer gut abgerundeten Ausflu-
diise von 2255 mm 1. Weite, eingebaut in die Druckleitung. Sie wurde durch eine
vom Verein deutscher Ingenieure eingesetzte Kommission geeicht, indem die aus-
strémende Luft mit einem Gasometer von 5000 cbm Inhalt auf der Eisenhiitte
Oberhausen gemessen wurde; dabei ergaben sich fiir die Ausflulziffer Werte, die
zwischen 0,99 und 0,997 schwankten. Die so bestimmte Menge findet sich in
Zahlentafel 22 unter der Bezeichnung , Ausgeblasene Luftmenge, bezogen auf An-
saugeverhéltnisse“. Da aber die Maschine etwas Luft aus dem Entlastungskolben
verliert, ist zu den gemessenen Mengen ein erfahrungsgemil festgesetzter Zuschlag
zu machen, dessen GroBe sich nach dem erzielten Enddruck richtet. Dieser ver-
groBerte Wert ist als ,Angesaugte Luftmenge“ in der Zahlentafel bezeichnet; er
dient zur Berechnung der eingefiihrten Betriebsleistung aus den Temperaturunter-
schieden oder aus der entstandenen Wérme.

Letztere Berechnungsart ist fiir diese Versuche angewendet und in Zahlen-
tafel 22 eingeschrieben worden.

Die angegebene Kiihlwassermenge enthdlt die Warme zweier Lager, die der
beiden anderen dagegen nicht. Der isothermische Wirkungsgrad ist also tatsich-
lich um etwa 1 v. H. kleiner als der gefundene. Er erfihrt eine weitere kleine
Verminderung, wenn zur Berechnung der isothermischen Leistung das geforderte
Luftgewicht eingesetzt wird.

Der Kompressor besteht aus 28 Laufréidern, die in zwei Gehdusen unter-
gebracht sind. In jedem derselben lassen sich zwei verschiedenen Durchmessern
entsprechend zwei Gruppen unterscheiden. Die normale Drehzahl betrdgt 3850 in
der Minute.
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Da ein Zwischenkiihler fehlt, steigt die Temperatur in der ersten Stufe des
Hochdruckgehduses (Stufe 15) auf den Hochstwert, um von da wieder zu sinken.
Bei vorliegenden Versuchen wurde fiir die letzten Stufen absichtlich eine Tempe-
raturzunahme dadurch herbeigefiihrt, dafl die Kiihlung des letzten Diffusorringes
ausgeschaltet wurde. Man wollte die Luft in warmem Zustand zur Arbeitsstelle
fiilhren, um ein Einfrieren der Motoren zu verhindern.

Es sollen nun fiir die Versuche I und IV die gemessenen Werte in das
Entropiediagramm eingetragen werden, um auf diese Weise die Betriebsarbeit zu
berechnen.

Da in vorliegendem Fall das Druckverhiltnis einer Stufe klein ist, darf es als
unverénderlich innerhalb einer der vier Gruppen angenommen werden. Dasselbe
kann fiir den adiabatischen Wirkungsgrad gelten.

Man erhélt aus den Werten der Abb. 202 die in Zahlentafel 23 aufgeschriebene

Verteilung.
& Zahlentafel 23.

Erste Gruppe (N iederdruckgehéluse).

Versuch } Druck-
Nr. Stufen-Nr. | Anfang 1 2 3 ; verhiltnis
I Druck. . .| 1,08 L15 | 1,284 | 1434 1600 ! 179 l 200 1,117
I Temperatur 20 33 43 53 * |
v Druck . . . 1,03 1,143 1,27 1,409 1 564 1 730 ‘ 1, 92 1,11
v Temperatur 20 32 43 53

Zweite Gruppe (Nlederdruckgehause)

Versuch | qiufon-Nr. |Anfang| 7 | 8 | 9 | 10 | 11 | 12 | 13 | 14 | Druck
Nr. verhéltnis
I Druck. . .| 20 | 214 | 229 | 245 | 262 | 2,80 | 2,95 | 3,15 | 3,36 | 1,068
1 Temperatur - 69 70 71 72 73 74 75 76
v Druck . . .| 1,92 | 2,02 | 2,13 | 2,24 | 2,36 | 2,49 | 2,61 | 2,75 | 2,90 | 1,052
IV Temperatur —_ 74 76 78 80 82 83 84,5 86

Dritte Gruppe (Hochdruckgehiuse).

Versuch ' Druck-
Nr., Stufen-Nr. | Anfang 15 16 17 18 l 19 [ 20 verhiltnis
I Druck. . .| 33 35 3,71 3,93 | 4,17 1 4,42 \ 4,69 1,06
1 Temperatur — 77 75 73 72 69 67
v Druck. . . 2,36 3,0 3,142 3,3 3,46 1 3,63 3,8 1,05
v Temperatur —_ 86,5 87 87 87 85 84

Vierte Gruppe (Hochdruckgehiuse).

Versuch Druck-
Nr. Stufen-Nr. |Anfang| 21 22 23 | 24 25 26 27 28 verhalbnis
I Druck. . . | 469 | 48 | 508 | 53 | 552 | 576 | 6,00 ‘ 6,25 | 6,52 1,041
I Temperatur — 64 62 | 595 | 60 61 61,5 62 66
v Druck . . . 3,8 3,90 | 4,01 | 4,13 | 4,25 | 4,37 | 4,50 ‘ 4,63 | 4,76 1,029
v Temperatur — 82 81 79 79 80 81 82 85

Trigt man diese Werte in die Entropietafel ein, so ergibt sich das in Abb. 202
dargestellte Bild der beiden Prozesse.

Der Enddruck der ersten Gruppe ist zugleich der Anfangsdruck fiir die zweite,
dasselbe ist der Fall zwischen der dritten und vierten Gruppe. Man erkennt dies
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durch Einteilen der Entropie einer Gruppe in so viel gleiche Teile, als die Gruppe
Stufen hat.

Trigt man aber den Abstand zweier p-Linien der dritten Gruppe riickwirts
von der 15. Stufe ab, so zeigt sich, daB die entsprechende p-Linie (3,3 Atm.) rechts
von der p-Linie der 14. Stufe (3,36 Atm.) liegt. Die Warmflichen iiberdecken sich
also an dieser Stelle etwas. Der Unterschied der beiden Driicke 0,06 Atm. ist der
Drosselungsverlust der Luft beim UberflieBen von der 14. zur 15. Stufe, d. h. vom
Niederdruck- zum Hochdruckgehiuse. Bei Versuch IV ergibt sich der Unterschied
zu 0,04 Atm.

Aus Abb. 202 ist ersichtlich, daB anfinglich die Kiihlung fast ohne Wirkung
bleibt, die Temperatur steigt in der ersten Gruppe rasch auf 67°; in der zweiten
Gruppe ist die Zunahme klein; die Temperatur sinkt etwas in der dritten Gruppe,
um schlieBlich aus den angegebenen Griinden wieder anzusteigen.

Die Temperaturen am Anfang jeder Stufe sind nicht gemessen worden. Es lafit
sich dies nur fiir das erste Rad durchfiihren.

Man kann nun aber diese Anfangstemperaturen fiir jede Stufe sofort eintragen,
wenn der adiabatische Wirkungsgrad bekannt ist, wie er sich aus der Untersuchung
des ersten Einzelrades ergeben hat.

In vorliegendem Beispiel ist bei Versuch I fiir jede Einzelstufe 5,,= 0,7 und
bei Versuch IV #,,—0,76 angenommen, und damit die Zeichnung Abb. 202 ent-
worfen worden.

Zur Berechnung der Betriebsarbeit entnehmen wir die Temperaturunterschiede
aus dem Entropiediagramm und erhalten:

I. Versuch.
Ansaugevolumen 5395 cbm/h. Spez. Gewicht 1,2 kg/cbm.

Temperaturunterschiede

Gruppe I II III v
1| s3—20 —130 | 7.| 69—602—88 |15 7T7T—688=82 |21 |64 —582=58
o | 43—295—135 | 8| 70—61 =90 |16 75—67 =80 |22.|62 —56 =60
5. | 53_884—146 | 9.| T1—62 —90 |17.| 73—652="78 |23 | 595—538="57
4| 63_482—148 | 10| 72—68 —90 |18.| 72—64 —80 |24.|60 —546=54
5 | 66_506—154 | 11.| 73—634=96 [19.| 69—608=82 |25 |61 —b556=—>54
6 | 67—518—152 | 12.| 74—65 —90 |20.| 67—592=78 |26.| 615—558=57
zos | 18| 75—661=89 oo | 27|62 —57 =50
S 14| 76 —666—09.4 98| 66 — 51,8— 6.2
72,7 45,2

An der Abnahme der vier Summen erkennt man bereits die Abnahme der
Leistungsfahigkeit der Gruppen.

Gruppe I und II verlangen bei gleicher Stufenzahl eine groBere Arbeit, was
hauptsichlich durch die gréBeren Druckverhiltnisse der Einzelstufen bedingt wird.

Fiir die ganze Betriebsarbeit auf 1kg Luft ist
AL=0,239 (86,5 + 72,7 4 48,0 -+ 45,2) = 60,3 keal/kg

395.1,2
Angesaugtes Gewicht . . . . . . . G’=—%O—O—i—= 1,799 kg/sek
60,2-1,799-427
Energiebedarf ohne Lagerreibung . N — —pp 619 PS
Isothermische Kompression . . . AL, =0,126-293 =37 keal kg
37
Isothermischer Wirkungsgrad . . =0,614.

. ’I]ia=—m
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Bei diesen Versuchen ist das Wasser fiir die Zylinderkiihlung und die Kiihlung
der beiden Lager gemessen worden. Man kann daraus die gefundene Energie
nachpriifen.

Fiir den Versuch I wurde gefunden:

Kiihlwassermenge . . . . . . . 38960 kg/h

Temperaturerhohung des Wassers von 22,85° auf 31,22° C

Abgeleitete Warme . . . . @Q,= 3386%%0 (81,22 — 22,85) = 90,5 kcal sek
Entsprechende Energie . . N,= 90’57 5427 =515 PS

AusgestoBenes Luftgewicht . G’=%zé)6 ; 2 _ 1,76 kg/sek
Temperaturzunahme vom Saug- zum Druckstutzen von 20,1° auf 63°C
Erzeugte Wiarme . . . . . @,=0,239(63 — 20,1)-1,799 = 18,0 kcal/sek
Entsprechende Energie . . N,= 18’(,)7'—5£ =105 PS

Im ganzen an Energie abgeleitet 105 - 515=620 PS.

Dieser Wert stimmt mit dem berechneten befriedigend iiberein.

I1. Versuch.
Ansaugevolumen 10485 cbm/h. Spez. Gewicht 1,2 kg/cbm.

Temperaturunterschiede

Gruppe I II III v

S Y w0

32,4 —20 =124| 7./ 74 —67 =70 |15.|86,5—80 =65 ]21., 82—78 =4,0

43

—32 =110 8|76 —694=6,6 | 16.| 87 —80,6=64 | 22.| 81 —77,5=35
—402=128| 9.0 78 —71,6=—64 |17.| 87 —808=6,2 | 23.| 79—752—388
—52 —130|10./ 80 —732—68 | 18|87 —808—62 | 24| 79—758—32
—56,6=13,4|11.]82 —752=6,8 | 19.| 85 —788=6,2 | 25.| 80—762=38
—586=14,4]12./8 —762=68 | 2.8 —77,8=62 |26.| 81 —772—38

7ol 18 845 —776=69 377 | 27| 82—782=38
114 86 —792-=68 " le28.| 85—81,8=32
54,1 29,1

Wiérmewert der Betriebsarbeit auf 1 kg Luft
AL=0,289 (77,0 4 54,1 4- 37,7 4 29,1) = 47,2 kcal kg

Angesaugtes Gewicht . . . . . @ ZLO%GBE = 3,495 kg/sek
Energiebedarf ohne Lagerreibung N = 47—’21&%&’495 =941 PS

Isothermische Kompression . . AL, —0,1042-293 = 30,5 keal kg
Isothermischer Energiebedarf . N 1-s= 610 PS

Isothermischer Wirkungsgrad . . 5;,,=0,65

Kiihlwassermenge . . . .o o . . 89160 kg/st

Temperaturzunahme des Wassers von 24,41° auf 34;80°C

Abgeleitete Wiarme . . . . . . Q,= ?)??_6109(3 -(34,80 —24,41)=113 keal/sek
Entsprechende Energie . . . . N,= E?;?,;ﬂ =643 PS

AusgestoBenes Luftgewicht . . G'= 10300-12 3,43 kg/sek

3600
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Temperaturzunahme der Luft von 20,5° auf 84° C

Erzeugte Warme . . . . . . . @, =0,239 (84—20,5)-3,48=>52,5 kcal/sek
Entsprechende Energie . . . . N1=£’{}:54—21 =298 PS

Im ganzen abgeleitet . . N, N,=0643-}298=941 PS.

71. Forderung verschiedenartiger Gase.

Die Turbokompressoren finden am meisten Verwendung zur Férderung groBer
Luftmengen auf miBige Pressungen. In neuerer Zeit mehrt sich die Benutzung
der Maschine zur Forderung anderer Gasarten.

Da die Ergebnisse der Energieumsetzung im Gebldse ganz abweichend sind
von den Verhéltnissen bei Kolbenkompressoren, ist es notwendig darauf einzugehen
und Vergleiche zu ziehen.

Auf alle Fille ist der Wirkungsgrad der Umsetzung unabhingig von der
Natur des Gases; daher ist es bei Abnahmeversuchen gestattet, zur Ermittlung des
Wirkungsgrades Luft als Foérdermittel zu benutzen. Hieraus folgt ferner, daBl ein
Gebldse von bestimmten Abmessungen und unveridnderlicher Drehzahl eine Druck-
hohe erzeugt, die von der Natur des Gases unabhingig ist. Dabei ist diese Druck-
hohe als Fliissigkeitssdule (in Meter gemessen) desjenigen Stoffes zu denken, der
gefordert wird.

Lassen wir z. B. ein Schaufelrad mit einer #ufleren Umfangsgeschwindigkeit
von etwa 125 m/sek laufen, so kann es ungefihr eine wirkliche Druckhdhe von
h=1000 m der betreffenden Fliissigkeitssiule erzeugen, unabhingig davon, ob diese
Séule aus Luft oder aus einem andern Gas besteht.

Um auf einfache Weise einen richtigen Einblick in die Verhédltnisse zu ge-
winnen, der uns vollstéindig geniigende Aufklirung gibt, legen wir ein Gebldse mit
6 Ridern und vollkommener Zwischenkiihlung zugrunde, jedes Rad erzeuge eine
Druckhéhe von % ==1000 m; dann erhalten wir die in Zahlentafel 24 angegebenen
Werte fiir die Druckverhiltnisse. Fiir alle Gase soll der Anfangsdruck 1 Atm. abs.
und die Anfangstemperatur 20° betragen.

Zahlentafel 24.

Druckerhohung bei Férderung verschiedener Gase in einem sechs-
stufigen Geblase.

Erzeugte DruckhShe 1000 m. Gassiule in jeder Stufe.

Schwefl. | Kohlen- Ammo- Wasser-

Art der Gase Sdure siure Luft niak Wasser- stoff

so, | co, NH, | &% H

Gaskonstante B . . . . . . . . 13,2 19,25 29,27 49,6 54 422
Verhiltnis von R (Luft) zu R (Gas) 2,22 1,52 1 0,59 0,54 0,0695

Spez. Volumen, Ansaugen v,. . . | cbm/kg | 0,387 0,565 0,86 1,45 1,58 12,38

Druckzunahme I. Stufe . . . . . kg/qm | 2590 1770 1160 690 633 81
Druckverhsltnis einer Stufe . . . 1,258 | 1,177 | 1,116 | 1,069 | 1,063 | 1,0081
Enddruck bei 6 Stufen . . . . . Atm.abs.| 3,963 2,659 1,982 1,492 1,443 1,049

Enddruck, Verhiltnis zu Luft . . 2,05 1,376 1 0,772 0,746 0,54

Fiir die Berechnung der Druckzunahme in der ersten Stufe aus der ange-
nommenen Druckhéhe %4 ==1000 m ist als spezifisches Volumen der Anfangswert
eingesetzt worden, da er sich vom mittleren spezifischen Volumen wihrend der
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Kompression nur ganz wenig unterscheidet und es hier nur auf den Vergleich an-
kommt. Aus der Gleichung

b hp,

PR, T

zeigt sich, daB die Druckzunahme in der ersten Stufe umgekehrt proportional der
Gaskonstante ist. Der Enddruck ist nach der Gleichung

AN

Ps <p0>

berechnet worden. Es ist besonders aufmerksam zu machen auf die groBe Ver-
schiedenheit des Enddruckes, der in derselben Maschine mit verschiedenen Gasen
erzielt wird. Will man das Gas auf denselben Enddruck bringen, wie die gefoérderte
Luft, so ist dies nur durch entsprechende Anderung der Stufenzahl mdoglich.

Zur Bestimmung des Arbeitsbedarfes kann die Entropietafel fiir Luft auch
hier benutzt werden. Zu diesem Zweck ist nur nétig, zur p-Linie des Anfangs-
druckes die p-Linie des vom betreffenden Gas erreichbaren Enddruckes in die
T 8-Tafel einzutragen. Dann erhélt man auf bekannte Weise den Wiarmewert der
Kompressionsarbeit auf 1 kg Luft, die notig ist, um das mit Gas erreichbare Druck-
verhdltnis mit Luft herzustellen. Da sich die Arbeiten zweier verschiedener Gase
wie ihre Gaskonstanten verhalten, hat man die Arbeit der Luft mit dem Verhiltnis
der Gaskonstanten zu vermehren, um die Gasarbeit zu erhalten.

Die folgende Ausrechnung zeigt, daB die Kompressionsarbeiten auf 1 kg Gas
fiir ganz verschiedene Gasarten nur wenig verschieden sind. Der Grund liegt
darin, daB der EinfluB der verschiedenen Druckverhéltnisse und derjenige der
Gaskonstanten einander entgegenlaufen, so daB sich beide Einfliisse zum grofSten
Teil aufheben.

In bezug auf die Fordermenge zeigt das Turbogeblidse dasselbe Verhalten wie
bei den Kolbenkompressoren. Das Ansaugevolumen ist fiir alle Férdermittel gleich
groB, das Fordergewicht #ndert sich dagegen mit der Gaskonstante.

Da der Arbeitsbedarf auf 1 kg Gas beinahe unverinderlich bleibt, wichst der
Energiebedarf (PS) ungefihr im umgekehrten Verhaltnis zur Gaskonstante.

In Zahlentafel 25 ist die Arbeit bei isothermischer Verdichtung berechnet, und
zwar fiir die in Zahlentafel 24 mitgeteilten Druckverhiltnisse. Fiir die Berechnung
des Fordergewichts und des Energiebedarfs ist ein Ansaugevolumen von 100 cbm/min
zugrunde gelegt.

Zahlentafel 25,

Energiebedarf und Fordergewicht bei 100 cbm/min Ansaugevolumen.

Schwefl. | Kohlen- Ammo- Wasser-
Art der Gase Séure | sdure Luft niak Wasser- stoff
S0, Co, NH, gas H
Kompr.-Verhiltnis der 6 Stufen . 3,963 2,659 1,932 | 1,492 1,443 1,049
Isothermische Arbeit (Luft) . . . | keal/kg | 27,7 19,63 13,26 8,02 7,36 0,96
Isothermische Arbeit (Gas) . . . » 12,46 12,9 13,26 | 13,60 13,61 13,85
Fordergewicht (Gas) . . . . . . kg/min 259 177 |116,3 69,0 63,3 8,07
Isothermischer Energiebedarf . . PS 306 218 | 1465 89,1 82 10,6
Energiebedarf, Verhiltnis zu Luft 2,09 1,49 1 0,61 0,56 0,0723

72. Gleichwertige Offnung der Geblise.

Im Grubenbetrieb ist es iiblich, den &uBeren Drosselwiderstand, den das ganze
Kanalnetz der Grube dem Geblise entgegensetzt, zu vergleichen mit derjenigen
Offnung in diinner Wand (zugeschirften Kanten), die dieselbe Luftmenge unter

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 14
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Bewiltigung desselben Druckes durchlaBt. Diese Offnung setzt dem DurchfluBl des
Gases denselben Widerstand entgegen wie das angeschlossene Leitungsnetz, sie
kennzeichnet deshalb jenen spéter auftretenden Widerstand und damit den Betriebs-
zustand des Geblédses vollstindig.

Ist p,— p, die DruckerhShung zwischen Saug- und Druockstutzen, so stromt
aus der Offnung f die Menge V '

pourYEEEE o

Streng genommen gilt diese Gleichung nur fiir sehr kleine Druckunterschiede.
Da es sich hier nur um Vergleiche der verschiedenen Offnungen handelt, darf diese
Rechnung auch auf Gebldse mit groBeren Druckerhohungen angewendet werden.
Fiir die Vergleichung ist es nach Murgue iiblich zu setzen:

fiir das spezifische Gewicht . . . y=1,2 kg/cbm,
fir die Ausfluziffer . . . . . . p=0,65.
Damit ergibt sich die bekannte Formel fiir die gleichwertige Offnung
P 088t (64)
Vp,—

Um die Willkiir in der Wahl von u zu beseitigen, wird empfohlen, ©=1
zu setzen und die neue Grofe mit dem Namen ,gleichwertige Diise“ zu
bezeichnen.

Denkt man sich an
einem Geblidse auf dem
Versuchsstand eine gleich-
wertige Offnung angebracht,
gso ist die Wirkung die-
selbe, wie sie bei einer
bestimmten Stellung des
frither erwéhnten Drossel-
schiebers auftritt. Liefer-
menge und Druck konnen
alsdann nur noch durch
Veridnderung der Umlauf-
zahl geéindert werden; das
Bild dieses Zusammen-
hanges ist durch eine
parabelédhnliche Kurve
dargestellt, wie in Abb. 203
gezeichnet.

Jeder anderen Offnung,
d. h. jeder anderen Schie-
berstellung entspricht eine
andere Parabel mit dem-
selben Scheitelpunkt. Auf
jeder Parabel liegt ein
Zustandspunkt, dem der
groBite Wirkungsgrad fiir
die betreffende gleichwer-
tige Offnung zugehdrt. Zu
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beiden Seiten dieses Punktes liegen auf der Parabel zwei Betriebspunkte mit gleich
groBem Wirkungsgrad.

Bei den Turbokompressoren sind die Verhiltnisse verwickelter als bei den
eigentlichen Gebldsen, so daB der Begriff der gleichwertigen Offnung seine Bedeu-
tung verliert.

73. Die Kennlinien der Schaufelrider.

LaBt man das Turbogeblise bei verschiedenen Erofinungen (Beaufschlagungen),
aber gleichbleibender Drehzahl laufen, so steht jeder erzeugte Druck in ganz be-
stimmtem Zusammenhang mit dem jeweils geférderten Volumen. Das Bild dieses
Zusammenhanges zeigt sich in der Druckvolumenkurve oder Kennlinie des
Schaufelrades (Charakteristik).

Alle Versuche bestitigen, daB diese Kurve von einem Punkt der Ordinaten-
achse zuerst etwas ansteigt, um alsdann von einem hdochsten Punkt an gegen die
Abszissenachse zu fallen (Abb. 203). Der Schnittpunkt mit der Ordinatenachse zeigt
den Druck im Geh#duse bei geschlossenem Schieber am Auspuffstutzen. Da die
eingeleitete Energie groftenteils als Wirme zuriickbleibt, steigt die Temperatur in
der Maschine, bis die erzeugte Wirme gleich der durch Leitung und Strahlung ab-
flieBenden ist. Meistens darf der Versuch gar nicht solange ausgedehnt werden, da
die Maschine zu heifl wiirde.

Ein zweiter hervorstechender Punkt ist der als normaler Betriebspunkt be-
zeichnete Zustand, fiir welchen das Gebldse berechnet worden ist und der den
grofften Wirkungsgrad aufweisen soll. Ein dritter Punkt der Kennlinie ist erhilt-
lich durch volles Erofinen des Schiebers, die erzeugte Druckhdhe besteht alsdann
nur aus der Hohe entsprechend der AusfluBgeschwindigkeit und der Zustandspunkt
liegt beinahe auf der Abszissenachse.

Kann die Drehzahl der Antriebsmaschine verstellt werden, so gilt fiir jede
Drehzahl eine besondere Kennlinie. Innerhalb enger Grenzen der Verstellbarkeit
darf der Wirkungsgrad als unverénderlich gelten, dann folgt aus der Hauptgleichung
fiir die Druckhohe

hl n12

772_%—2‘“(65)
wenn 7, und 7, zwei Drehzahlen bei derselben Schiebereréffnung bedeuten. Da die
Liefermengen sich verhalten wie die DurchfluBgeschwindigkeiten und diese wie die
Umfangsgeschwindigkeiten, folgt weiter

Vl nl

v, m, ot I (119
Aus diesen beiden Beziehungen zeigt sich, daB das Verhiltnis V/VA fir jede
Schieberstellung einen bestimmten Wert besitzt, der unabhéngig von der Dreh-
zahl ist.

Versteht man unter den Ordinaten % nicht die Hohen, sondern die Druck-
zunahmen, so sind diese Beziehungen nur richtig, wenn von der Verinderlichkeit
der spezifischen Gewichte abgesehen wird. (Siehe hieriiber Abschnitt 76.)

Trigt man diese Werte V —konst VA fiir einen Querschnitt f des Schiebers
und verschiedene Umlaufzahlen in das Kurvenblatt der Kennlinie ein, so ergibt
sich eine aus dem Nullpunkt ansteigende Parabel, deren Achse mit der Ordinaten-
achse zusammenfillt (Abb. 203).

Zur Vervollstindigung des Betriebsbildes laBt sich die eingeleitete Energie N
sowie der auf isothermische Kompression bezogene Wirkungsgrad #,,= N, /N ein-
tragen. Aus diesen Darstellungen ist jederzeit ersichtlich, ob das Gebldse mit vor-

14*
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teilhafter Belastung arbeitet und wie groB8 der Energieverbrauch ist. In Abb. 203
sind in die Zeichnung der Kennlinien die Punkte gleichen Wirkungsgrades mit-
einander verbunden, womit die Darstellung an Ubersichtlichkeit gewinnt.

74. Untersuchungen der Firma Brown, Boveri iiber die Abweichungen
der wirklichen Kennlinie von der theoretischen.

Wie aus den Betrachtungen iiber die Druckhohe hervorgeht (Abschnitt 57),
verlduft die theoretische Kennlinie geradlinig und bei geniigend riickwarts ge-
kriimmten Schaufeln schwach abwirts (Linie a—a Abb. 210). Um zur wirklichen
Kennlinie zu gelangen, hat man sich bis jetzt mit der Einfiihrung des hydraulischen
Wirkungsgrades beholfen. Dieses Verhéltnis der erreichbaren zur theoretischen
Druckhéhe kann fiir verschiedene Liefermengen nur durch unmittelbare Messung
an der laufenden Maschine bestimmt werden. Fiir den Entwurf neuer Rider ist
es aber wichtig, den Verlauf der Kennlinie zum voraus rechnungsméBig festzustellen.

Zur Klirung der verwickelten Verhdltnisse muB3 den Ursachen der starken
Abweichungen nachgeforscht werden. Zu diesem Zweck soll der Druckverlauf in
einem Kanal des rotierenden Rades untersucht werden, und zwar unter drei ver-
schiedenen Gesichtspunkten.

a) Druckverlauf fiir unendlich lange, ganz getiillte Kaniile.

Das Fliissigkeitselement von der Linge ds, der Dicke dn und der Breite b
bewege sich mit der Relativgeschwindigkeit w auf der Bahn s (Abb. 204), die am
gezeichneten Ort den Kriimmungsradius ¢ aufweist. Die Masse des Elementes be-

trigt demnach
m=2b-dn-ds.
g
Erfahrungsgemi darf das spezifische Ge-
wicht y der Fliissigkeit im Kanal mit ge-
niigender Genauigkeit als unverdnderlich
angesehen werden, was die weitere Ver-
folgung der Aufgabe vereinfacht.
Nach dem Satz von Coriolis Wirker;
w

die Relativbeschleunigungen (2—7:) und -

in der Richtung von w und senkrecht zur
Bahn, in der zu letzterer Beschleunigung
entgegengesetzten Richtung wirkt die Co-

riolis-Beschleunigung 2w und endlich die
2

Zentripetalbeschleunigung u7, wobei w die

Winkelgeschwindigkeit des Systems und
w=row die Umfangsgeschwindigkeit am Orte des Elementes bedeuten.
Diesen Beschleunigungen entsprechen Krifte, die mit der im Klement ent-
wickelten Druckzunahme im Gleichgewicht steben. Die Summe der Kraftkompo-
nenten in der Richtung der Bahn betrigt demnach

op dw % inf—
5Eds-dn-b—i—m 7t mrsmﬂ—o,

d . d

oder mit w=a—t€, smﬁ=gg
@_z( 247 d__w>

8 ¢ " Gs T Yds)
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Fiir die Summe der Kraftwirkungen normal zur Bahn kann gesetzt werden

op w? u? .
i dn-ds-b+2mww —m 0 —m;cosﬂ—-O

) r
oder mit cos ff== an

op _ _(ﬁ 207 )

on—g\o +rw an 2ww).
Differenziert man die Gleichung fiir gi—o nach d» und die Gleichung fiir gg nach ds,

so konnen beide Ergebnisse einander gleichgesetzt werden, und man erhilt

d 2dr) d< dw)_d(w2 L dr )

oder nach Integration 20— gin” —-—%) =0 ... ... ... (67)

Diese Gleichung gibt den Zusammenhang zwischen der Relativgeschwindigkeit und
dem Kriimmungsradius des Fliissigkeitsfadens. Ist ¢ veriinderlich, so 1iB8t sich die
Gleichung nach der Methode von Fliigel graphisch integrieren.

Fiir p=o0 ist die Gleichung unmittelbar integrierbar und ergibt

w=2wn4+w, . . . . .. ... ... (68)
Die Integrationskonstante w, erhdlt man mit der bekannten DurchfluBmenge

n n n
V=[wbdn=>[2 wndn-+bw, [dn
0 0 0

V=0bwn®+bwyn,
14 —‘tban

woraus Wo=""g " ..

Da die sehr schwachen Kriimmungen der Schaufeln
meistens ohne Bedeutung sind, lassen sich die Gl 68
und 69 beniitzen, um einen Kanal in Stromfiden
einzuteilen, von denen je zwei eine gleich grofBe
DurchfluBmenge begrenzen.
Tragt man z. B. die Breite CE =n des Kanals
als Abszisse und die berechneten Geschwindigkeiten
w und w, als Ordinaten (Abb. 205) ein, so ergibt
die graphische Integration der Geschwindigkeits-
kurve die Kurve CK, deren Ordinate EK die
ganze DurchfluBmenge darstellt. Teilt man die
Ordinate £ K in vier gleiche Stiicke, so schneiden
die Wagrechten durch die Teilpunkte auf der
Kurve C K Abszissenstiicke 4n ab, die in den Quer-
schnitt CE des Kanals als Verteilung der Stromfdden eingetragen werden. In
jedem anderen Querschnitt 148t sich dieses Verfahren wiederholen.

. (69)

b) Druckverteilung in endlich langen Kanilen (Schriigabschnitt).

Die gefundene Verteilung ist nur bei unendlich langem Kanal richtig, d. h.
zwischen den Querschnitten 4 F und CE (Abb. 206), und zwar nur dann, wenn der
Kanal durch die stromende Fliissigkeit vollstindig angefiillt ist.
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Die Verhéltnisse éndern sich, auch wenn diese letztere Bedingung beibehalten
wird, sobald man den unendlich langen Kanal durch den &uBeren Radkreis ab-
schneidet. Da der statische Druck (Spaltdruck) lings des Radumfanges offenbar
gleich groB fiir alle Stromféden ist, so zeigt die Gleichung fiir den Spaltiiberdruck

Py W W p w w® k
£ — =t —_— ——— OI].Stv, e e e e e 69a
7 T 29 29 vy T 29 29 (69)

daf auch die relative Austrittsgeschwindigkeit w, fiir alle Stromfiden am Rad-
umfang konstant sein muB. Die Stromfiden werden demnach abgelenkt und es
entsteht eine Krimmung mit dem Radius ¢, der durch Integration aus GI. 67
gewonnen wird. Unter der Voraussetzung eines konstanten Radius ¢ ergibt diese
Rechnung

_dn_ dw
e w—2wo
integriert —%=ln(w—2wg)—{—0 ,
fir n=0 ist im allgemeinen w=w, und C= —In(w,—2wp) eingesetzt, gibt
n w—2wp
—t =t
Q wy,— 2w
n
woraus w=e e¢(Wy—2wo)+2wo . . . . . . . .(70)

Setzen wir hierin fiir die konstante Geschwindigkeit am &uBeren Umfang
W =W == W, ,

so wird Wy (l—e_§>=2w9 <l—e_3>
oder w,=—2wp. . . .

Zwischen den einzelnen Stromfdden herrscht demnach Gleichgewicht, wenn ihr

Kriimmungsradius der Gleichung Q=§% geniigt.

Mit diesem Ergebnis kann die wirkliche Verteilung der Stromféden am Rad-
austritt gezeichnet werden, unter Annahme, daBl durch jeden Teilstrang die gleiche
Luftmenge flieBt (Abb. 206). In CE be-
steht noch die Verteilung, wie sie fiir
den unendlich langen Kanal gefunden
wurde. Fiir den Umfang BC ergeben
sich Geschwindigkeit w, und Kriimmungs-
radius ¢ unter Beriicksichtigung der Be-
dingung, dafl das Volumen jeden Strom-
fadens Platz zum Durchstrémen des

Querschnittes finden muf.
Die.Gesamtenergie, die das Rad an
die Fliissigkeit abgibt, erhdlt man als
Summe der Energien der einzelnen
Stromfiden. Der in einem Stromfaden

erzeugte Spaltiiberdruck ist wie friiher zu berechnen.

Da nun jetzt w, bedeutend groBer ausfillt als nach der alten Theorie, ergibt
sich ein kleinerer Spaltiiberdruck. Darin ist die Wirkung der Strahlablenkung durch
den Schrigabschnitt deutlich zum Ausdruck gekommen. In Abb. 210 ist die damit
verbundene Verschiebung der Kennlinie nach b—b ersichtlich.



Der Energieumsatz im Turbokompressor. 215

¢) Stromung im teilweise gefiilllen Kanal.

Bis jetzt ist angenommen worden, die Kanile seien mit stromender Fliissig-
keit vollstindig angefiillt. Dies trifft aber in den meisten Féllen nicht zu, sondern
es bildet sich neben der eigentlichen Strémung eine neutrale Zone, in der statt
der fortschreitenden und niitzlichen Bewegung nur Wirbel auftreten. Die Ursachen
fiir diese Erscheinung sind verschieden: sie tritt ein, wenn die Richtung der rela-
tiven Eintrittsgeschwindigkeit nicht mit der Richtung der Schaufeltangente an jener
Stelle iibereinstimmt, oder wenn die Divergenz der Schaufeln von innen nach
auBen zu grof ist. Namentlich zeigt sich diese Wirbelbildung, wenn das Rad statt
der normalen Liefermenge ein stark verkleinertes Volumen zu férdern hat.

Die Wirbelzone steht wohl im statischen Gleichgewicht mit der aktiven Zone,
nimmt aber an der Stromung nicht teil. Fiir sie ist an allen Orten die Relativ-
geschwindigkeit w=0. Damit folgt aus Gl 69a, daB in der neutralen Zone der
statische Druck mit %* nach auBlen
zu wichst. Nun muB aber auf
der ganzen Linge der Begrenzung
zwischen den beiden Zonen Gleich-
gewicht herrschen, folglich wéchst
auch in der aktiven Zone der sta-
tische Druck mit »*, was nur mog-
lich ist, wenn die Relativgeschwin-
digkeit w, auf der ganzen Kanal-
linge konstant bleibt.

Mit diesem Ergebnis 148t
sich die konstante Breite der neu-
tralen Zone berechnen. Zwischen
aktiver und neutraler Zone kann
man sich eine Wand denken, da
auf beiden Seiten der gleiche sta-
tische Druck besteht. Nun wendet
man die unter a) und b) ent-
wickelten Methoden fiir die aktive
Zone allein an,

Um die neue Berechnungsart
auf ihre Zuverlissigkeit zu priifen,
hat die Firma Brown, Boveri
& Cie, in Baden an einem Ver-
suchsrad sorgfiltige Messungen
vorgenommen, von welchen zwei
Gruppen mitgeteilt werden kénnen.

Die eine Gruppe enthilt Mes-
sungen der Driicke im bewegten
Radkanal durch eingebaute Pitot-
rohrchen. Die erhaltenen Werte
sind in den Abbildungen 207 bis
209 zur Darstellung gebracht, und
zwar bedeuten die gestrichelten Kurven die gemessene Stromverteilung, die aus-
gezogenen dagegen sind nach der entwickelten Methode berechnet. Man erkennt
die befriedigende Ubereinstimmung von Messung und Berechnung.

Eine zweite Versuchsreihe erstreckte sich auf die Messung der Gesamtenergie
unmittelbar am Radaustritt mit feststehenden Pitotréhren im Spalt.
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Bei diesen Versuchen lief das Rad mit 4850 Uml./min
fir D, =300 mm und D, =550 mm
ist u, = 67,4 m/sek u, = 140 m/sek, o =>507,6.

Die Druckverteilung nach Abb. 207 ist mit einer Liefermenge von 1,14 cbm/sek
entstanden (Uberlast). Besitzt das Rad 14 Schaufeln, so geht durch einen Kanal
V =10,0815 cbm/sek. Fiir die Verhéltnisse am ZEintritt ist mit 5=0,02 m und
n=0,035 m

. — 0,0815 — 0,02-507,6-0,0352
o 0,02-0,035
und w=2-507,6-0,035 4 98,7 =134,2 m/sek .
Die Verteilung in anderen Querschnitten zeigt, daB sich eine neutrale Zone
an den Schaufeln 4-B (Abb. 207) bildet; lings dieser Begrenzung ist demnach w
konstant und am Austritt entsteht die Geschwindigkeit w,=w,= 98,7 m/sek,
der Kriimmungsradius betridgt somit
_ 987
®= 275076
und die Kontinuititsgleichung ist erfiillt, wenn die Stromfiden am Austritt eine
Dicke besitzen von

= 98,7 m[sek

=0,097 m

_ 1 0,0815
=1 0,2-98,7

Eine zweite Verteilung zeigt Abb. 208 fiir die normale DurchfluBmenge von
0,7 cbm/sek, bei der sich bereits auf der Schaufelseite C-D eine kleine neutrale
Zone bildet; sehr stark tritt diese Erscheinung erst in Abb. 209 hervor (0,46 cbm/sek)
und man erkennt am unregelméfBigen Stromverlauf in der Nahe der neutralen
Zone den EinfluB der Wirbel auf die Stromung.

dn =0,0102 m.

In Abb. 210 sind die berechneten und die gemessenen Werte in das Druck-
Volumen-Diagramm eingetragen. Hierin bedeutet a—a den Verlauf der theoreti-
schen Druckhéhe nach der gewohnlichen Berechnungsart, a,—a, die theoretische
Druckhéhe des Laufrades allein, Linie b—b die nach der neuen Rechnung erhaltene
Energie und b'—?b die mit Pitotrohren im Laufrad gemessenen Werte; sie weichen
innerhalb eines weiten Bereiches nur wenig voneinander ab. Der bei Abszisse
0,6 cbm/sek auftretende Kurvensprung erklirt sich von der stark nach aufien zu
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klaffenden neutralen Zone, die von dieser Liefermenge an abwirts einsetzt. Fiir
Betriebspunkte rechts von dieser Stelle ldauft der Kanal voll, abgesehen von den
durch die Kriimmungen hervorgerufenen kleinen Wirbelrdumen.

Vom Radaustritt bis zum Austritt aus der Maschine geht ein Teil der Stromungs-
energie bei der Umsetzung im Diffusor verloren, ferner sind noch die Reibungs-
widerstinde beim DurchfluB in Rechnung zu setzen, um den erzeugten Enddruck zu
erhalten. Dadurch riicken die Kurven b—b bzw. b’—b’ weiter abwirts nach ¢—c bzw.
¢'—c’, die endlich die wirkliche Kennlinie darstellt. Sie zeigt immer noch die deutliche
Knickung mit Absenkung der Drucklinie fiir kleine Liefermengen; die Erscheinung
tritt von dem Moment an ein, wenn die DurchfluBmenge zur Fiillung der Kanile
nicht mehr ausreicht (siehe Abschnitt 84). Unter Umstinden mag sich dieser
Kurvensprung mehr oder weniger verwischen; er kann aber bei allen Schaufel-
formen beobachtet werden, wenn die Kennlinie mit geniigender Sorgfalt auf-
genommen worden ist.

75. Verwertung der Kennlinie im Betrieb.

Die auf dem Versuchsstand ermittelte Kennlinie eines Turbokompressors gibt
ein unentbehrliches Mittel, die eigenartigen Arbeitsverhéltnisse im Betrieb zu er-
kennen, nachdem die Maschine in ihre bleibende Verwendungsstelle eingebaut
worden ist. Der Verdichter ist an ein Netz oder eine Verbrauchsstelle angeschlossen
und von dort einem Gegendruck unterworfen, der sich als Widerstand der Kom-
pressorwirkung entgegensetzt.

Soll die Maschine eine verlangte Liefermenge bei vorgeschriebenem Wirkungs-
grad fordern, so mull der zugehdrige von ihr erzeugte Druck gerade mit dem
Gegendruck p des Netzes iibereinstimmen. Ist dies nicht der Fall, so arbeitet der
Kompressor nicht unter den gewiinschten Betriebsbedingungen, auch wenn er auf
dem Versuchsstand die vorgeschriebenen Werte erfiillt hat.

Der Charakter des Gegendruckes richtet sich nach der Verwendung des Kom-

pressors. Der Widerstand ist konstant, wenn das Gas durch eine Fliissigkeit durch-
gedriickt werden mufB. (Durchpressen von
Gas oder Luft durch Bidder, in chemischen
Fabriken oder in Eisenwerken.) Im Druck-
Volumen-Diagramm zeichnet sich diese
Widerstandslinie p als Gerade G4 parallel
der Abszissenachse, wenn von der Reibung
zwischen Gas und Fliissigkeit abgesehen
wird (Abb. 211).

Veranderliche Widerstinde entstehen,
wenn Gase durch lange Leitungen getrieben
werden miissen, die mit allerlei &rtlichen
Widerstéinden behaftet sind. Diese Reibungs- und StoBwiderstinde wachsen un-
gefihr mit dem Quadrat der Fordermenge, daher zeigt sich die Gegendrucklinie
als Parabel OB mit dem Nullpunkt 0 als Scheitel.

Hiufig finden sich beide Arten vereinigt, dann ergibt sich als Gegendrucklinie
eine Parabel G B, deren Scheitel um den Betrag des Fliissigkeitsdruckes p iiber
dem Nullpunkt liegt. In Koksofenanlagen wird z. B. das Rohgas durch Kiihl- und
Waschapparate gedriickt, bevor es in langen Leitungen an die Verbrauchsstellen
flie Bt.

Wird dem Verdichter im Betrieb ein anderer Widerstand entgegengesetzt, als
der von ihm bei giinstigstem Wirkungsgrad erzeugte Druck, so kann er nicht mit
den gewihrleisteten Bedingungen laufen, obschon er auf dem Versuchsstand den
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Anforderungen Geniige geleistet hat. Sinkt z. B. der konstante Widerstand p auf
P'=10,5p, so verschiebt sich der Betriebspunkt 4 nach F, das Volumen steigt be-
triachtlich (um etwa 70 v. H.), ebenso der Energiebedarf N, wihrend der Wirkungs-
grad sinkt.

Wiirde der durch G B dargestellte Reibungswiderstand in der Ordinate durch
A Abb. 211 auf den halben Wert sinken, so wire C der Betriebspunkt, und das
Volumen wiirde gegeniiber dem Betriebspunkt B ebenfalls zunehmen, wenn auch
nicht so stark wie bei konstantem Widerstand.

Man ersieht hieraus, wie wichtig fiir den Betrieb eine reichliche Bemessung
der Antriebsmaschine ist, um den Anforderungen an veridnderliche Verhiltnisse
gewachsen zu sein.

Wichst der Gegendruck, so ist damit eine Verkleinerung der Fordermenge
verbunden. Bei konstantem Widerstand ist eine obere Grenze erreicht, wenn der
Betriebspunkt auf dem Scheitelpunkt K der Kennlinie angelangt ist. Wichst der
Widerstand noch mehr, so hort die Lieferung auf, da der Verdichter den Gegen-
druck nicht mehr iiberwinden kann. Bei reinem Reibungswiderstand wird auch
dann noch die Férderung nicht unterbrochen, dagegen erfolgt sie stoBweise, da der
Betriebspunkt auf dem linken Ast der Kennlinie liegt (siehe Abschnitt 78).

76. EinfluB der Ansaugeverhiltnisse auf den Betrieb.
a) Anderung des spezifischen Gewichtes im Saugstutzen.

Wie aus frilherem hervorgeht, ist sowohl die Druckzunahme als auch der
Energiebedarf proportional dem spezifischen Gewicht im Saugstutzen. Auch bei
gleichbleibender Natur des Gases ist diese Zahl verénderlich, sie steht im geraden

Verhiltnis zum Druck (p,) und im umgekehrten
Verhiltnis zur Temperatur (7',).

Eine Anderung des spezifischen Gewichtes
dubert sich in einer Verschiebung der Kennlinie
und der Kurve des Energiebedarfes. Die Wir-
kung auf den Betrieb ist am groBten bei konstan-
tem Widerstand p. Da die widerstehende Fliissig-
keitssiule nach Hohe und spezifischem Gewicht
unverinderlich bleibt, riickt der Betriebspunkt
von A auf der Geraden p nach links (K) oder
nach rechts (B), verkleinert oder vergroBert das
Foérdervolumen, ja es kann sogar im ersteren Fall
eine Forderwirkung ganz verschwinden (Abb. 212).

Vor Anschaffung eines Geblises ist daher sehr darauf zu sehen, welchen Verdn-
derungen Druck und Temperatur im Saugstutzen ausgesetzt sind.

Bei reinem Reibungswiderstand sind die Verhéltnisse giinstig, da sich die
Gegendruckkurve ebenfalls proportional dem spezifischen Gewicht verschiebt. Des-
halb riickt der Betriebspunkt 4 Abb. 212 auf der Senkrechten nach aufwirts (D),
wenn das spezifische Gewicht zunimmt, im andern Fall abwirts nach C. Liefer-
menge und Wirkungsgrad bleiben unverindert. Bei gemischtem Widerstand ver-
lauft die Verschiebung zwischen den beiden betrachteten Grenzfdllen.

b) Veriinderlicher Ansaugedruck (Drosselung auf der Saugseite).
Soll die Forderung bei verdnderlichem Ansaugedruck stattfinden, was z. B.
durch Einbau einer Drosselvorrichtung auf der Saugseite erreicht wird, so bleibt

die Temperatur fast unbeeinfluft. Das Verhiltnis }p—":RTo wird daher auch nicht
0
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verdndert. Da die Drehzahl die gleiche bleibt, wird das Druckverhéltnis und das
Ansaugevolumen unveréindert belassen.
Aus der Gleichung fiir den Energiebedarf

T | 4 T
G(AL):G%(T“To)=Vo7onT0<ﬁ*—1)=—;€&°P<ﬁ_l>

folgt weiter, da die aufgenommene Energie sich proportional dem absoluten Druck
P, im Saugstutzen #@ndert.

Gestiitzt auf diese Uberlegungen fiihrt die in Abb. 213 angegebene Konstruktion
zu einer neuen Kennlinie DA’E’, wenn die alte Kennlinie DA E gegeben ist, falls
sich der Ansaugedruck nach irgendeinem Gesetz #@ndert!). Es sei DA E die Kenn-
linie im ungedrosselten Zustand des Gebldses, wenn der Ansaugedruck den kon-
stanten Betrag p,=1 Atm. aufweist. Wird dieser Druck durch eine Drosselvorrich-
tung derart verdndert, daf er durch die Kurve O,—d gegeben ist, so erhdlt man

den neuen Enddruck p,/,
d. h. die Ordinate der neuen
Kennlinie zur Ordinate p,
aus der Bedingung, daB

’
by p—l, — konst.

Po P

Die Konstruktion dieser Pro-
portion erfolgt mit Hilfe der
dhnlichen Dreiecke ABO
und 4’B’'0O. Zieht man da-
her die Strahlen BO und
AO, so schneidet der erste
auf der Kurve O,—d den
Druck p, ab, auf dem zwei-
ten Strahl liegt senkrecht
iiber p, der entsprechende
Punkt A4’ der neuen Kenn-
linie DA'E’, die zur Saug-
kurve O,—d gehort.

Das Geblase kann demnach nach den Kurven DA E oder DA’E’ arbeiten. Das
dem Druck p,” entsprechende Volumen V' gilt fiir ungedrosselte Saugleitung oder
fiir die Verhéltnisse vor der Drosselstelle, da alle Abszissen fiir diesen Zustand auf-
getragen sind. Dieses Volumen ist nur scheinbar kleiner geworden, dasjenige nach
der Drosselstelle ist groBer, und zwar verhalten sich diese beiden Volumen wie die
absoluten Driicke, somit

V' p '+ Po

Ve me oder V P Vs,
d. h. das Volumen ist durch die Drosselung nicht verindert worden, wie dies auch
die Bedingung eines konstanten Druckverhéltnisses verlangt.

In #hnlicher Weise 148t sich aus der Energiekurve N,—N—N, des unge-
drosselten Gebléses diejenige fiir gedrosselten Zustand ableiten, da

N_po

¥l

) Siehe ,Brown Boveri-Mitteilungen“ 1919, S. 272.
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Verlingert man die Ordinate durch ¥, bis zur gegebemen Energiekurve N,—N,,
so schneidet der Strahl NO auf der Ordinate V' den gesuchten Punkt N’ der
neuen Energielinie ab.

In Abb. 214 ist das Verfahren wiederholt unter der Voraussetzung, der End-
druck p, am Austritt aus dem Gebldse sei konstant, z. B. p, =1 Atm. abs. Dies
ist der Fall bei einem sog. (Gassauger, der nur auf der Saugseite Widerstinde zu
iiberwinden hat und gegen die Atmosphére ausstoBt. In diesem Fall verwandelt
gich die normale Kennlinie DA E in die neue Linie D’A’E und der Energiebedarf
verlauft nach NN’ statt nach der urspriinglichen Kurve N N. Wie ersichtlich,
steigt die Energiekurve sehr stark an. Man mufB daher bei solchen Anlagen den
Motor stark genug wéhlen, damit er bei Abnahme des Unterdruckes nicht iiber-
lastet wird. XEs empfiehlt sich Drosselventile einzubauen, die einen unverdnder-
lichen Saugdruck einstellen (Getreidesauger).

77. Kennlinie mehrstufiger Kreiselverdichter.

Die Kennlinie eines Turbokompressors entsteht aus der Gesamtwirkung der
einzelnen Stufen, von denen jede ihre besondere Kennlinie aufweist. Will man
die Kurven der Einzelstufen aufeinander legen, so decken sie sich nicht, wie dies
z. B. bei mehrstufigen Kreiselpumpen fiir Wasser der Fall ist. Der Grund liegt
darin, daB im Verlauf der Verdichtung das Férdervolumen fortwihrend abnimmt,
ferner- #indert sich die in jeder Stufe erzeugte Druckerh6hung. Selbst die Wirkungs-
gradkurven verlaufen fiir jede Stufe anders, so daf die Verhéltnisse viel verwickelter
sind als bei Kreiselpumpen. Dazu kommt noch, daf sich die ganze Kurvenschar
verschiebt, sobald eine Anderung der Drehzahl oder des spezifischen Gewichtes am
Radeintritt vorkommdt.

Man kann diese Kurven auf eine einfache Form bringen, indem statt der
Druckzunahme A4p die Druckhdhenziffer m =2 @, als Ordinate abgetragen wird,
ferner als Abszisse statt des Volumens V das Verhiltnis gegeniiber der normalen

Liefermenge V,, das als Beaufschlagung oder Erdfinungsverhéltnis ¢ = TI,’— eingefiihrt

werden mag'). Die erhaltenen Kurven der Einzelstufen weichen nun (:venig von-
einander ab, so daB an ihre Stelle eine einzige Grundkennlinie gezeichnet
werden kann.

Die so definierte Beaufschlagung gilt fiir eine einzige Drehzahl und die bei
Normallast geforderte Menge V,, bei hochstem Wirkungsgrad (s,=1). Andert sich

nun auch die Drehzahl, so ist Vo
E=0=C . . e e .. (72)

Die so erhaltene Grundkennlinie ist unabhingig von der Drehzahl, von der
Dichte des Mittels, von der DurchfluBmenge und von der Lage einer Stufe.

Man kann damit das allgemeine Verhalten jeder Art von Turbokompressoren
bei verschiedenen Betriebsbedingungen behandeln. Da die Beaufschlagung der ein-
zelnen Stufen erfahrungsgemiéB nur in sehr geringem MaB von der Temperatur
beeinfluBt wird, darf angenommen werden, die Verdichtung geschehe bei unver-
anderlicher Temperatur.

Bei normaler Belastung — entsprechend groBtem Wirkungsgrad — ist ¢, und
m, in allen Stufen gleich groB, da fiir alle die gleiche Grundkennlinie gilt. Fir
eine beliebig andere Belastung ist

1) Siehe Fliigel, Zeitschr. d. Ver. d. Ing. 1920, S. 1030.
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Mit den Kompressionsverhéltnissen

xo——_—-&’ =p
Pos Dy
folgt
v na- o) 25
nG’opT =%, G 7 \p.) " N (£)

hierbei ist im allgemeinen vorausgesetzt, die Temperatur 7' und der Anfangsdruck
p, seien von den Normalwerten T, und p,, verschieden. Bezeichnet

. MG (’Po) T
BT % G, T,
die Beaufschlagung der ersten Stufe, so ist
xO
E=¢& —.

x
Der in Abschnitt 65 entwickelté Ausdruck fiir das Druckverhiltnis gilt hier bei

normalem Gang (Index 0) und lautet mit x0=(§)
1’0

2z Uy’

_m°ZgRT" (74)

Inz,

fiir eine andere Belastung ist

zu? m (n\*
hierin darf die Druckhohenziffer m fiir alle Stufen gleich groB vorausgesetzt werden,
sie entspricht der mittleren Beaufschlagung ¢, fiir die ungefihr der Ausdruck

m-_—“/;lg—e?_

angesetzt werden darf, wenn ¢, und ¢, die Beaufschlagungen der ersten und letzten
Stufe des Kompressors (oder einer Gruppe) bedeuten. Sie finden sich aus

V n G py Ty

ATy T %G, p, T’
bg—cgiro_, CPa T 2
T Ven °G, py Tyn  ta’
Diese Werte eingesetzt, gibt

)R

womit sich schlieBlich die Ansaugemenge des anderen Betriebszustandes ergibt

y—v, "y, ﬁﬁ]/ 2_ . .. ()
Ny & fo%% |/ 1 1%
x

46. Beispiel: Der in Beispiel 43 berechnete Turbokompressor laufe statt mit 3400
mit 3300 oder mit 3200 Umdrehungen, es soll das neue Kompressionsverhiltnis,
die Ansaugemenge und der Energiebedarf berechnet werden.

a) Normalbelastung: n,— 8400, m,=2-0,74-0,76 =1,125, ¢—1,

T,=320°, «,=8, V=450 cbm/min,
z=14, %, =156 m/sek.
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b) Betrieb mit n=3300.
Aus der gegebenen Grundkennlinie sei m =1,10 abgelesen. Ferner sei

T=273440=2313°C abs.,
damit ergibt sich das neue Druckverhiltnis

_1,1-340000 (3300)‘“’
"~ 19,62-29,3-313\3400/ °
x==1695.

Da sich die Drehzahl nicht stark veréndert hat, darf ungefihr ¢,=¢,==1 gesetzt

werden, damit wird
I/ 2 —=0,966
%o
14+ p

3300 ' .
Mit #,,=0,63 ist der Energiebedarf

425-10000-2,303- 0,842

Inz

und das Ansaugevolumen

V= 60-75-0.63 — 2010 BS.
Mit den gewohnlichen Proportionalitétsgesetzen wiirde sich ergeben
3300)2 L 3300 .
x——S(m =754, V—450m——437 cbm/min.

Diese Gleichungen fiihren demnach bei mehrstufigen Turbokompressoren zu falschen
Ergebnissen.

¢) Betrieb mit n=23200.

2
i = — 0 == - ==
Essei m=1,07, T=3138°, ¢,—1,03, \/1+1’33 0,93,
damit ist
_1,07-340000 (3200)2_
log#—=1962293-313 \3400) — >/ '%>
=260,
3200 .
V=450 320—0 0,93' 1,03 =~ 400 cbm/mln.

Diese Werte entsprechen dem in Abb. 299 u. 300 dargestellten Kompressor der
Gutehoffnungshiitte.

78. Labile Zustinde in der Forderung (Pumpen).

Wie bereits erwidhnt, zeigt die Kennlinie eines Kreiselrades einen hochsten
Punkt K, der sie in einen aufsteigenden Ast DK Abb. 215 und einen absteigenden
Ast KA B teilt. Fiir stabilen Betrieb ist nur der absteigende Ast brauchbar; be-
wegt sich dagegen der Betriebspunkt auf dem aufsteigenden Ast, so erfolgt die
Forderung stoBweise und mit starken Schwankungen im Energiebedarf. Man nennt
diese Erscheinung das ,Pumpen“ des Verdichters.

Zur Erkldrung dieses labilen Zustandes mufB3 man sich den Verdichter an einen
Behilter angeschlossen denken, aus dem bald mehr, bald weniger Gas zur,Verbrauchs-
stelle abflieBt. Der normale Betrieb in der N&he des giinstigsten Wirkungsgrades
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wird sich abspielen, wenn der Betriebspunkt etwa in A4 steht; die Ordinate dieses
Punktes bedeutet den erzeugten Druck, der mit dem Gegendruck der Leitung gleich
groB ist. Solange der Verbrauch mit der Fordermenge V, iibereinstimmt, bleibt
der Betriebspunkt an derselben Stelle im Beharrungszustand.

Nimmt der Verbrauch an Druckluft zu, so entleert sich naturgemd der Be-
hilter etwas, sein Druck nimmt ab und verlangt auch einen kleineren Druck vom
Gebldse. Das letztere wird also befahigt, eine groBBere Liefermenge V, in die Leitung
zu schicken. Der neue Beharrungszustand B stellt sich somit dem Bedarf ent-
sprechend selbsttétig ein,

Nimmt der Verbrauch an Druckluft ab, so férdert das Geblase zuviel, der Druck im
Behiilter steigt und der Betriebspunkt verschiebt sich nach links. Diese Anpassung an
den Verbrauch geschieht bis zum hochsten Punkt K, der dem Volumen V, entspricht.

Sinkt der Verbrauch weiter, so kommt der Betriebspunkt auf den linken Ast
der Kennlinie, der Verdichter kann aber den eben noch erzeugten Hochstdruck
nicht mehr halten, sondern hort plotzlich auf zu férdern (Abschnappen), indem der
Betriebspunkt auf den Leerlaufspunkt D iiberspringt.

Von jetzt an kann der Druck im Behilter nicht mehr auf gleicher Hohe
bleiben, da der Verbrauch nicht aufgehért hat; sobald der Behilterdruck auf die
Hohe des Punktes D gesunken ist, springt der Verdichter wieder ein und vergroBert
die Fordermenge fast augenblicklich bis zum Betriebspunkt E. Der Behilter wird
neuerdings aufgefiillt, da jetzt die Lieferung groBer ist als der Bedarf, der Gegen-
druck steigt bis zum kritischen Punkt K'; nun fillt der Kompressor wieder ab und
das Spiel beginnt von neuem.

Besonders deutlich erkennt man das la-
bile Verhalten der Kreiselrdder im linken Ast
der Kennlinie, wenn man die Tatsache beriick-
sichtigt, daB die Antriebsmaschine hiufig klei-
nen ungewollten Schwankungen der Drehzahl
ausgesetzt ist. Nimmt die Drehzahl etwas zu,
so verschiebt sich die Kennlinie D K Abb. 215
nach D'K’ und der Betriebspunkt bei momen-
tan gleichbleibender Widerstandshéhe von C
nach C¢". Die Luftmenge nimmt damit ab,
wihrend doch die Verbrauchsmenge gleich
geblieben ist; dies hat eine Druckabnahme
zur Folge, die sich fortsetzt und zum Unter-
bruch der Forderung im Punkt D’ fiihrt.

Fallt umgekehrt die Drehzahl etwas, so gilt die Kennlinie D” K” A”. Der neue
Betriebspunkt zeigt eine Zunahme an Volumen, der Verbrauch hat sich aber nicht
veréndert, somit steigt der Druck bis zum kritischen Punkt K, wo eine weitere
Steigerung nicht mehr mdoglich ist. Von da an kann das Geblise den groB ge-
wordenen Behilterdruck nicht mehr erzeugen, die Lieferung hort plétzlich auf und
der Betriebspunkt fillt auf den Leerlaufpunkt D”.

Wiederholt man diese Betrachtung fiir einen Punkt 4 des absteigenden Astes,
so ist das stabile Verhalten ersichtlich. Kommt durch plétzliches Steigen der Dreh-
zahl A nach A’, so steigt das Fordervolumen gegeniiber der gleichbleibenden Ver-
brauchsmenge. Der Behilter wird demnach etwas angefiillt, sein Druck steigt und
der Betriebspunkt kommt von A’ nach F, wo die geférderte Menge mit dem Ver-
brauch wieder iibereinstimmt und Beharrungszustand eintritt. Das gleiche ist der
Fall, wenn die Drehzahl etwas sinkt, 4 schiebt sich nach A4”, durch die Abnahme
der Forderung entleert sich der Behilter so weit, bis der Druck dem neuen Be-
harrungszustand im Punkt G entspricht.
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Auf dem absteigenden Ast der Kennlinie findet somit eine Selbstregelung in
den PForderverhéltnissen statt, durch welche sich der Verdichter stets wieder auf
das urspriingliche Volumen einstellt und dort verharrt, auf dem linken Ast ist das
Gegenteil der Fall. Die dort auftretenden Pendelungen (Entleeren des Behilters
D—E, Wiederauffiillen E—K) vollziehen sich zeitlich in verschieden groBen
Perioden. Bei groBen Leitungsnetzen und groBen Behiltern dauert das Entleeren
und Wiedernachfiillen linger und die Pumperscheinung verliuft langsamer als bei
Druckbehéltern von kleinem Inhalt.

Auf dem Versuchsstand sind gewShnlich kurze Leitungen angeschlossen, des-
halb vollzieht sich das Pumpen mit groBer Periodenzahl. Diese Pendelungen
breiten sich iiberhaupt nicht auf die ganze Lange des Netzes aus, sondern es bildet
sich wihrend der Entleerungsperiode eine neutrale Zone im Netz; vor derselben
flieBt das Gas zum Verdichter zuriick, hinter ihr an die Verbrauchsstelle weiter,
so dal dort keine vollige Unterbrechung der Férderung eintritt.

Arbeitet der Kompressor gegen einen Fliissigkeitswiderstand, so bewirkt die
Pumperscheinung einen volligen Unterbruch in der Férderung.

Das Riickstromen kann zum grofen Teil durch Anbringen einer Riickschlag-
klappe in der Druckleitung vermieden werden, die mdoglichst nahe an der Maschine
anzubringen ist. Bei kurzen Druckleitungen kommt es vor, daB die Zeitdauer fiir
das Entleeren des Netzes kiirzer ist als diejenige des Abhéngens (von K nach D).
In diesem Fall holt der Leitungsdruck den Verdichterdruck schon in einem Punkt C
ein, bevor der Verdichter auf den Leerlaufszustand angelangt ist. Die Maschine
kommt dann schon im Punkt ¢ wieder zum Fordern und der Betriebspunkt springt
von C sofort nach 4 auf den stabilen Ast iiber. Dadurch treten nur kleine Druck-
schwankungen auf und das Pumpen macht sich in geringem Maf fiihlbar. Unter
Umstéinden hort iiberhaupt die Riickstromung auf, die Bewegung wird nur unruhig
(Schnaufen des Gebldses) und kommt vielleicht zum Stillstand, ohne Zeit zum
Umkehren zu finden.

79. Wirkung der Saugdrosselung auf das labile Arbeitsgebiet.

Wird der Turbokompressor mit einer Drosselvorrichtung im Saugstutzen ver-
sehen, so entstehen die im Abschnitt 76 beschriecbenen Kennlinien. Jeder Stellung
des Drosselorgans entspricht im Druckvolumendiagramm eine parabeldhnliche
Kurve d, d’; d”, ihre Abstinde von der atmosphérischen Linie zeigen den durch
Drosselung erzeugten Unterdruck, der ungefahr mit dem Quadrat der Liefermenge
wichst. Aus diesen Drosselkurven lassen sich die entsprechenden Kennlinien kon-
struieren, wie dies in Abb. 213 gezeigt worden ist.

Alle diese Kurven p, 9/, p” laufen auf den gemeinsamen Leerlaufpunkt D
(Abb. 216). Die Scheitelpunkte K riicken mit zunehmender Drosselung nach links;
ihre Verbindungslinie KD gibt die Grenze fiir den labilen Zustand (Pumpen).
Durch Drosselung auf der Saugseite kann demnach das Pumpen vermieden werden,
solange der Betriebspunkt nicht links der Linie KD zu liegen kommt.

Zu diesen kritischen Punkten auf der Grenzkurve KD gehdren Punkte der
Drosselkurven, die senkrecht unter den Scheitelpunkten K liegen. Sie lassen sich
zu einer unteren Grenzkurve K D' verbinden. Will man dafiir sorgen, daB die
obere Grenzkurve KD nicht nach links iiberschritten wird, so muB die Drosselung
im Saugstutzen im Punkt K, einsetzen; der Unterdruck hat nach der Linie K D’
zu verlaufen. Bei Abnahme des Volumens nimmt er zuerst zu, dann ab bis auf
Null im Leerlauf, wobei das Drosselorgan allméhlich auf SchlieBen einzustellen ist.

Diese zur Vermeidung des Pumpens notige kleine Drosselung verursacht nur
eine kleine Verminderung des Wirkungsgrades in jenem Gebiet.
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In den Anwendungen kommt es vor, daB der Saugdruck auch bei abnehmen-
der Liefermenge gleich groB bleibt, sein Verlauf wird dann durch die Gerade o,
Abb. 217, angegeben. Mit ihr 1aB8t sich zu einer gegebenen Kennlinie p fiir un-
gedrosselten Zustand die neue Kennlinie 9’ auf bekannte Art konstruieren.

Sie geht nun nicht mehr durch denselben Leerlaufpunkt D wie bei Abb. 216,
sandern liegt ganz unterhalb der ungedrosselten Kennlinie.

Nimmt der Saugdruck stufenweise ab und ist er innerhalb der Stufen kon-
stant, so wiederholt sich dieser Vorgang und man erhilt fiir jede geradlinige
Drossellinie d', d”, d” die entsprechende Kennlinie, Abb. 217. Ihre Scheitelpunkte
liegen auf der Geraden K—O, die nun als Grenze fiir das labile Verhalten gilt.

Die den Scheitelpunkten entsprechende Begrenzung K O der Drossellinien geht
durch den Achsenschnittpunkt.

In diesem Fall ist das labile Gebiet recht gro8 und die starke Drosselung
bewirkt eine bedeutende Verminderung des Wirkungsgrades in jenem Gebiet.

Die beschriebene Erscheinung stellt sich z. B. ein, wenn der Saugraum zwischen
Drosselorgan und Gebldse verhéltnismidBig groB ist, so daB eine Anderung des
Saugdruckes beim Betdtigen der Drosselung nur ganz allméhlich erfolgt.

B. Die Regelung der Turbokompressoren.

80. Allgemeines.

Die Regelungsverfahren lassen sich in verschiedene Klassen unterteilen, je
nach den Betriebsbedingungen, denen der Turbokompressor unterworfen ist. Be-
riicksichtigt man in erster Linie den Zweck der Anlage, so sind zweierlei Ein-
stellungen in Gebrauch, nidmlich:

Regelung auf gleichbleibehden Enddruck bei verinderlichem Férdervolumen,
Regelung auf gleichbleibende Liefermenge bei verdnderlichem Druck.

Die Aufgabe der Turbokompressoren besteht in den meisten Fillen darin,
Druckluft von unverinderlicher Spannung zu liefern, obschon die darin auf-
gespeicherte Energie in unregelméBiger Weise gebraucht wird. Unter Umstinden
wird auch konstanter Druck im Saugstutzen verlangt.

Die Regelung auf konstante Liefermenge findet Verwendung an Gebldsen fiir
Hochofen und Kuppeléfen. Das Einschmelzen eines Einsatzes erfordert eine be-

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 15
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stimmte Luftmenge, wihrend sich der Druck je nach den Widerstinden #ndert,
die ihrerseits von der Beschickungsséiule und von der Diisenéffnung abhéngen.

Besondere Regelungseinrichtungen verlangen Kompressoren, die zwei ver-
schiedenartige Gase unter der Bedingung anzusaugen haben, daB das Mischungs-
verhiltnis unveridndert bleibe.

In Riicksicht auf die Antriebsmaschine ist die Regelung mit unverédnderlicher
Drehzahl von der mit verstellbarer Drehzahl zu unterscheiden. Als Antriebs-
maschinen kommen fast ausschlieBlich zwei Arten in Betracht: der Elektromotor
oder die Dampfturbine. Beide Arten eignen sich vorziiglich fiir diese Verwendung,
da die hohen Drehzahlen unmittelbar brauchbar sind. Dem elektrischen Betrieb
steht meistens Drehstrom zur Verfiigung, der eine unverdnderliche Drehzahl ergibt.
Bei den Dampfturbinen l&8t sich die Drehzahl dem Bediirfnis entsprechend mit
Leichtigkeit verindern, wodurch eine genaue Regelung von groBer Einfachheit und
Wirtschaftlichkeit entsteht.

Zu den Regeleinrichtungen gehéren die besonderen MaBnahmen zur Verhiitung
des sog. ,Pumpens”, dessen Ursache in der Gestalt der Kennlinie zu suchen ist.
Diese Erscheinung ist allen Kreiselverdichtern eigentiimlich, wie dies in Abschnitt 78
erkldrt worden ist.

Die Mittel zur Anpassung der Turbokompressoren an diese verschiedenartigen
Verhéltnisse sind z. T. bereits in den Abschnitten 79 erwéhnt. Bei unverdnder-
licher Drehzahl ist die Drosselung in der Saugleitung oder im Druckrohr allgemein

in Gebrauch, was in einfachster Weise von Hand
geschieht. Auch die Einstellung auf verschiedene
Drehzahlen kann insbesondere bei Dampftur-
binenantrieb von Hand bequem vor sich gehen.

Statt der Handregelung sind eine Reihe von
selbsttitigen Einrichtungen entworfen worden,
um den Enddruck oder das Fordervolumen un-
verindert zu halten. Sie beruhen der Haupt-
sache nach darauf, daB eine kleine Anderung
des konstant zu haltenden Wertes beniitzt wird,
um einen Hilfsmotor einzuschalten, der den
Druck bzw. das Volumen wieder auf den ur-
spriinglichen Wert zuriickfiihrt.

81. Regelungseinrichtungen fiir gleich-
bleibende Drehzahl.

Das einfachste Mittel zur Beeinflussung der

Liefermenge ist die Drosselung im Saug- oder

im Druckrohr. Wie in Abschnitt 78 gezeigt wurde,

verdndert die Saugdrosselung den Verlauf

der Kennlinie. Alle Kennlinien gehen von dem-

selben Leerlaufspunkt aus und senken sich um

so rascher, je stirker die Drosselung einsetzt.

Ein Ausfiihrungsbeispiel einer Drosselklappe

zeigt Abb. 218 (Gebr. Sulzer, A.-G., Winterthur).

Die von Hand einstellbare Klappe besteht aus

Stahlblech mit Versteifungen aus Winkeleisen.

Am Eintritt der Luft in die Saugleitung befindet sich ein Riickschlagventil aus
gepreBtem Stahlblech, das im Luftstrom schwimmt und seine Erhebung der Durch-
fluBmenge selbsténdig anpaBt. Ein kleiner Zylinder mit Sperr6l dampft die Be-
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wegung. Das Gewicht des Schwimmers wird aufgehoben durch den dynamischen
Druck der durchflieBenden Luft; mit zunehmender Luftmenge wichst somit der
freie Querschnitt an der Drosselstelle, so daf dieses Ventil die Wirkung der Klappe
selbsttétig unterstiitzt.

Eine selbsttatig wirkende Regelung fiir elektrisch betriebene Kompressoren ist
in Abb. 219 dargestellt (C. H. Jaeger & Cie., Leipzig). Der Kolbenschieber in
der Saugleitung héngt an einem Hilfsmotor, dessen Kolben beidseitig durch Druckél

belastet ist. Der wagrechte Hebel fiir den Steuerkolben stiitzt sich links auf die
Kolbenstange des Hilfsmotors (Riickfiihrung) und rechts auf die Kolbenstange des
Druckluftkolbens, der im normalen Betrieb durch eine Feder im Gleichgewicht ge-
halten wird. Steigt bei abnehmender Luftentnahme der Druck im Kompressor,
so sinkt der Druckluftkolben und damit der rechte Endpunkt des Hebels; der
Steuerkolben geht abwirts und 148t Druckdl auf die untere Seite des Hilfsmotors
eintreten und auf der oberen Seite abflieBen. Dadurch steigt der Regelschieber
in der Saugleitung und bringt dort eine Drosselung zustande, so daB der End-
druck wieder zu sinken beginnt. Die zur Betdtigung der Regelung verwendete
Druckerh6hung ist nur klein; bei der beschriebenen Bewegung steigt das linke
Hebelende und fiihrt den Steuerschieber wieder gegen seine Mittellage zuriick.
15*
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Wendet man die Drosselung im Druckstutzen an, so wird die Gestalt der
Kennlinie nicht beeinflut. Das Drosselorgan tritt in Tétigkeit, wenn ein Uber-
schuB zwischen dem im Kompressor erzeugten Druck und dem Gegendruck der
Leitung vorhanden ist. Die Druckdrosselung ist wirtschaftlich ungiinstig, da der
ganze Druckunterschied am Drosselorgan als verloren anzusehen ist. Auch die
Grenze fiir das labile Gebiet (Pumpen) liegt ungiinstig, sie ist als Ordinate durch
den Scheitelpunkt K der Kennlinie zu ziehen,

Bei der Erstellung neuer Werke kann es vorkommen, daB der Turbokompressor
fiir einen Anfangsbetrieb zu groB gewidhlt wurde, um einer spiteren VergroBerung
gewachsen zu sein. Statt einer stdndigen Drosselung des zu hohen Druckes
empfiehlt sich der Ausbau eines oder mehrerer Laufrider. Wird das letzte Rad
entfernt, so bleibt das Ansaugevolumen unbeeinflut und nur der Enddruck nimmt
ab. Dadurch verschiebt sich die Kennlinie nach unten und der neue Betriebspunkt
liegt senkrecht unter dem alten. Wird das erste Rad entfernt, so empfingt das
zweite mit kleinerer Radbreite das Ansaugevolumen, und zwar in kleinerer Menge
als vorher; die Kennlinie verschiebt sich daher nicht nur abwirts, sondern etwas
nach links.

82. Regelungsvorrichtungen mit verstellbarer Drehzahl auf konstanten Druck.

Da sowohl das Fordervolumen als auch der Druck von der Drehzahl ab-
hingig sind, entspricht jeder Drehzahl eine besondere Kennlinie. Ihre Abszissen
sind ungefihr proportional der ersten Potenz und ihre Ordinaten proportional dem

Quadrat der Drehzahlen. Punkte
gleichen Wirkungsgrades liegen an-
nihernd auf Parabeln, deren Scheitel
sich im Schnittpunkt der Ordi-
natenachse mit der atmospharischen
Linie befinden. Auch die Grenz-
kurve K—K, Abb. 220, fiir das
Pumpgebiet hat einen paraboli-
schen Verlauf.

Da die Kennlinien in der Nahe
ihrer Scheitelpunkte gewdhnlich
ziemlich flach verlaufen, ergibt die
Drehzahlregelung eine empfindliche
Anderung der Liefermenge. Bei
den in Abb. 220 dargestellten Ver-
suchswerten verursacht beispiels-
weise die Abnahme der Drehzahl
von 3000 auf 2900 (um 3,3 v. H.)
eine Verminderung der Menge von
700 cbm/min auf 588 cbm/min
(um 16 v. H)., falls der Druck
(2500 mm WS) konstant gehalten
wird. Weniger stark &ndert sich
der Druck. Soll das Ansauge-
volumen konstant bleiben, so er-
gibt die Erhohung der Drehzahl
von 2900 auf 3000 eine Druck-
zunahme von 2240 mm WS auf
2500 mm (um 11,6 v. H.), und bei
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3100 Uml/min steigt der Druck um weitere 10,4 v. H. an. Man erkennt damit den
groffen Einflu der Drehzahlverstellung.

Die konstruktive Losung der Aufgabe gestaltet sich besonders einfach, wenn
die Dampfturbine den Antrieb besorgt. Will man statt der Verstellung von Hand

eine selbsttitige Anderung des Volumens, so wird dazu ein Hilfszylinder beniitzt,
dessen eine Seite mit dem Druckrohr des Kompressors verbunden ist, die andere
dagegen offen steht. Steigt der Druck im Gebldse, so hebt sich der Hilfskolben
und verdndert die Mittellage des Reglerhebels an der Dampfturbine, wodurch sich
ibre Drehzahl vermindert und den Enddruck des Kompressors zum Sinken bringt.
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Das Steuerschema fiir konstanten Ansaugedruck bei Gassaugern nach der Bau-
art der Firma Brown, Boveri & Cie. in Baden (Schweiz) zeigt Abb. 221. Statt
des Hilfskolbens wird ein Schwimmer verwendet, wobei der Tauchraum der
Glocke B durch ein Rohr mit der Saugleitung verbunden ist. Die Glocke selbst
wird durch den Unterdruck nach abwirts gezogen und durch eine Feder im Gleich-
gewicht gehalten. Vergrofert sich der Unterdruck etwas, so zieht er die Glocke
nach unten, die Biichse £ geht aufwirts und vergrofert die Austrittsofinung fiir
das Druckél, das den federbelasteten Kolben ¥ und damit das DampfeinlaBventil W
in der Schwebe hélt. Durch das Sinken des Druckes unter diesem Kolben Y ent-
steht eine Abwértsbewegung des EinlaBventils, der Dampfzuflul und damit die
Drehzahl vermindern sich, so daB ein weiteres Sinken des Unterdruckes im Gas-
sauger nicht mehr eintritt. Die Ungleichférmigkeit im Unterdruck betrigt nur
wenige Millimeter Wasserséule.

Die Firma Escher, WyB & Cie. in Ziirich baut fiir ihre Hochdruckkompres-
soren die in Abb. 222 bis 224 gezeichnete Regelung, die sich an die bekannte
Regelungsvorrichtung der Zoelly-Dampfturbine anpafBt. Auf der Unterseite des
Hilfskolbens f wirkt der Foérderdruck und hilt die Feder e im Gleichgewicht.
Nimmt der Druck etwas zu, so geht f aufwirts und bewegt den Hilfsschieber g
ebenfalls aufwarts, wobei sich der Hebel auf sein linkes Ende stiitzt. Diese Vor-
steuerung g lenkt Druckdl auf die untere Seite des schwebenden Hauptsteuerschiebers s,
der die Verteilung des Druckéles fiir den Hilfsmotor # besorgt. Dieser Motor ist
nach Art der Kapselpumpen gebaut und besitzt zwei um 90° versetzte Kolben.
Kommt er in Drehung, so bringt er die Spindel k¥’ mit den Zahnridern k£ in Um-
lauf und verstellt so den Angriffspunkt des Reglerhebels der Dampfturbine, der in
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o mit der Stange des Einlafiventils verbunden ist. Dadurch wird das EinlaBventil
vom Kapselmotor aus in gleicher Weise beeinflult, wie dies beim Verstellen der
Drehzahl von Hand geschehen miil3te.

Bei Hochdruckkompressoren mit langer Druckleitung ist es zweckméBig, wenn
an der weit entfernten Verbrauchsstelle der Druck auf konstanter Hohe gehalten
werden kann. Nun ist aber eine unmittelbare Beeinflussung der Kompressoren-
anlage von einem weit entfernten Punkt nicht gut durchfithrbar. Man erhélt in-
dessen die gleiche Wirkung, wenn die Regelung derart wirkt, daBl bei abnehmender
Fordermenge auch der Druck an der Maschine sinkt, womit der Einflul des Druck-
verlustes in der Rohrleitung ausgeschaltet werden kann.

Nach diesen Gesichtspunkten ist von Escher, Wy8 & Cie. in Ziirich die in
den Abb. 225 bis Abb. 227 dargestellte Regelung entworfen. Zu ihrer Erkldrung
nehmen wir an, der Verbrauch an Druckluft sinke, dann zeigt der Kompressor zu-
niichst das bekannte Verhalten, und zwar riickt der urspriingliche Betriebspunkt 4,
Abb. 227, auf der Kennlinie nach B aufwiirts, da noch keine Ursache zur Anderung
der Drehzahl vorliegt. Der hoher gestiegene Druck der Luft hebt den Kolben f

und mit ihm den Steuerschieber g, dessen Hebel sich um den rechten Endpunkt
dreht. Dadurch kommt der Olmotor % zur Drehung, schraubt die Hiilse o mit
Hilfe der Zahnridder k¥ und ¥ nach aufwirts und hebt damit den Steuerschieber s.
so daf der Hilfsmotor m das Dampfeinstromventil zur Turbine auf SchlieBen be-
wegt. Jetzt sinkt die Drehzahl und mit ihr der Férderdruck, der Betriebspunkt
im Druckvolumendiagramm riickt daher von B nach C. Das Sinken der Regler-
muffe bringt ein weiteres Steigen des Kolbens f hervor. Diese negative Riick-
fithrung setzt erst ein, nachdem die Verminderung der Drehzahl durch den Olmotor %
zur Geltung gekommen ist, was die Stetigkeit des Vorganges erhéht. In Wirklich-
keit liegen die Betriebspunkte 4, B und C sehr nahe beisammen.

Der Verbindungshebel ! zwischen Reglermuffe », Luftkolben f und Steuer-
schieber g ist unterteilt, wie dies Abb. 226 im GrundriB zeigt. Das einstellbare
Stiick I kann auf der Stange verschoben werden, wodurch sich der Zusammenhang
zwischen Forderdruck und Drehzahl verindern 1iaBt; dies kommt im Druckvolumen-
diagramm durch eine verschieden groBe Neigung der Kurve A—C zum Ausdruck,
Je weiter die Zapfen z vom festen Drehpunkt d entfernt werden, desto steiler ver-
lauft die Kurve 4—C.

Im Betrieb ist es héufig erwiinscht, an der Regelungseinrichtung die augen-
blicklich durchflieBende Liefermenge ablesen zu konnen. Eine solche der Firma
Escher, Wyl & Cie. geschiitzte MeBeinrichtung ist in Abb. 228 dargestellt. Sie
kann an beliebiger Stelle in die Druckleitung eingesetzt werden, wenn die Leitung
auf eine geniigende Linge geradlinig verlduft. Der in die Stromung einragende
Widerstandsteller ist durch den ungleicharmigen Hebel 2 mit dem Ventil v ver-
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bunden, das den Ausflul von Luft aus dem Druck-
raum d regelt. Dabei stellt sich bei jeder Forder-
menge ein ganz bestimmter Gleichgewichtszustand
ein, dem ein Druck im Raum d zugehért. Das auf
das Ventil v wirkende Druckmittel (Luft) wird vom
Geblédse oder von einer anderen Maschine geliefert
und vorerst durch die Blende b auf den geeigneten
Druck gebracht. Der Verbrauch an Druckluft ist
verschwindend gering, z. B. betrigt er bei einem
grofien Geblése noch nicht 0,02 v. H.; auch der Druck-
verlust ist unbedeutend, da der Teller nicht gro8
zu sein braucht. Durch Messung des Druckes im
Raume d ist die Fordermenge mit Hilfe der Eich-
kurve ablesbar.
Die von Escher, WyB8 & Cie. ausgebildete
Druckvolumenregelung (Abb. 229) zeigt eine in Queck-
silber eintauchende Glocke ¢, die von unten auf
den Olsteuerschieber s driickt. Von oben her ist
dieser Schieber durch die Feder f belastet, er be-
einflult ein beliebiges Regelorgan, z. B. einen rotie-
renden Olmotor wie in Abb. 222, der die Drehzahl
der Antriebsturbine verédndert. Der Raum unter der
Glocke wird mit dem in Abb. 228 dargestellten
VolumenmeBapparat verbunden falls die Regelung
auf konstante Liefermenge gewiinscht wird. Soll
dagegen die Einrichtung zur Regelung des Druckes
dienen, so wird die Verbindung mit dem VolumenmeBapparat abgestellt und der
Raum unter der Glocke mit dem Druckstutzen des Kompressors verbunden unter
Einschaltung einer geniigenden Druckverminderung.

83. Einschrinkung der Pumpgrenze mittels Saugdrosselung.

Im Abschnitt 79 wurde bereits die Grenzkurve festgelegt, die vom wandernden
Betriebspunkt nicht nach links {iberschritten werden darf, wenn die Liefermenge
fortwéhrend abnimmt. Die Saugdrosselung gibt
fiir jede Stellung des Drosselorgans eine beson-
dere Kennlinie, deren Scheitelpunkte auf dieser
Grenzkurve liegen. In Abb. 216 ist die Grenz-
kurve K— D fiir den Antrieb mit gleichbleiben-
der Drehzahl gezeichnet, wie sie im giinstigsten
Fall sich einstellt. Sie gilt unter der Annahme,
daf sich der Unterdruck am Drosselorgan augen-
blicklich parabolisch éndere in dem MaB, wie
das Volumen abnimmt. H&aufig &ndert sich aber
der Saugdruck nur allméhlich; dann gestalten
sich die Verhiltnisse ungiinstiger und die Grenz-
kurve K—O verlduft nach der in Abb. 217 ge-
zeichneten Weise.

Bei der Regelung durch Verdinderung der Drehzahl kdnnen giinstiger liegende
Grenzkurven erreicht werden. Aus den Grundeigenschaften der Kreiselverdichter
folgt, daB Betriebspunkte gleichen Wirkungsgrades annahernd auf einer Parabel
liegen (Abb. 230, Parabel A—B—C—0). Dies gilt auch fiir die kritischen Punkte
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K,K',K"”; die Parabel K—O ist demnach die Grenzkurve fiir das Pumpen. Die
zu den Punkten K, K', K” gehorigen Wirkungsgrade liegen ebenfalls auf gleicher
Héohe. Man erkennt darin den Vorteil, wonach der Kompressor mit Drehzahlregelung
in weiten Grenzen mit giinstigem Wirkungsgrad arbeitet.

Fiir die Anwendungen ist die Pumpgrenze nach der Parabel K—O nur zu-
lissig, wenn mit abnehmendem Volumen auch der Gegendruck stark abnimmt und
beide Werte gleichzeitig auf Null zuriickgehen. Sollen aber noch Betriebspunkte
links der Parabel beniitzbar sein, so mufl man neben der Drehzahlregelung die
Saugdrosselung anwenden. Die Grenzkurve verschiebt sich dann fiir jede Drehzahl
nach K—D, K'—D', K"—D” und man erhdlt damit bereits eine befriedigende
Losung, falls sich der Saugdruck augenblicklich dem vermindernden Volumen ent-
sprechend einstellt.

84. Verhiitung des labilen Betriebes durch das Ausblaseventil.

Ein wirksames Mittel zur Vermeidung des ,Pumpens“ ist die Anwendung
eines Ausblaseventils, das die Druckleitung 6ffnet, sobald die Liefermenge unter
den Kkritischen Wert zu sinken beginnt. Der Unterschied zwischen der Forder-
menge im kritischen Punkt und der Verbrauchs-
menge wird ins Freie abgelassen. Dadurch ist
es moglich, den Druck bei beliebig kleinem
Luftverbrauch V auf der Ho6he des Scheitel-
punktes K zu belassen. Fiir alle Verbrauchs-
volumen ¥V < Vg bleibt K, Abb. 231, der Be-
triebspunkt und V g das vom Geblidse verarbeitete
Volumen, wobei Vg—V ins Freie abflieBt. Fiir
den Verbrauch kann A als Betriebspunkt an-
gesehen werden.

Dieses Mittel 148t sich mit der Saugdrosse-
lung zusammen anwenden. In diesem Fall ist
KD die Grenzkurve, der Betriebspunkt C
(Abb. 230) ist noch ohne Eroffnung des Aus-
blaseventils erreichbar, dagegen ist der Betrieb in A oder £ nur mit eréffnetem
Ventil moglich.

Zufolge des Ausblasens sinkt der Wirkungsgrad, was zwar bei der Saugdrosse-
lung auch der Fall ist. Dagegen darf erwidhnt werden, daB3 das Ausblaseventil im
Hiittenbetrieb nur ausnahmsweise zur Wirkung kommt, z. B. bei Schichtwechsel,
Hiéngen des Hochofens usf. Wihrend des Anlassens ist das Ventil niitzlich, be-
sonders wenn die Maschinen auf eine unter Druck stehende Leitung zugeschaltet
werden soll.

Fiir viele Anwendungen geniigt eine Betitigung des Abblaseventils von Hand.
Das selbsttéitig gesteuerte Abblaseventil erhilt eine Vorsteuerung, die unter dem
EinfluB der Fordermenge oder des Druckes steht.

Die Bauart ist in Abb. 232 dargestellt nach Ausfiihrung der Gutehoffnungs-
hiitte,. Oberhausen. Das in der Druckleitung befindliche Riickschlagventil a ist
mit dem Doppelsitz- Ausblaseventil b derart kraftschliissig verbunden, daB b auf-
gestoBen wird, sobald @ dem Sitz nahe kommt. Die Anordnung des Doppelsitz-
ventils ist so getroffen, dal sich der ankommende Luftstrom symmetrisch gabelt
und zum gemeinsamen AbfluB stromt, wodurch schidliche Stromungsdriicke auf das
Ventil vermieden sind. Bei offenem Riickschlagventil @ wird b durch eine Feder
geschlossen gehalten. Steht beim Anlassen oder Zuschalten die Netzleitung ¢ unter
Druck, so ist @ geschlossen und das mit dem Stutzen d verbundene Geblése schafft
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die Luft durch b ins Freie, bis der Druck
zufolge der zunehmenden Foérdermenge
geniigend gestiegen ist, um a aufzustoBen.
In diesem Augenblick wird die Ventil-
stange von b freigegeben und die Feder
schlieft den Auspuff, worauf der normale
Betrieb beginnt.

Um eine von der Liefermenge ab-
héngige Steuerung des Ausblaseventils zu
erhalten, wird an das untere Ende der
Ventilstange der federbelastete Kolben k
(Abb. 233) angebracht und der Raum iiber
dem Kolben mit der engsten Stelle eines
Multiplikators verbunden. Bei normaler
Liefermenge entsteht iiber dem Kolben &
ein betrachtlicher Unterdruck, so daB die
Feder den Kolben aufwirts driickt und
das Ventil geschlossen hilt. Sinkt die
Liefermenge in die Néhe des kritischen
Wertes, so vermindert sich der Unterdruck
und das Ausblaseventil 6ffnet sich. Bei

groBen Leitungen empfiehlt es sich, das Riickschlagventil mit Luftpuffer zu ver-
sehen und das Eigengewicht durch eine Feder teilweise auszugleichen. In Abb. 234
ist das Gehduse mit dem Auspuffstutzen sichtbar.
Die Firma Brown, Boveri & Cie.,, Baden (Schweiz), verwendet fiir das Aus-
blasen das in Abb.235 u. 236 gezeichnete Doppelsitzventil mit symmetrischem Durch-
flu. An der verlingerten Ventil-
stange ist der Kraftkolben % be-
festigt, der mit Spannringen gegen
die Bronzebiichse des Zylinders
abdichtet. Der Kolben empfingt
auf seiner oberen Seite den ver-
danderlichen Luftdruck, dem von
unten eine Feder entgegenwirkt
und das Gleichgewicht herstellt.
Der kleine Hahn H an der oberen
Zylinderseite dient zur Fein-
einstellung. Abb. 237 gibt die
Ansicht des Ventils.

Zur Steuerung des Hilfs-
motors am Ausblaseventil hat
Brown, Boveri & Cie. einen
besonderen Vorsteuerapparat ge-
baut, der ganz getrennt vom Ventil
auf dem Maschinenboden auf-
gestellt wird und auch fiir an-
dere Regelungsaufgaben beniitzt
werden kann. Abb. 238 bis 242,

Die senkrechte Welle trigt
zwei Kraftkolben, die in zwei von-
einander unabhingigen Zylinder-
rdumen laufen. Der obere Kolben a
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steht unter dem EinfluB des Kompressor-Enddruckes, und zwar ist seine untere
Zylinderseite durch die Leitung 6 mit dem Druckrohr des Gebldses verbunden,
wihrend die obere Seite mit Rohr 7 ins Freie
miindet. Der Membrankolben b steht unter dem
EinfluB der Liefermenge; auf seine obere Seite
wirkt ndmlich ein etwas grdBerer Druck als auf
die untere, der Unterschied wird im Druckrohr
mittels einer kleinen Einschniirung oder einer
Blende erzeugt, die vor dem Anschlufl an das
Ausblaseventil eingesetzt ist. Fiithrt man das

Verbindungsrohr 5 der oberen Zylinderseite mit einer pitotartigen Abbiegung gegen
die Blende hinter ihrer Miindung und das untere Verbindungsrohr 4 ohne Abbiegung
in die Stromung des engsten Querschnittes im Druckrohr, so ergibt sich ein abwirts
wirkender Uberdruck am XKolben b,
dessen Wert von der Liefermenge ab-
hingt. In Abb. 243 ist die Auflen-
ansicht erkenntlich.
Der Durchmesser des Membran-
kolbens ist so gewahlt, daB auch ein
kleiner Druckunterschied eine genii-
gend groBe Verstellkraft ergibt. Die
beiden entgegengesetzt wirkenden Ver-
stellkrifte der Kolben @ und & sind
durch die Feder f im Gleichgewicht
gehalten. Durch Verwendung der
Ledermembran am Kolben b wird eine
sichere reibungslose Dichtung erzielt,
die auch von Schmutz nicht beein-
flut wird (Abb. 240).
Der eigentliche Steuerschieber s
befindet sich am unteren Ende der
Kolbenstange; er besorgt die Vertei-
lung des Kraftmittels (Druckluft oder
Druckdl) zur Betitigung des Kraft-
kolbens am Abblaseventil oder an
irgendeinem anderen Regelungsorgan. Abb. 237.
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Der obere Ringraum um diesen Steuerschieber s ist durch Rohr 2 mit der
Kraftquelle verbunden, der mittlere 1 fiihrt zur Hilfsmaschine (obere Seite des
Kraftkolbens am Abblaseventil) und der

untere Ringraum 3 regelt den Auspuff.

Geht der Schieber aufwirts und beginnt

er die obere Offnung freizugeben, so

hélt vorerst die untere Schieberkante

den Auspuff noch offen. Der Druck

im Hilfsmotor steigt deshalb nur all-

méhlich und erhélt seinen vollen Be-

trag erst, wenn beim weiteren Steigen

des Schiebers s die Auspufflocher sich

Abb. 243.

schlieBen. Durch eine richtige Vertei-
lung der DurchfluBquerschnitte 148t sich
ein mit dem Hub proportionales Steigen
des Druckes erzielen.

Bei Geblédsen, die nur eine Druck-
erhohung unter 0,4 Atm. erzeugen, ist
als Treibmittel fiir den Hilfsmotor des
Ausblaseventils Druckol vorzuziehen,
damit der Kolbendurchmesser nicht un-
bequem gro8 gemacht werden muf.

Hiufig ist die Blende in der Druckleitung nicht notig, da sich die normale
Geschwindigkeit im Pitotrohr in einen geniigend grolen Druck umsetzt. Bei
gekiihlten Kompressoren werden die Anschlufirohre zu dem Membrankolben
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vor und nach dem ersten Kiihler angeschlossen, womit auch hier die Blende
wegfillt.

Die Kolbenstange des Vorsteuerapparates besitzt zwei Fithrungen e und g, die
vollstindig in Ol stehen, die obere ist als Olbremse ausgebildet, wobei die Olbehalter
von der Spindel nicht durchbrochen werden, um Olverluste zu vermeiden.

Die AnschluBirohre an die beiden
Kolben @ und b koénnen verschieden ge-
schaltet werden, ebenso der AnschluB an
den Kraftkolben des Ausblaseventils, wie
dies an zwei schematischen Anordnungen
Abb. 244 und Abb. 246 gezeigt ist. In
jedem Fall muB sich aber das Ausblase-
ventil 6ffnen, wenn der Druck im Kom-
pressor zunimmt oder das Volumen ab-
nimmt, wobei vorausgesetzt ist, dafi die
Anfangswerte der beiden Grofen einem
Punkte entsprechen, der auf der Pump-
grenze liegt. Wie ersichtlich, geniigen beide Schaltanordnungen dieser Bedingung.

Ferner muf die ganze Steuerung derart wirken, daB sich die Krifte in der
Kolbenstange das Gleichgewicht halten, solange der Betriebspunkt eine verlangte
Grenzkurve nicht iiberschreitet. Dies laft sich durch Wahl der GréBenverhéltnisse
der Federkraft F, der Gewichte G der bewegten Teile sowie der Krifte @ und P
auf den Membrankolben und auf den Druckkolben erreichen.

Bei der Anordnung nach Schema Abb. 244 ist fiir Gleichgewicht
P—Q—G+F=0.

Trégt man die auf die Fliche 1 (qem) des Druckkolbens reduzierten Krifte
in Funktion des Volumens ab, so gibt die fiir Erhaltung des Gleichgewichts notige
Kraft P den Verlauf der Eroffnungskurve fiir das Ausblaseventil im Druck-
Volumendiagramm (Abb. 245).

Bei Verdnderungen von Druck und Volumen lings der Eroffnungskurve bleibt
der Steuerschieber an Ort und Stelle, d.h. er muB den Durchflu der Druckluft
zum Hilfskolben des Abblaseventils gerade noch abschlieBen. Die Federkraft bleibt
konstant, da noch keine Bewegung stattfindet, dagegen #ndert sich die Kraft Q auf
den Membrankolben ungefihr proportional dem Quadrat der Fordervolumen, falls
von der Veradnderlichkeit des spezifischen Gewichtes der Druckluft abgesehen wird.
Die Erdfinungskurve ist demnach eine Parabel OK (Abb. 245), wobei vorausgesetzt
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ist, das Gewicht G sei gerade durch die
Federkraft aufgehoben. Ist dagegen die
Federkraft grofer als das Gewicht @, so
entsteht die Parabel O,K (Abb. 245). Die
Parabel steigt um so steiler, je stdrker die
Feder gespannt wird.

Die in Abb. 244 dargestellte Schaltung
1aBt sich zweckmiBig fiir Drehzahlregelung
verwenden, ebenso fiir die untere Saug-
drosselung. Die Schaltung nach Abb. 246

gibt die Gleichgewichtsbedingung vor der Eroffnung P—Q — F-+GQ = 0.

Fir F—G=0 liegt die parabolische Eriofinungskurve OK (Abb. 247) gleich
wie bei der ersten Schaltung. Fiir F — G > 0 liegt die Parabel O, K héher; durch
stdrkeres Spannen der Feder in
Verbindung mit einem An-
wachsen von P und einem Ab-
nehmen von @ wird ein flacherer
Verlauf der Er6ffnungskurve be-
wirkt. Sie lassen sich damit den
frither besprochenen Grenzlinien
(KD, Abb. 216, Abschnitt 79) an-
passen. Diese Schaltung eignet
sich daher zur Einhaltung der
oberen Grenzkurve bei dem

Saugdrosselverfahren.
Der Firma Escher, WyB
& Cie. ist die in Abb. 248 dar-
gestellte Steuerung des Abblase-
ventils geschiitzt. Auf die untere
Seite des Kolbens k¥ wirkt der
Forderdruck des Kompressors,
eine zweite Kraftwirkung liefert
der von der Fordermenge ab-
héingige Volumen-MeBapparat,
dessen MeBdruck unter die
Glocke g geleitet wird. Beide
Kraftwirkungen halten sich an
den entsprechenden Hebeln das
Gleichgewicht, solange die Zu-
standspunkte im  Druckvolu-
mendiagramm die Grenzkurve nicht erreicht haben.
Dabei steht der Olschieber s in seiner Mittellage
und der Hilfsmotor m hilt das Abblaseventil a
geschlossen. Uberschreitet der Betriebspunkt die
Grenzkurve gegen das labile Gebiet zu, so iiber-
wiegt der EinfluB des Druckkolbens k, der Schieber s
wird nach abwirts und der Kolben m aufwirts
bewegt, wodurch sich das Ventil a 6ffnet. Das Ge-
stinge fiihrt den Schieber nun in die Mittellage
zuriick. Geniigt diese Er6finung von @, so kommt
die Regelungsvorrichtung ins Gleichgewicht, im

anderen Fall wirkt sie weiter.
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86. Regelung durch verstellbare Leitschaufeln.

Die beiden bis jetzt iiblichen Verfahren zur Verhinderung des Pendelns (Pumpen)
— die Saugdrosselung und das Ausblaseventil — haben den Nachteil, daB der
Betrieb mit kleinen Fordermengen bei stark vermindertem Wirkungsgrad vor sich
geht. Dies ist namentlich der Fall, wenn die Kenn-
linie links vom Scheitelpunkt eine Knickung auf-
weist, wie sich dies hdufig zeigt. In Abb. 249 ist p
die Kennlinie im ungedrosselten Geblise und KD
diese Einknickung. Wird die Saugdrosselung ver-
wendet, so riicken die Kennlinien nach ¢/, p”, p”,
sie erhalten in der Néhe der Scheitel ebenfalls
entsprechende Einknickungen. In der Gegend dieser
Knickungen ist der Betrieb unzulédssig, deshalb liegt
die Grenzkurve KD recht tief, und es muB eine
starke Drosselung angewendet werden, damit der
Betriebspunkt nicht iiber der Grenzkurve liegt und
die Pumperscheinung einsetzt. Die Saugdrosselkurve d senkt sich demnach tief,
ebenso der Wirkungsgrad in diesem Gebiet.

Um diese Verhiltnisse giinstiger zu gestalten, ist von der Firma Brown,
Boveri, Baden (Schweiz), ein neues Verfahren eingefithrt worden (DRP. Nr. 337315),
bestehend in der Verwendung beweglicher Leitschaufeln im Diffusor, womit die
Durchtrittséfinungen der Leitkandle bei abnehmender Liefermenge verkleinert
werden. Da diesem Verfahren eine grofe Bedeutung zukommt, soll niher darauf
eingetreten werden.

Der bei dieser Verstellung sich abspielende Vorgang ist in Abb. 250 dar-
gestellt. Die normale Kennlinie p erhdlt vom Punkt K an die durch Rechnung
mit Hilfe des Saugdrosselverfahrens bestimmte Verlingerung a nach links. Fiir
drei verschiedene Stellungen der Leitschaufeln gelten die Kennlinien 2, p”, p",
die an ihren Scheiteln von der Kurve ¢ umbhiillt
werden. Die zugehdrigen Wirkungsgradkurven
zeigen die Verbesserung der inneren Strémungs-
verhdltnisse. Rechnung und Messung haben er-
geben, daBl die Wirkungsgradkurve gegen die Nul-
lieferung zu bedeutend weniger stark abfallt,
auBlerdem 148t sich ein hoéherer Druck erreichen,
ohne dal das Pendeln eintritt. Die Grenzkurve
ist durch die Verbindungslinie o’ der Knickstellen
dargestellt.

Die Verstellung der Drehschaufeln erfolgt wie bei den Francis-Wasserturbinen
dadurch, daB jede Schaufel an einen konzentrisch um das Rad gelegten Ring an-
gehiingt wird,

Die Verstellung dieses Ringes geschieht entweder von Hand oder selbsttitig
durch einen Kraftkolben, der unter dem EinfluB des Kompressor-Enddruckes oder
der Fordermenge oder beider steht. Man kann damit die Kennlinie von einem
gewissen Punkt an nach Bedarf gestalten.

Bei einstufigen Gebldsen ist die Aufgabe verhiltnism#Big leicht durchzufiibren.
Mehrstufige Kompressoren erhalten meistens Gruppen mit gleichen Abmessungen
der Laufrider und der Diffusoren. Man kann nun die Leitschaufelregelung be-
niitzen, um die Offnungen jedes Rades einer Gruppe entsprechend der fortschreiten-
den Verdichtung verschieden einzustellen, und erhilt so eine Feineinstellung inner-
halb einer Gruppe gleicher Rider.
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Diese Korrektur gilt fiir den normalen Betriebspunkt. Da aber alle Leitrader
gegen die Nullférderung zu gleichzeitig fast geschlossen sein miissen, haben die
Verstellringe der Einzelrdder in der gleichen Zeit verschieden groBe Wege zuriick-
zulegen.

Diesen Forderungen geniigt die von Brown, Boveri & Cie. geschaffene Ein-
richtung (DRP. Nr. 338721). Jeder Schaufelkranz erhilt eine besondere Hilfs-
maschine @ (Abb. 251 bis 254), deren Steuerschieber b von einem Reglerkolben e

entgegen der Wirkung der Feder f verstellt wird. Jeder Steuerschieber b wird in
der Achsrichtung zwangslidufig und ohne gegenseitiges Spiel mitgenommen, ist aber
fir sich von der Wirkung thermischer Ausdehnungen befreit.

Der auf den Reglerkolben e wirkende Oldruck stebt unter dem EinfluB des
Kompressors; zu diesem Zweck wird die friiher beschriebene Vorsteuerung mit
Membrankolben beniitzt. Die obere Seite 5 des Kolbens steht nach auBen offen,

die untere Seite ist durch
Leitung 4 mit dem Saug-
stutzen des Kompressors ver-
bunden. Der am Membran-
kolben hiéngende Vorsteuer-
schieber s 6ffnet oder schlieBt
die Leitung 1, die zum Regler-
zylinder e fiihrt, sobald sich
der Druck im Saugstutzen
andert; damit verdndern auch
e und b ihre Lagen. Um eine
gewisse Verzogerung in dieser
Wirkung zu erhalten, ist in
die Luftleitung 4 ein kleiner
Windkessel w geschaltet.

Die Hilfsmaschinen a sind doppelwirkend und stehen unter dem konstanten Druck
der Olpumpe, den Riickflu des Oles besorgen die Leitungen 2.

Das Druckol tritt bei Verkleinerung der Liefermenge auf die Vorderseite des
Kolbens, damit sich die Diffusorschaufeln schliefen. Jeder Kraftkolben ist mit
einer Riickfiihrung versehen, und zwar folgt die Schieberbiichse g (Abb. 253) dem
Steuerschieber nach, sobald der Kraftkolben in Bewegung kommt. Zu diesem
Zweck befindet sich an der herausragenden Kolbenstange eine Fiihrung %, die dem
Drehhebel d den notigen Ausschlag zur Verschiebung der Biichse g erteilt.

Der Hub jedes Kraftkolbens ldft sich den besonderen Verhéltnissen der be-
treffenden Stufe anpassen, obschon alle Steuerschieber den gleichen Verstellweg er-
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halten. Dies wird erreicht, indem die zur Zylinderachse schrig gestellten Schlitze
h in ihrer Neigung verstellt werden. Ist die Fiihrung parallel zur Achse gerichtet,
so findet keine Riickfithrung statt; steht dagegen die Fiihrung % unter 459 so ist
bei gleicharmigem Hebel der Biichsen-

hub gleich dem Kraftkolbenhub. Mit

der Riickfithrung 1a8t sich somit jeder

Leitschaufelring den besonderen Betriebs-

verhiltnissen anpassen.

Bei Verwendung einer Vorsteuer-
einrichtung kann die Kennlinie von der
Leitschaufelregelung selbsttétig derart
beeinflut werden, daB von einem Punkt
K an die Kennlinie ungefihr geradlinig
gegen die Nullférderung abfillt. In
Abb. 255 sind solche Kennlinien fiir
verschiedene Drehzahlen gezeichnet
unter Voraussetzung des Antriebes durch
Dampfturbine.

Soll beispielsweise der Druck konstant
erhalten bleiben (Strecke 4A—B—K"),
so 1aBt sich dies durch alleinige Ver-
minderung der Drehzahl von 105 auf
97 v. H. des normalen Wertes erreichen
(Strecke 4 BK'”), wobei das Foérdervolumen von 135 auf 75 v. H. des normalen
Betrages abnimmt. Nun setzt zur Vermeidung des Pumpens die Leitschaufel-
regelung ein, wobei gleichzeitig die Drehzahl wieder erhdht wird (Strecke K" C);
dadurch ist der Kompressor imstande, mit sehr kleinen Volumen zu arbeiten.

In Abb. 255 sind auch die Verdnderungen des Energiebedarfes zur Dar-
stellung gebracht. Die parallel laufenden Linien N, N’, N”, N geben die ein-
geleiteten Energien, wenn der Druck nach den entsprechenden Kennlinien verliuft,
die gekrimmte Linie N—M—N, entspricht
der eingeleiteten Leistung bei Regelung auf
konstanten Druck.

Die vorteilhafte Wirkung der beschriebe-
nen Regelungsart ist in Abb. 256 fiir eine
Maschine mit unveréinderlicher Drehzahl sicht-
bar. Hier sollen die Parabeln 40, B'O, C'O
als Gegendruckkurven angesehen werden. Im
Betriebspunkt 4 sei der Hochstwert des Wir-
kungsgrades erreicht. Nimmt die Liefermenge
ab, so ist ohne Leitschaufelverstellung B’ der
neue Betriebspunkt und der Wirkungsgrad ge-
méB dem Verlauf der Kurve # gesunken. Setzt aber die neue Regelungsart ein, so
gilt fiir eine bestimmte Verengung der Kanile die neue Kennlinie ' und die neue
Wirkungsgradkurve 7. Der Betriebspunkt gelangt nun nach B und die Maschine
lauft mit dem groBten Wirkungsgrad fiir diese Stellung, er ist nur wenig kleiner
als der Wirkungsgrad fiir den Betriebspunkt 4.

Die konstruktive Ausbildung der Drehschaufeln und ibr Einbau in den Diffusor-
ring wird von Brown, Boveri & Cie. derart vorgenommen, da8 jede Schaufel gleich-
zeitig eine drehende und eine fortschreitende Bewegung erhalt (Abb. 257) (DRP.
Nr. 337179). Jede Schaufel ist aus einem Stiick mit ihrem Hebel & hergestellt; das
#uBlere Ende des Hebels greift als Zahn in die Liicke des Verstellringes r und wilzt

Ostertag, Kompressoren. 3, Aufl. 16
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sich darin ab. Der Ring r liegt nur auf den Koépfen der Hebel % auf und ist sehr
leicht zu drehen.
Zur Lagerung der Hebel dient der innere feste Ring g, er bildet zugleich die
Begrenzungsfliche fiir den Leitkanal, so daB die Hebel 2 nicht im Luftstrom liegen.
Wie aus diesen Entwicklungen hervor-
geht, ist es leicht moglich, die beschriebene
Regelung auch derart zu verwenden, daf
der Gebldsedruck am Ende einer langen
Leitung konstant bleibt, der Enddruck am
Austritt aus der Maschine mufB§ alsdann
mit wachsender Fordermenge entsprechend
der zunehmenden Rohrreibung steigen.

86. Regelungseinrichtungen auf konstante Liefermenge.

Zum Betrieb der Hochiofen und der Kuppelofen sind Geblése notig, deren Rege-
lung eine gleichbleibende Windmenge selbsténdig einstellen soll. Der zu iiberwindende
duBere Widerstand ist je nach der Beschickungssidule verdnderlich, die Luftmenge
zum Einschmelzen eines bestimmten Einsatzes soll dagegen unverénderlich bleiben.

Allgemein ist die Aufgabe dadurch losbar, daB eine kleine zuldssige Anderung
der Liefermenge in eine Druckinderung umgesetzt wird, die den Energiezuflul
zum Motor verstellt. Besonders einfach gestaltet sich die Vorrichtung bei Antrieb
durch eine Dampfturbine. Auch bei dieser Regelungsart steht der DampfzufluB
unter dem EinfluB zweier Organe. Das eine ist der iibliche Fliehkraftregler, der hier
nur die héchste Drehzahl begrenzt, das andere Organ ist der federbelastete Kolben,
dessen Lage durch eine Anderung der Liefermenge verschoben wird. Gegeniiber
der Regelung auf konstanten Druck besteht nun die Verschiedenheit nur darin,
daB die eine Kolbenseite unter dem statischen Verdichtungsdruck steht, wihrend
dieser Druck auf der anderen Seite durch den dynamischen Teil vergrofert wird,
wie er durch Einsetzen eines Pitotrohres in die Leitung erhéltlich ist. Die Feder
hebt daher nur den dynamischen Anteil auf, der sich proportional dem Quadrat
der Liefermenge #ndert. Eine kleine Zunahme der Liefermenge leitet daher eine
Bewegung des Hilfskolbens ein, wodurch der Dampfzuflu3 gedrosselt wird.

Da die Geschwindigkeitshéhe in der Leitung gegeniiber den auftretenden Pres-
sungen ungemein klein ist, hat es sich als zweckmiBig gezeigt, die dynamische
Druckhdhe durch starke oder mehrfache Einschniirungen der Forderleitung zu
vergroBern, wie dies die unter dem Namen Venturimeter bezeichneten Mef-
einrichtungen zeigen.

Eine solche Aufgabe hat der sog. Multiplikator von Rateau, Bauart Gute-
hoffnungshiitte, Oberhausen (Abb. 258). Das Saugrohr besitzt eine Einschniirung
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(800/450 mm), wodurch an jener Stelle ein Unterdruck entsteht. Dort endigt die
Miindung eines zweiten Rohrstiickes, das an seiner Einschniirung (180/100 mm)
einen bedeutend kleine-
ren Druck aufweist. Das
Verfahren wiederholt sich
zum drittenmal, um einen
recht groBen Druckunter-
schied hervorzubringen,
der sich mit der Liefer-
menge empfindlich &n-
dert. In Abb. 259 erkennt
man die Ausfithrung der
Diise, in Abb. 260 ist das
Gesamtbild dargestellt.
Der mit dem Einbau
dieser Vorrichtung ver-
bundene Widerstand ist
gering, zumal nur ein
kleiner Teil der ganzen
Liefermenge diese Druck-
und Geschwindigkeitsénderungen erfihrt. Nach Messungen bei verschiedenen
Anlagen betrug er bis zu 25 mm WS.
Der vom Multiplikator erzeugte Unterdruck kann wie bei jedem andern Ven-
turimeter mit Vorteil zum Messen der Liefermenge benutzt werden. L&B3t man
den Unterdruck auf ein Quecksilbervakuummeter wirken, so erhidlt man durch die

Abb. 260.

Eichung der Skala ein bequemes und genaues Mittel, um die Liefermenge un-
mittelbar abzulesen. Bei einer Lieferung von 1000 cbm/min entspricht eine Queck-
silbersdule von 1 mm einer Luftmenge von etwa 10 cbm/min; diese MeBmethode
ist also sehr genau, besonders auch deshalb, weil sie von Abnutzungen in der
Maschine unabhéngig ist. Im Hochofenbetrieb ist es von groBer Wichtigkeit, in
jedem Augenblick die Liefermenge zu kennen.

16%
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Bei Kolbengebldsen wird die Luftmenge aus dem Zylindervolumen und der
Hubzahl berechnet unter Annahme eines Liefergrades, der aber vom Betriebszustand
der Maschine abhiéngt. Man ist daher nicht immer sicher, ob die berechnete Menge
mit der wirklich gelieferten iibereinstimmt.

Die von Brown, Boveri & Cie. fiir Turbogeblise gebaute Regelungsvorrichtung
auf konstantes Volumen ist in Abb. 261 im Schema gezeichnet und dabei Dampf-

turbinenantrieb vorausgesetzt. Das
DampfeinlaBventil D wird in be-
kannter Weise durch den Hilfskolben
K gesteuert, dessen untere Seite
Druckdl erhélt. Durch zwei verschie-
dene Einfliisse entsteht eine Druck-
verminderung unter dem Kolben K;
die eine erfolgt durch den Flieh-
kraftregler R in der bei allen Dampf-
turbinen iiblichen Weise, indem die
Biichse C bei zunehmender Dreh-
zahl abwiérts gezogen und dadurch
Ol abgelassen wird. Den gleichen
Zweck verfolgt der Vorsteuer-
schieber s, der am Membrankolben
b hingt. Beide Seiten dieses Kol-
bens sind in der in Abb. 261 sicht-
baren Weise durch Leitungen 4 und
5 mit dem Druckrohr des Gebléses
verbunden.

Nimmt das Férdervolumen etwas zu, so erhoht sich der Uberdruck iiber dem
Membrankolben, der Schieber 8 geht abwirts und 148t etwas Druckél aus der Leitung J
entweichen, so da das EinlaBventil D sich gegen den Sitz zu bewegt und den
Dampfeintritt stirker drosselt. Dadurch vermindert sich die Drehzahl und die
Liefermenge kommt wieder auf den alten Betrag. Fiir diese Regelung kann man
dasselbe Modell der Vorsteuerung beniitzen wie bei der Steuerung des Ausblase-
ventils Abb. 238, wobei der Druckkolben a wegfillt.

87. Regelungsvorrichtungen fiir Parallelbetrieb.

Wie bereits erwihnt, sind die labilen Bewegungs-
zustéinde besonders unangenehm fiihlbar, wenn ein
stillstehendes Gebldse zu einem bereits im Betrieb

' befindlichen angeschlossen werden soll. Dieselben
Erscheinungen treten auf, wenn der in Tatigkeit zu
setzende Kompressor Luft in einen Behiilter pressen
soll, der bereits unter dem vollen Druck steht.

Die Zuleitung zu diesem Behilter verlangt ein
Riickschlagventil, das sich erst 6ffnet, wenn der Druck
im Geblise mindestens auf denjenigen im Behélter
gestiegen ist. Vor Erreichung dieses Druckes wird
keine Luft geférdert, sie flutet hin und her und die
Maschine erwdrmt sich nutzlos.

Man erkennt den Grund dieser Erscheinung aus der Kennlinie (Abb. 262). Der
Kompressor soll gegen den Druck p, im Windkessel arbeiten und verlange dazu
die Drehzahl n,, der einer gezeichneten Kennlinie entspricht. Wird die Maschine
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in Gang gesetzt, so erreicht sie bei normaler Drehzahl m, und geschlossenem
Schieber hochstens den Druck p, (Abschnitt auf der Ordinatenachse). Ein Zu-
schalten ist daber noch nicht méglich, sondern die Drehzahl muB weiter auf =,
erhoht werden (Punkt E),
damit der erzeugte Druck
etwas hoher ist als im
Windkessel. Nun beginnt
sich das Riickschlagventil
zu heben und der Kom-
pressor fingt an, Druck-
luft in den Windkessel
zu fordern. Wie die Kenn-
linie zeigt, hat dies eine
sofortige weitere Druck-
steigerung zur Folge; sie
bringt in Verbindung mit
der einsetzenden Liefe-
rung eine VergroBerung
des Energiebedarfes und
eine Verlangsamung der
Motorbewegung hervor.
Der Druck sinkt daher wieder etwas gegen den Anfangswert zu, bis die fortschreitende
Forderung von neuem ein Anwachsen des Druckes bedingt. Der Kompressor be-
findet sich demnach in einem labilen Zustand, bei dem ein fortwihrendes Schwanken
des Druckes auftritt;
erst nach Uberschreiten
der kritischen Liefer-
menge treten stabile
Verhéltnisse in der For-
derung auf.
Diese Erscheinungen
beim  Parallelschalten
von Geblisen lassen sich
vermeiden, wenn das
Riickschlagventil in Ver-
bindung mit dem Aus-
blaseventil gesetzt wird,
wie dies bereits im vori-
gen Abschnitt erklart
worden ist. Es seien
nun noch einige andere
Hilfsmittel genannt, die
denselben Zweck er-
fiillen.
Sollen zwei verschie-
dene Gasarten verdichtet
und derart gemischt werden, da8 das Mischungsverhiltnis trotz verdnderlichem Be-
darf der Mischung stets dasselbe bleibt, so kann hierzu der frither beschriebene
Multiplikator beniitzt werden. Zu diesem Zweck wird in jeden Gasstrom ein Multi-
plikator eingesetzt und dessen engste Stelle mit je einer Seite eines Hilfszylinders
verbunden. Dieser Zylinder enthilt zwei bewegliche Kolben, jeder derselben ist
der entsprechenden Druckverminderung unterworfen.
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Bei der von Rateau vorgeschlagenen Anordnung (Abb. 268) saugt der Kom-
pressor K, eine Gasart an und driickt sie in die Saugleitung eines zweiten Kom-
pressors K,, der das Gemisch fortdriickt. Die Gasleitungen von den beiden Multi-
plikatoren M, und M, fiihren zum Regelungszylinder Z. Eine Anderung der
Liefermenge besorgt, wie gewohnt, ein Drosselschieber in jeder Saugleitung; jeder
Multiplikator erhélt eine Umlaufleitung mit verstellbarer Klappe, um seine Wir-
kung dem Bediirfnis anpassen zu kénnen.

Eine Zusammenstellung zu demselben Zweck zeigt die Anordnung Abb. 264,
die der Firma Escher, Wyss & Cie. geschiitzt ist. Soll der Kompressor 4 zum
Kompressor B parallel geschaltet werden und z. B. halb so viel Luft liefern als B
so werden die Saugstutzen beider Maschinen mit dem Hilfszylinder H verbunden,
so daB der Kolben bei gleichem Unterdruck in den beiden Saugstutzen in der
Mittellage bleibt. Dieser federbelastete Kolben dient zur Betatigung der Steuerung S
fir den normalen Hilfsmotor M, der das HaupteinlaBventil D der Dampfturbine
verstellt. Wachsen beide Fordermengen gleichméBig, so vergroBert sich der Unter-
druck auf beiden Seiten des Hilfskolbens, der sich nicht bewegt. VergroBert sich
aber aus irgendeinem Grunde vorerst nur die Liefermenge des groBSen Kom-
pressors B, so sinkt der Druck unter dem Kolben H, die Steuerung S wird ab-
wirts gezogen und bewirkt ein Heben des DampfeinlaBventils D. Der zweite Kom-
pressor kann nun seine Liefermenge ebenfalls vergroBern, der Druck iiber dem
Hilfskolben sinkt und bringt dadurch den Kolben wieder in seine Mittellage
Durch diese Bewegung wird aber die Turbinensteuerung und das Dampfventil in
der neuen Lage festgehalten, bis sich die Fordermenge im ersten Kompressor von
neuem éndert. Jedem andern Beharrungszustand von 4 schmiegt sich demnach
ein solcher fiir B an bei nahezu gleichbleibendem Verhéltnis der Liefermengen.

Bei parallel arbeitenden Gebldsen
sind Riickschlagklappen in den Druck-
leitungen unentbehrlich; sie miissen zu-
folge der grofien Rohrdurchmesser und
der bedeutenden Kraftwirkungen mit

Abb. 265. Abb. 266.

besonderer Sorgfalt entworfen werden. Die fiir Wasserleitungen gebrauchlichen
Klappen lassen sich meistens nicht verwenden.

Wie bereits betont, wird die Klappe in Verbindung gebracht mit dem AblaB-
ventil, sie kann aber auch unabhéngig davon eingebaut werden. In Abb. 265 ist
eine Klappe nach Bauart Brown, Boveri & Cie. in Baden abgebildet, die fiir
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kleinere Rohrdurchmesser gebraucht wird; Abb. 266 zeigt eine zweiteilige Klappe
fiir groBe lichte Weite. Diese Klappen sind mit Luftbremsen versehen, um Schlige
abzuschwiichen, die bei raschen Bewegungen entstehen kénnen.

C. Ausgefithrte Turbokompressoren.

88. Brown, Boveri & Cie. A.-G. Baden (Schweiz).

Im Abschnitt iiber die Regelungsvorginge ist bereits die groBe Anteilnahme
dieser Firma an der Entwicklung der Turbokompressoren erkennbar. Dieser Erfolg
pragt sich auch in den iibrigen Einzelheiten und im Aufbau ganzer Aggregate aus,
woriiber im folgenden berichtet werden soll.

Von maligebendem EinfluB auf die Wirkung der Druckbildung ist die Kon-
struktion des Laufrades (Abb. 267 und Abb. 268). Die Radscheibe ist auf besonderer

Abb. 267.

Nabe aufgenietet, die Deckscheibe auf der Saugseite erhilt an ihrem inneren
Umfang einen aufgenieteten starken Stahlwulst, der mit eingedrehten Nuten fiir
die Labyrinthdichtung versehen ist. An den nach riickwirts gekriimmten Schaufeln
sind auf den Seitenflichen Nietbolzen angefrist, die zur Verbindung der beiden

Abb. 268.

Scheiben dienen. Die Schaufelzahl ist so gewéhlt, daB die Kanile geniigend lang
ausfallen und sich nur ganz allméhlich gegen den &#uBeren Umfang zu erweitern,
wodurch giinstige DurchfluBverhiltnisse geschaffen werden.

Den Zusammenbau der Elemente zu einem dreistufigen Geblise zeigt Abb. 269.
Dieser sog. Gassauger (700 cbm/min, 3000 Uml./min) erzeugt einen Unterdruck von
1700 mm WS. Zum Ausgleich des Achsdruckes dient ein mitlaufender Kolben,
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dessen Aullenseite mit dem Saugstutzen verbunden ist. An den tiefsten Stellen
befinden sich AblaBrohre fiir Wasser und Teer, sie filhren zum selbsttétig wirken-
den Abscheider.

Die Gehduse mehrstufiger Maschinen sind in der wagrechten Mittelebene ge-
teilt, alle Rohre schlieBen am unteren Statorteil an, damit der obere leicht ab-
hebbar ist. Die Wellen werden starr ausgefiihrt, fiir die beschriebenen Gassauger
betriagt die kritische Drehzahl 4200 Uml./min.

Das AuBlere eines derartigen Gebldses mit der seitlich angehangten Dampf-
turbine ist in Abb. 270 sichtbar (400 cbm/min, 3300 bis 3750 Uml./min, 0,35 bis

0,5 Atm. abs. Saugdruck). Im Vordergrund ist die Regelungsvorrichtung auf kon-
stanten Luftdruck mittels Quecksilber-Schwimmer zu erkennen. Lagerkérper und
Gehéuseunterteil sind zu einem kriftigen Ganzen vereinigt.

Fiir Hochofengeblidse mit ihren groBen Liefermengen und maBigen Enddriicken
empfiehlt sich die Gabelung der Saugleitung und Einfiihrung der Luft von beiden
Stirnseiten. Diesen Aufbau zeigt Abb. 271 (700 cbm/min auf 0,7 at. Uberdruck,
2900 Uml/min). Fiir vorliegenden Zweck hat es sich als niitzlich gezeigt, die beiden
(Gebléiseseiten nicht nur parallel, sondern auch hintereinander arbeiten zu lassen
Abb. 272 und 273). Das spiralformige Druckgehduse erhdlt in der Mitte eine senk-
rechte Scheidewand und der Druckstutzen eine Verbindung mit dem einen Saug-
robr. Eine stellbare Klappe schlieBt entweder das Verbindungsrohr oder die eine
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Hilfte des Druckrohres; in letzterem Fall ist noch die Klappe im Saugrohr zu
schlieBen, um die beiden Héilften hintereinander zu schalten. Damit ist es mog-
lich, beim Hingen des Hochofens den verlangten hoheren Druck zu erreichen,

Abb. 270.

ohne die Antriebsmaschine stark zu iiberlasten. Die Kennlinien eines solchen
doppelseitigen Gebldses (Abb. 274) enthalten Kurven gleichen (adiabatischen) Wir-
kungsgrades und den Energiebedarf bei verschiedenen Drehzahlen.
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Das in Abb. 275 dargestellte Geblise zur Verdichtung von Kohlensdure
(60 cbm/min auf 4 Atm. Uberdruck, 4200 Uml./min) zeigt den Zusammenbau mit der
Antriebsturbine im Schnitt. Diese Gegendruckturbine von 80 PS erhilt Dampf von
12 Atm. abs. und 300° und gibt ihn mit 3 Atm. wieder ab. In jeder Stufe des Ge-

blises wird Wasser eingespritzt, um das Innere von Niederschligen zu reinigen.
Zum Ausgleich des Achsdruckes ist eine der Firma geschiitzte Vorrichtung gebaut,
bestehend aus einer Scheibe, die an ihren beiden Seiten konisch verlaufende Laby-
rinth-Dichtungen besitzt. Die Scheibe lduft zwischen dem ruhenden Gehéuseteil
und der von auBen verstellbaren Biichse. Vom letzten Laufrad her wirkt der

Spaltdruck auf die Scheibe und
pflanzt sich stark vermindert
auf die andere Seite fort. Sobald
sich die Welle dadurch etwas
nach rechts verschiebt, erweitert
sich der Durchgangsquerschnitt
auf der linken Seite und ver-
engt sich rechts, wodurch sich
der Druck links vermindert
und rechts vermehrt, bis die
Welle wieder in ihre vor-
herige Stellung zuriickgekehrt
ist. Die Verschiebung ist duBlerst
gering.

In neuerer Zeit wird die
Spiilluft groBer Zweitakt-Diesel-
motoren in einstufigen Gebldsen
hergestellt, die unmittelbar mit
Elektromotor gekuppelt sind.
Dadurch entsteht eine bedeu-
tende Platzersparnis und ein
einfacher Betrieb. Dieser Vor-

teil ist namentlich bei Schiffsmotoren ins Gewicht fallend. Abb. 276 zeigt die
sehr gedringte Anordnung, die fiir Unterseeboote gebaut worden ist; Abb. 277 gibt
die Kennlinien fiir ein solches Gebldse (300 cbm/min auf 1,3 Atm. abs. 3200 Uml./min,
Energiebedarf 195 kW) mit den isothermischen Wirkungsgraden und der auf-

genommenen Energie.
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Die vielstufigen Hochdruck-Kompressoren in ihrer jetzigen Bauart sind in den
Abb. 278 und 279 ersichtlich. Die gezeichnete Maschine ist einer der gréfSten Turbo-
kompressoren, deren Réder in einem einzigen Gehduse gefaBt sind und zwischen

Abb. 276.

zwei Lager laufen. Die Leitschaufeln sind in besonderen Kridnzen gegossen und
in das Gehiduse eingesetzt. Zwischen Laufrider und den Leitschaufelkréinzen ist
ein breiter radialer Spalt angeordnet. Der Axialschub wird durch einen Kolben
mit Labyrinth-Dichtung aufgenommen, auBerdem befinden sich auf beiden Seiten

des einen Lagers Kdmme, die sich auf Drucksegmente am Lagerkorper stiitzen.
Zur gleichm#Bigen Verteilung des Druckes iibertragen die Segmente ihre Kréfte
mittels Kugeln auf die Lagerkorper

Besondere Beachtung verdient der Bau des Gehduses mit den Zwischenkiihlern,
die nach der ersten, zweiten und dritten Gruppe des 11stufigen Kompressors ein-
gesetzt sind. Um das Kiihlwasser von den eigentlichen Kompressionsraumen fern
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zu halten, sind die Kiihler paarweise schriag seitlich an das Gehduse angeschlossen.
Sie sind daher leicht zuginglich und konnen geniigend gro ausgefiihrt werden,
um eine gute Kiihlwirkung zu erzielen. Die Zu- und Abfiihrung der Luft erfolgt

in besonderen Riumen, die sich um die Radgruppen legen, so daB die Kiihler
keine Verlingerung der Lagerentfernung verursachen.

Die Unterteilung des Kiihlers jeder Gruppe in zwei Hilften erlaubt die Reini-
gung jeder Halfte wihrend des Betriebes wenigstens auf der Wasserseite der
Kiihlflache.

Fiir die Rohrbiindel werden meistens runde Messingrohre verwendet, die in
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dicke Bronzebdden eingelotet und mit Dorn nachgedichtet werden. Der obere
Boden mit der zugehorigen Wasserkammer ist mit dem Zylinder fest verschraubt,
der untere dagegen mit seinem runden Endstiick in einer Stopfbiichse gefiihrt.
Man darf auch beide Boden fest einklemmen, wenn die Rohre etwas ausgebogen
werden, um der Liéngenausdehnung Rechnung zu tragen.
Die Befesti-

gung durch Lo-
ten gestattet, die
Rohre eng anein-
ander zu setzen,
damit die Luft
mit  geniigend
groBer Geschwin-
digkeit  durch-
stromt und die

Kiihlwirkung
steigert. Bei Kiih-
ler mit ovalen
Robhren  stromt
die warme Luft
von oben nach
unten in die erste

Biindelhailfte,
kehrt unten in
einer Aussparung
des Gehduseman-
tels um und flieBt
durch die zweite
Halfte oben ab,
wo daskalte Was-
ser in die erste
Rohrgruppe ein-
gefiihrt wird. Das
Wasser  durch-
stromt die Rohre

gruppenweise
mit mehrmali-
gem Richtungs-
wechsel, undzwar
zuerst in der
zweiten  Kiihl-
biindelhilfte, um
die Gegenstrom-
wirkung zu wahren. Bei Kiihlern mit runden Roéhren flieBt die Luft ohne Rich-
tungswechsel durch den ganzen Kiihler.

Nach der beschriebenen Bauart sind vor kurzem in Baden drei Kompressoren
hergestellt worden, die wohl zu den groBten Maschinen dieser Art gehoren. Sie
sind fiir eine englische Kohlenzeche bestimmt. Jeder Kompressor empfingt die
gewaltige Luftmenge von 70000 cbm/h und bringt sie von 1 auf 7 Atm. abs. Der
Zylinderunterteil ist aus Abb. 280 ersichtlich und 1i8t die bedeutenden Abmessungen
des Stiickes erkennen, das 27000 kg wiegt. Das Gewicht des Rotors betriigt 7800 kg
und das des ganzen Kompressors 83000 kg.
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Der eine dieser Kompressoren ist vom Verfasser am 2. November 1921 auf
seine Leistungsfihigkeit untersucht worden; zu diesem Zweck wurde die Maschine
auf dem Versuchsfeld der Badener Fabrik aufgestellt und als Kupplung mit der
Antriebsturbine ein Torsions-Dynamometer der Firma Amsler & Cie., Schaffhausen,
beniitzt. Mit der ablesbaren Winkelverdrehung mi8t man das eingeleitete Dreh-
moment. Die Bestimmung der Drehzahl erfolgte mittels Zihlers, der seinen An-
trieb von der Hauptwelle aus mit Schreckeniibersetzung 1:10 erhielt.

Zur Messung der Ansaugemenge war vor dem Saugstutzen eine Diise (Ab-
rundung nach Normen V.D.I1) von 600 mm Lochdurchmesser angesetzt; der hinter
der Diise entstehende Unterdruck gibt das einstrémende Volumen (Diisenziffer 0,99).
Am SchluB der Versuche sind die beniitzten Instrumente, insbesondere Dynamo-
meter und Manometer einer Nacheichung unterzogen worden.

Die Mittelwerte der Ablesungen und die daraus folgenden Ergebnisse sind in
Zahlentafel 26 fiir zwei Hauptversuche zusammengestellt. Versuch I gilt fiir nor-
male Vollast mit 2890 Uml./min. Dabei wurde eine Menge von 19,4 cbm/sek an-
gesogen und das Druckverhéltnis 7,19 erzielt. Der gemessene Wirkungsgrad der
Energie-Umsetzung bezogen auf isothermische Kompression darf mit 70 v. H. zu
den giinstigsten Ergebnissen gezéhlt werden, die bis jetzt erreicht worden sind.

Zahlentafel 26.

Versuch I II

Barometerstand . . . . . . . ... ... kg/qm 10015 10015
Ansaugedruck abs, . . . . . . . ... L. ) 9717 9840
Enddruck im Druckrohr . . . . . . . . . kg/qem 6,98 6,65
Druckverhdltnis . . . . . . . . .. ... 7,19 6,76
Temperatur im Druckstutzen . . . . . . . °C 52,6 51,4
Temperatur vor Diise . . . . . .. ... ) 22,0 21,7
Unterdruck hinter Diise . . . . . . . .. mm WS 274 162
Ansaugevolumen . . . . . . . . ... cbm/sek 19,4 14,8
Ausgleichskolben Luftverlust . . . . . . . ” 0,240 0,239
» P e e e e e % 1,25 1,61
Drebzahl/min . . . . . .. . ... ... 2890 2713
Drehmoment am Dynamometer . . . . . . mkg 1752 1374
Leistung eingeleitet . . . . . . . . . . . kW 5195 3825
Isothermischer Wirkungsgrad . . . . %% 70,1 71,3
Wirme im Wasser abgefithrt . . . . . . . kW 4393 3220
Wirme in der Luft abgefiihrt . . . . . . ) 667 500
Wiérme der Lager . . . . . . . . . . .. ) 20 20
Wirmeleitung und Strahlung . . . . . . . ” 40 40
Summe der Wiarmen. . . . . . . . . .. ) 5120 3780
Unterschied Dynamometer-Wérmemessung . ” 75 45
” ” n . 0/0 1,44 1,2

Durch die Labyrinth-Dichtung des Ausgleichskolbens auf der Druckseite geht
etwas Luft verloren; sie wurde gefafit und mittels einer Ausfludiise gemessen.
Dieser Verlust betrigt bei Versuch I 1,25 v.H. der Ansaugemenge.

Zum II. Versuch wurde die Maschine auf kleinere Drehzahl eingestellt und die
Lieferung derart gedrosselt, dafl der Betrieb an der Pumpgrenze stattfand.

Eine Kontrolle der gewonnenen Ergebnisse ist durch Berechnung der ein-
geleiteten Leistung aus den erzeugten Warmen erhalten worden. Zu diesem Zweck
wurde die aus jedem Kiihler flieBende Wassermenge und ihre Temperaturzunahme
gemessen, ferner das in den Luftriumen der Kiihler abgeschiedene Kondensat
(siehe Abschnitt 69), damit der zur Kondensation nétige Warmeverbrauch abgezogen
werden kann. Beriicksichtigt man noch die mit der Druckluft abflieBende Warme,
ferner die Lagerreibung und die Wérmeleitung der Oberfliche und rechnet die
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Wirmen in Kilowatt um, so fiihren die Summen ganz in die Néhe der am Dynamo-
meter abgelesenen Leistungen, womit die beiden unabhingig voneinander gefiihrten
Messungen die Zuverldssigkeit der Unter-
suchung zeigen. In Abb. 281 sind die
Kurven fiir das Druckverhiltnis, die
eingefiihrte Leistung und fiir den iso-
thermischen Wirkungsgrad dargestellt.
Eine von Brown, Boveri in Vor-
schlag gebrachte und durch Patente ge-
schiitzte Anordnung (Abb. 282) bezweckt,
die Verluste der Radreibung zu ver-
mindern. Statt besonderer Réder fiir
jede Druckstufe sind mehrere Réider zu
einem einzigen Korper vereinigt. Er
besitzt nur zwei Seitenwiinde, die Reibung
verursachen, sie sind durch die Lauf-
schaufeln mit den Zwischenwéinden und
mit der Nabenscheibe verbunden. Die
Anordnung 148t sich auf mehr als zwei
Stufen anwenden, ferner kann ein gleiches Rad symmetrisch neben das bestehende
aufgekeilt und mit ihm entweder parallel oder hintereinander geschaltet werden.
Nun sind aber die nebeneinanderliegenden Stufen in den Spalten zwischen den
umlaufenden Winden 4 und den festen Wéinden B (Abb. 283) des anschliefenden
Gehduses sorgfiltig abzudichten, soll nicht der erhaltene Vorteil durch den Druck-
ausgleich wieder verschwinden.
Der Spalt s der gewGhnlichen
Anordnung (Fall I) mul mog-
lichst klein gehalten werden,
kann aber trotzdem den Ver-
lust zufolge des Druckunter-
schiedes p, — p, nicht geniigend
verhindern, fiir Labyrinth-
Dichtungen ist nicht Platz
genug vorhanden.
Dagegen 1iBt sich die
Stromungsenergie des an den
Wandungen flieBenden Gases
ausniitzen, um die Spaltverluste
zu vermindern. Verlduft z. B,
der Spalt schrig zur Wandung
(Fall II), und versetzt man
die Wandungen etwas gegen-
seitig, so bldst das Gas auf der
Seite des hoheren Druckes p,
iiber den Spalt hinweg und
iibt auf den Spaltinhalt eine Saugwirkung aus, wihrend der Luftstrom auf der
andern Seite der Wand in den Spalt hineinblidst und auf den Inhalt eine Druck-
wirkung ausiibt. Dieselbe Wirkung nach Art des Pitot-Rohres entsteht nach Aus-
fiihrung IIT und IV. In Fall V ist diese Wirkung fiir die Saug- und die Druck-
seite sowie fiir die Zwischenwand des Laufrades benutzt. Auf der Seite des groBeren
Cy®
29

Ostertag, Kompressoren. 3. Aufl. 17

2
Druckes wirkt demnach p, — -*-» auf der anderen Seite p, | %y. Im Grenzfall
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ist es moglich, daB diese beiden einander entgegengesetzten Driicke gleich grof3
sind, dann ist eine Stromung im Spalt vermieden.

Fiir kleine Liefermengen hat sich bis jetzt das Kreiselrad nicht verwenden
lassen. Nun sind aber auch bei kleinen Radabmessungen geniigend grofie Driicke

Abb. 284,

zu erzielen, wenn das Rad groBe Drehzahl erhélt (10000 bis 20000 Uml./min). Der
kleine #uBere Raddurchmesser gibt m#Bige Scheibenreibung und der Wirkungs-
grad ist befriedigend. Dabei wird auch der innere Durchmesser des Schaufel-

Abb. 285.

kranzes sehr klein, folglich 148t sich der Querschnitt am Eintritt nur unterbringen,
wenn die Welle diinn ausgefiihrt wird, so da sie nach Art der biegsamen Welle
von ,de Laval® iiber der kritischen Drehzahl lauft.

Ein kleines Gebldse dieser Art fiir 30 cbm/min und 18000 Uml./min zeigt
Abb. 284, der abgenommene Gehdusedeckel 1aBt Diffusor und Lagerung erkennen,
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die biegsame Welle mit Rad ist in Abb. 285 sichtbar. Diese Bauart eignet sich
hauptsdchlich zur Verdichtung der Dampfe in Anlagen von Wirmepumpen.

Wie bereits in Abschnitt 85 klar-

gelegt, ermoglicht die Regelung durch

Verstellen der Leitschaufeln eine

starke Verminderung der Forder-

menge ohne das Pumpen befiirchten

zu miissen. In Abb. 286 ist ein sol-

cher Leitschaufelkranz zu erkennen.

Die Leitschaufeln (Abb.287) ruhen

auf Ringen und greifen mit ihren

Kurbeln in Verstellungsringe ein,

Abb. 286. Abb. 287.

beide Ringarten miissen aus einem Stiick hergestellt werden, sie sind daher mit den
Laufrddern auf die Welle zu setzen, wie dies Abb. 288 zeigt, erst dann ist das Ganze
in den abgedeckten Unterteil des Gehéuses einzusenken.

Abb. 288.

Die Abb. 289 und 290 geben das AuBere eines kleineren Kompressors (100 bis

170 cbm/min auf 9 Atm. abs.), wobei die Steuerwelle mit den einzelnen Hilfsmotoren

sichtbar ist, die Wirkungsweise dieser Regelung ist in Abschnitt 85 erklirt. Neueste
17*



260 Turbokompressoren.

Abb. 289.

Abb. 290.
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Versuche haben gezeigt, daB die beabsichtigte Wirkung auch dann erreicht wird,
wenn nur eine Stufe in jeder Gruppe mit der Leitschaufel-Regelung versehen wird,
wodurch die Ausfithrung eine Vereinfachung
erfahrt.

In Abb. 291 sind die durch Versuche
aufgenommenen Kennlinien eines solchen
Kompressors mit den Wirkungsgradkurven
und der aufgenommenen Energie sichtbar.
Man erkennt, daB der isothermische Wir-
kungsgrad innerhalb des Regelungsbereiches
fiir konstanten Druck sich nur wenig dndert.
Die Versuche sind an einem Kompressor
mit 10 Réddern vorgenommen und die da-
bei erhaltenen Druckverhiltnisse als Ordi-
naten der Kennlinien aufgetragen. Fiir
ein konstantes Druckverhiltnis 7,25 liegt
der Regelungsbereich 4—B zwischen 582
und 358 cbm/min, wenn die Drehzahl von
3550 auf 3300 vermindert wird. Der Energie-
bedarf in Kilowatt bei der Regelung auf
den genannten konstanten Druck ist durch
die obere strichpunktierte Linie angegeben.

Von E'l-nzelhelten 'ver(.llent die Kupp- Abb. 991.

lung Erwdhnung, wie sie von Brown,
Boveri & Cie. fiir Dampfturbinenantrieb verwendet wird (Abb. 292 und 293). Die
beiden an den Wellenenden festsitzenden Kupplungsteile sind durch ein mit Klauen
eingreifendes Zwischenstiick derart gelenkartig miteinander verbunden, daB kleine
Verschiebungen der beiden Wellen nach jeder Richtung ohne EinfluB auf die
Lagerung bleiben. Solche Verschiebungen kénnen im Bergwerksbetrieb durch ein-
seitiges Senken der Fundamente leicht eintreten.

89. Allgemeine Elektrizititsgesellschaft Berlin.

Die Turbinenfabrik der A. E. G. Berlin hat ihre frilher mit Gehdusekiihlung
versehenen Kompressoren umgebaut und verwendet nur noch auenliegende Zwischen-
kiihler, wodurch die Reinigung erleichtert wird. Die Verdichtung erfolgt fiir End-
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driicke von 6 bis 9 Atm. abs. in 11 bis 12 Stufen, die in vier Gruppen unterteilt
sind, zwischen denen je ein Kiihler eingeschaltet ist. Innerhalb einer Gruppe

wird fiir jede Stufe das gleiche Laufrad verwendet.

Die Abstufung der Laufrad-
durchmesser, der Drehzahlen
und der Leistungen ist nach
D.R.P. 317774 so getroffen,
daB beispielsweise die Rider
der ersten Gruppe einer Type
fiir die zweite Gruppe der
nichstgroferen Type und fiir
die dritte Gruppe der iiber-
nichsten Type usw. ver-
wendet werden kénnen, wo-
mit sich eine erhebliche Ver-
einfachung in der Herstellung
erzielen laBt. Auf diese Weise
wird das ganze Gebiet von
5000 bis 40000 cbm/h durch
y»Normaltypen“ zusammen-
gesetzt, wobei das Leistungs-
verhéltnis benachbarter Ty-
pen 1:121 betrigt und die
entsprechenden  Drehzahlen
von 6000 bis auf etwa 3500
Uml./min sinken.

Die drei Zwischenkiihler
sind in einem besonderen,
unterhalb des Kompressors
liegenden Gehéduse vereinigt
und lassen sich bequem
reinigen, besonders da bei
der gewéhlten Bauart weite
Kiihlrohre verwendet werden
konnen.

Der Lingsschnitt Abb. 294
eines solchen Kompressors
(28000 cbm/h auf 8 bis 9 Atm.
abs.) zeigt die Zusammen-
setzung des Gehduses aus
drei Teilen mit seitlichen Ver-
schraubungen und den unten
liegenden  AnschluBstutzen
zu den Kiihlern. In Abb. 295
ist der Querschnitt mit den
Anschliissen an das Gehduse
der Kiihler zu erkennen.

Das in Abb. 296 dar-
gestellte Hochofengeblise

(50000 cbm/h auf 0,5 bis 1 Atm. Uberdr.) ist mit Mantelkiihlung ausgeriistet und
besitzt einen Ausgleichskolben hinter dem dritten Rad. Die Laufridder sind auf
schwach konischen Biichsen aufgezogen und auf beiden Seiten durch Muttern gegen Ver-
schieben gesichert. Dadurch kann jedes Rad in seiner Lage genau eingestellt werden.
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90. ,,Gutehoffnungshiitte“ A.V. fir Bergban und Hiittenbetrieb.
Oberhausen (Rheinland).

Von den Einzelheiten der Turbokompressoren dieser Firma ist in Abb. 297 das
fiir jede Stufe notige Konstruktionselement dargestellt, bestehend aus Laufrad und
den eng anschlieBenden Seitenwiénden mit dem Umkehrkanal. Die hohlen Winde
sind vom Kiihlwasser durchflossen, das durch innenliegende Rippen zu einem ge-
ordneten Aufsteigen von unten nach oben gezwungen wird; diese Ausbildung der
Ringkdrper ergibt eine grofle wasserberiihrte Kiihlfliche. In Abb. 298 ist ferner
die Labyrinthdichtung am Verstdrkungsring des Deckbleches auf der Saugseite
sichtbar sowie die Dichtung der Zwischenwinde an der Welle.
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Der Zusammenhang dieser Elemente zu einem Turbokompressor ist in Abb. 299
erkenntlich, worin insbesondere der grofe Durchmesser des Gehduses auffillt, der
mehr als das Doppelte des Laufraddurchmessers betrigt. Mit den dadurch ver-
fiigbaren groBen Kiihlflichen ist eine recht wirksame Warmeableitung nach jeder
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Stufe erreichbar, Die Kennlinien eines solchen Kompressors fiir ein Ansauge-
volumen von 30000 cbm/h auf 8 bis 9 Atm. abs. ist in Abb. 800 gegeben.

Fiir groBe Mengen und geringe Drucksteigerungen sind Turbogeblise nach
Bauart Abb. 301 in Gebrauch (90000 cbm/h, 1,65 Atm. abs.). Auch hier sind die
Seitenwinde in den Gehdusemantel besonders eingesetzt. Ein vierstufiger Gassauger
Abb. 302 u. 303 (Koksofengas, spez. Gewicht 0,47 cbm/kg, 30000 cbm/h, Druck-



Ausgefiihrte Turkokompressoren.

zunahme 1900 mm WS) besitzt
Laufrader mit beidseitigen
Labyrinthdichtungen, um den
Achsdruck aufzuheben.
Erfolgt der Antrieb eines
Geblidses mittels Dampfturbi-
nen, so kann die Drehzahl
hoch genug gewihlt werden,
um die erforderliche Druck-
zunahme in einer Stufe zu be-
wiiltigen. Bei sehr groflen
Liefermengen sind dann meh-
rere Riider mit symmetrischem

Doppeleinlauf parallel zu schal-
ten. Eine derartige Anlage
ist in Abb. 304 fiir eine Liefer-
menge von 180000 cbm/h ge-
zeichnet (DruckerhShung 1000
mm WS). Da die Schaufel-
breiten der Laufrider sehr
groB ausfallen, sind die Brei-
ten durch Radialbleche unter-
teilt; im Saugraum sorgen be-
sondere Zufiihrungsbleche fiir
einen geordneten Eintritt in
die einzelnen Abteilungen der
Rider.

267
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91. Frankfurter Maschinenbau
A.G., vorm. Pokorny & Wittekind.

Der Aufbau mehrstufiger Ge-
blise kennzeichnet sich durch die
besonderen Riickkehrkanile Abb.
805, die in den zylindrischen Ge-
hiusemantel eingesetzt sind; gegen
die Naben zu sind Einsatzstiicke
angeschlossen, die mit Schaufeln
zur Beeinflussung des Lufteintrittes
in die Laufrider versehen sind.

Die Riéder des zweistufigen
Geblidses Abb. 306 (833 cbm/min
von 1,0 auf 1,4 Atm. abs, 3000
Uml./min) sind aus Nabe und
Scheibe zusammengesetzt. Meistens
wird aber doch Nabe und Scheibe
aus einem Stiick Stahl geschmiedet,
auch die Deckelscheibe besteht mit
ihrem Ringwulst aus einem Stiick.
Diese in Abb. 305 gezeichnete Bau-
art gehdrt zu einem fiinfstufigen
Geblése (133 cbm/min von 1,0 auf
3,0 Atm. abs), das durch eine
Dampfturbine angetrieben wird
(6100 Uml./min). Die Réder aller
5 Stufen besitzen gleiche Durch-
messer (840 mm) und laufen daher
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mit einer Umfangsgeschwindigkeit von 224 m/sek; auBen betragen die Schaufelbreiten
der ersten drei Rédder 14 und der andern zwei Rider nur 9 mm.

Aus Abb. 307 ist die Bauart der Hochdruckkompressoren ersichtlich (9000 cbm/h,
8,5 Atm. abs,, 4900 Uml./min), deren Innenkiihlung der hohlen Zwischenwinde be-
sondere Beachtung verdient. Das ankommende Wasser wird unter dem Gehiuse
auf alle Zwischenwéinde gleichmiBig verteilt und steigt durch abschlieBbare Off-
nungen zu dem obenliegenden Sammelraum. Der WasserzufluB zu den einzelnen
Zwischenwénden kann durch Ventile eingestellt oder ganz unterbrochen werden,
um die Kiihlflichen wihrend des Betriebes zu reinigen. Die oberen AbschlieBungen
des Kiihlwasserumlaufes dienen gleichzeitig zur Entliiftung der Wasserkammern.

An einem derartigen Kompressor mit einer Ansaugemenge von 10000 cbm/h
auf 6 Atm. Uberdr. (oder 5000 cbm/h auf 5,5 Atm.) hat der Dampfkesseliiberwachungs-
verein des Bezirkes Dortmund die in Zahlentafel 27 enthaltenen Ergebnisse gefunden.
Zum Antrieb diente eine Frischdampf-Abdampfturbine. Fiir erste Dampfart gelten
die Versuche I und II, fiir letztere III und IV. Bei dieser Anlage wird der Ab-
dampf der Antriebsturbine fiir die Kondensation in die Zufiihrungsleitung des ar-
beitenden Abdampfes zur Hauptturbine geleitet.

Zahlentafel 27.

Nr. des Versuches 1| o 11 , v
Anfangsdruck der Luft . . . .. . . .. Atm. abs. 1,01 1,006 1,005 1,008
Temperatur der Luft im Saugstutzen . . . oC 31,5 30,4 29,4 29,9
Enddruck der Luft . . . ... . .. .. Atm. Uberdr. 6,0 6,0 6,1 6,1
Endtemperatur der Luft . . . . . . . . . °C 74,5 81,5 77,1 74,3
Ansaugevolumen . . . . . . . .. ... cbm/h 10128 11379 10831 10070
Drehzahl . . . . . .. .. .. ... .. 4360 4511 4471 4388
Dampfiiberdruck . . . . . . .. . ... Atm. 11,3 11,0 — —

D e e e e e e e e mm WS — — 136 173
Dampftemperatur . . . . . . . . . . .. °C 252 260 — —
Dampfdruck im Auspuffstutzen. . . . . . Atm, abs. 0,070 0,064 0,082 0,079
Dampfverbrauch . . . . .. . . . . .. kg/h 6852 7628 13942 12825
Dampfverbrauch auf 1 cbm Luft . . . . . kg 0,676 0,670 1,287 1,286
Adiabatisches Wirmegefille des Dampfes . keal kg 196 200 89 89
Dampfverbrauch auf Garantie umgerechnet kg 0,694 0,702 — 1,29
Dampfverbrauch garantiert . . . . . . . kg 0,8 — 1,4 14

92. C. H. Jaeger & Cie., Leipzig.

Die jetzige Bauart der Turbokompressoren dieser Firma ist durch den Léngs-
schnitt Abb. 308 gekennzeichnet, worin als besonderes Merkmal die Fiihrung der
Luft nach dem Verlassen der Laufrider hervorzuheben ist. Zwischen Radumfang
und Diffusor klafft ein radialer Spalt von betréichtlicher Breite. Das Deckblech
eines Laufrades liegt nicht in radialer Ebene, sondern verlduft kegelférmig nach
auBen zu, so daB die dort dem Rade entstromende Luft eine saugende Wirkung
auf den Raum zwischen Deckplatte und Wandung ausiibt und damit das Riick-
stromen in den Saugraum behindert. An der Seite der Nabenscheibe entsteht die
umgekehrte Wirkung, die austretende Luft staut sich etwas an der festen Wandung,
wodurch im Raum zwischen Radscheibe und Wandung sich eine Druckerhohung
bildet, damit Labyrinthdichtung am Wellenumfang einem kleineren Druckunter-
schied unterworfen ist.

Die Firma Jaeger & Cie ist nun auch zur Verwendung von Zwischenkiihlern
iibergegangen, die unmittelbar an beiden Seiten des Gehduseunterteils in senkrechter
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Stellung angeschraubt sind; ihre Oberteile ragen iiber Maschinenhausflur hervor
und die Rohrbiindel kénnen mit dem Kran herausgezogen werden.

Die Ausfiilhrung Abb. 309 ist bestimmt fiir eine Liefermenge von 15000 chm/h
auf 8 Atm. abs., der Antrieb erfolgt unmittelbar mit Elektromotor (2060 PS 2970
Uml./min), diese verhdltnisméBig kleine Drehzahl fiihrt zu vielen Stufen, die in
zwei Gehdusen untergebracht werden miissen. Jedes derselben erhdlt zwei Kiihler,
auBerdem ist zwischen Hoch- und Niederdruckgehiduse ein Kiihler eingeschaltet.

Erfolgt der Antrieb durch eine Dampfturbine Abb. 810, so liegen die verwend-
baren Drehzahlen zwischen 6000 fiir die kleinsten und 3500 fiir die groBten Aus-
filhrungen; alle Stufen konnen nun in einem Gehduse untergebracht werden. Der
Kompressor Abb. 310 hat drei Paare Zwischenkiihler. Die an dieser Anlage vom
Dampfkesselilberwachungsverein des Bezirkes Dortmund ausgefiihrten Abnahme-
versuche sind in Zahlentafel 28 enthalten.

Abb. 309.
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Eine Anlage mit 15000 cbm/h Ansaugevolumen, 7,5 Atm. abs. Enddruck,
4200 Uml./min; 1850 PS ergab die in Zahlentafel zusammengestellten Werte:

Zahlentafel 29.

Abb. 310.

93. Escher, Wyss & Cie. A. G., Ziirich.

Die Turbokompressoren dieser Firma haben seit der Einfithrung dieses Zweiges
eine stetige und eigenartige Entwicklung erfahren, wie sich dies bereits bei der
Besprechung der Regelungseinrichtungen gezeigt hat.

Wie aus den nachfolgenden Darstellungen Abb. 311 und 312 ersichtlich, sind
die beiden Deckbleche eines Laufrades genau symmetrisch zur Mittelebene ange-
ordnet und sind miteinander durch die U-formigen Schaufeln verbunden. Zufolge
dieser Symmetrie entwickeln die Fliehkréifte gleiche Beanspruchungen auf die beiden
kréftigen Ringe, die auf den Innenseiten der Bleche angenietet sind. Die Ver-
bindung des einen Ringes mit der Nabe erfolgt durch axial gerichtete Biichsen,
in denen Bolzen zur seitlichen Befestigung an den Naben stecken. Die Mittellinien
dieser Biichsen liegen genau auf der Trennungsfuge zwischen Nabe und Ring,

Ostertag, Kompressoren. 3. Aui, 18
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daher kann der ganze duBlere Teil des Rades mit den Ringen der radialen Aus-
dehnung frei folgen, nachdem die Schrumpfkraft der Ringe iiberwunden ist. Die
Biichsen dienen somit zur Ubertragung der Umfangskraft wie bei einer Kupplung.
Da die Nabe durch radiale Krifte nicht wesentlich beansprucht wird, sind keine
so hohen Anforderungen an die Giite des Materials zu stellen, als wie bei den
Blechen und Ringen.

Ein solches Laufrad zeigt das einstufige Gebldse Abb. 311, das zur Forderung
von Leuchtgas vom Gaswerk an die weit entfernten Verbrauchsstellen dient. Seine
Leistungsfahigkeit paft sich dem Bedarf in weiten Grenzen dadurch an, daB sich

die Drehzahl selbsttétig von 500 auf 4000 #ndert. Der Antrieb erfolgt durch eine
Gegendruckdampfturbine, die wie das Gebliserad fliegend auf der starren Welle
sitzt. Zwischen beiden Lagern befindet sich der Schneckenantrieb fiir die Olpumpe,
ferner der Sicherheitsregler, der den AbschluB des Dampfes besorgt, sobald die
Drehzahl die obere Grenze iiberschreiten will. Um die Wellenabdichtung gegen
Gasaustritt zu sichern, befindet sich zwischen den zwei inneren und dem &ufleren
Kohlenring eine Wasserkammer; der Druck wird darin so eingestellt, dal kein
Wasser in das Geblidse eintritt, sondern mit dem ganz geringen Gasverlust un-
schidlich durch die Leitung abfliet.
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Das zweistufige Geblise, Abb. 312, fiir Koksofengas (200 cbm/min auf 0,176 Atm.
Uberdruck) erhélt als Antrieb einen 140 PS-Drehstrommotor, dessen Drehzahl 1450
mittels Zahnradgetriebes auf 4100 fiir das Geblase erhoht wird.

Das Gehiduse mehrstufiger unge-
kiihlter Gebldse, Abb. 313, besteht aus
dem Saug- und dem Druckstutzen mit
den angegossenen Stirnwénden sowie
einer Reihe von Zwischenteilen, deren
Zahl um 1 Kkleiner ist als die Stufen-
zahl. Sie sind durch Schrauben zu
einem Mantel vereinigt; jeder dadurch
gebildete Zwischenraum nimmt einen
Diffusorkranz auf, der auf der einen
Seite die Leitschaufeln, auf der andern
die Rippen fiir die Riicklaufkanile
tragt (Abb. 313). Dieses GuBstiick ist
in Abb. 314 erkenntlich. Der Achs-
schub wird durch ein Drucklager auf-
genommen, dessen feste Linse kugel-
formig ausgebildet ist, damit sich die
Reibflichen senkrecht zur Drehachse
einstellen konnen.

In neuerer Zeit baut die Firma
Escher, Wyss & Cie. Verdampfungs-
anlagen, die insbesondere in chemischen
Betrieben groBe Verbreitung finden.
Der beim Eindampfen von Laugen
frei werdende Briidendampf wird ab-
gefangen und vom Gebldse angesaugt. Die erzeugte Druckerhohung muf} ausreichen,
um den Dampf durch die Heizschlangen des Laugenkessels zu schicken, wo er seine
Verdampfungswirme abgibt und in fliissigem Zustand wegflieBt. Dort wird also die
sonst ginzlich verlorene Verdampfungswirme nutzbar gemacht, zudem gibt der
Dampf den im Kompressor empfangenen Wirmewert der Kompressionsarbeit ab.

Abb. 314.

Abb. 316.

Ein solches fiinfstufiges Geblise fiir Wasserdampf zeigt Abb. 815 (29 cbm/min
auf 0,65 Atm. Uberdruck, Leistungsbedarf 58 PS), worin die verhiltnisméBig kleinen
Abmessungen auffallen. Zwischen Elektromotor und Gebldse befindet sich ein
Zahnradgetriebe, das die Drehzahl von 2350 auf 7650 erhoht.

Durch die Kompression wird der Dampf iiberhitzt. Will man zur Ersparung
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von Energie die Uber-
hitzung einschrinken,
80 kann man in die
Riickfiihrkanile zwi-
schen den Stufen etwas
Wasser (3 v.H.) ein-
spritzen, am besten in
feiner Verteilung als
Hohlstrahl. Dadurch
liBt sich eine Druck-
erh6hung (etwa 6 v. H.)
und eine Dampf-Ver-
mehrung erzielen (3—5
v. H.). Zur Einfiihrung
eignet sich das auf
dem Wege entstandene
Kondensat, das bereits
angewiarmt ist. Die
Menge des Wassers
muB derart eingestellt
werden, dal der ver-
dichtete Dampf hoch-
stens auf seine Satti-
gungstemperatur abge-
kiihlt wird.

Die neuen Hoch-
druck - Kompressoren
zeigen bemerkenswerte
Einzelheiten. Wie aus
Abb. 316 ersichtlich,
besitzt die Welle Ein-
drehungen zwischen je
zwei Sitzen von Lauf-
ridern, sie bilden die
inneren Begrenzungs-
flichen der Einlauf-
kandle. Diese Kanile
kénnen daher niher
an die Wellenmittel
herangeschoben wer-
den, als ohne Ein-
drehung der Welle.
Diese Anordnung ge-
stattet die Forderung
verhdltnisméaBig groBer
Mengen bei grofler
Drehzahl, ohne daf
die Welle unzulissig
geschwicht wird. Da
auch die AuBendurch-
messer kleiner ausfal-
len, vermindert sich
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die Radreibung, was besonders bei vielstufigen Kompressoren zur Geltung
kommt.

Eine besondere Neuerung ist in der Art der Kiihlung zu erkennen. Rings
um die Diffusorkrinze laufen parallel zur Achsrichtung Kandle mit S-formig ge-
kriimmten Querschnitten, die in einem Stiick aus hochwertigem GufB hergestellt
sind. Die Lingen der einzelnen GuBstiicke sind vorerst soweit beschrinkt, daB
der ganze Kiihler nur in 2—3 Teile zerfdllt. Durch die Formgebung der hohlen
Kiihlrippen wird eine gute Warmeiibertragung erzielt, sie wird erhoht zufolge der
bedeutenden Geschwindigkeit, mit der die Luft den Rippen entlang streicht, die
eine Fortsetzung der Diffusorschaufeln bilden. Diese Rippen sind mit kleinen

Wandstirken ausgefiihrt und haben trotzdem hohen Pres-
sungen standgehalten. Die Abb. 317 und 318 zeigen die
Art der Wasserfithrung: Ein- und Auslauf befinden sich
auf der Vorderseite, und zwar zu je einem Sechstel des
Umfanges gesondert und abschlieBbar, auf der gegen-
iiberliegenden Stirnseite des Gehéduses sind PutzlGcher
fiir die Wasserkammern angebracht.

Bei der dargestellten Konstruktion ist mit Sorgfalt
darauf Riicksicht genommen worden, daBl sich die ver-
schieden stark erwirmten Teile frei ausdehnen konnen;
insbesondere gilt dies fiir den Kiihlkorper, der um etwa
500 kilter ist als die anderen Teile. Deshalb ist der Kiihl-
korper nur auf einer seiner Stirnseite (am Druckstutzen-
deckel) fest mit dem Mantel verbunden, an den iibrigen
Tragstellen ist fiir eine geniigende Axialverschiebbarkeit
gesorgt. Auch beim GieBen des Kiihlkorpers kann sich
das Stiick wihrend des Abkaltens frei zusammenziehen,
GuBspannungen sind also nicht zu befiirchten. Der Platz-
bedarf des Kompressors ist gering, da die Kiihlung im
Gehduse selbst untergebracht ist. Zur Ubertragung des
Axialschubes ist wieder ein neuzeitliches Drucklager ver-
wendet (Ferranti-Lager).

94. Gebriider Sulzer A.-G., Winterthur.

Die Bauart der Turbokompressoren dieser Firma wird erkenntlich durch Abb. 319,
die den Lingsschnitt eines fiinfstufigen Kompressors zeigt. Er ist berechnet fiir
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eine Ansaugemenge von 6500 cbm/st und einem
Uberdruck von 5 m Wasserséule bei 3000 Uml./min
und wird durch einen Elektromotor angetrieben.

Von den Einzelheiten dieser Maschine zeigen
die Abb.320 und 321 das Leitrad mit der Art der
Befestigung im Geh#duse. Die Schaufeln des Lauf-
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rades (Abb. 322 u. 323) besitzen eine stetig verlaufende Kriimmung. Der Leitrad-
kranz ist auf der einen Seite am Gehéuse befestigt, an der anderen Seite lehnen
sich die Stahlblechschaufeln an die blank gedrehte Seitenwand.

Das Gehéduse besteht aus einzelnen verschraubten Elementen und ist in der
wagrechten Mittelebene geteilt. Die Wasserkiihlung ist derart eingerichtet, daf
jedes hohle Geh#useelement fiir sich kaltes Wasser empfingt, das von unten zuflieBt
und oben abgeleitet wird. Dadurch kann in jeder Stufe der Temperaturunterschied
zwischen Ein- und Austritt angendhert auf demselben Betrag erhalten bleiben.
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In Abb. 324 ist die Abdichtung der starren Welle auf der Druckseite abgebildet;
sie besteht im wesentlichen aus einer glatten Hiilse 4, die auf der Welle auf-
geschraubt ist, und einer mit WeiBmetall ausgegossenen Buchse B, die am Gehéuse
festsitzt. Im WeiBmetallfutter sind Rillen von 3 mm Tiefe und 2,5 mm Teilung
eingedreht. Das Futter umfa8t die umlaufende Welle mit 0,15 mm Spiel und
empfingt in der Aussparung C etwas Fett. Eine #hnliche Dichtung mit WeiB-
metallfutter besitzen auch die Zwischenwénde.

Das Traglager ist in den Abb. 325 und 326 dargestellt. Es wird mit Druckél-
schmierung versorgt, ebenso das Kammlager. Den Aufstellungsplan zeigen die
Abb. 327 bis 329 fiir zwei Aggregate. Uber die Versuche gibt Kurvenblatt Abb. 330
(S. 281) Auskunft, im iibrigen sei auf die Auswertung der Versuche Abschnitt 70

verwiesen.

D. Einige Konstruktionseinzelheiten der Turbokompressoren,

95. Uber Kiihlvorrichtungen.

Es sollen in diesem Abschnitt einige Mittel zur Kiihlung vielstufiger Kom-
pressoren besprochen werden, soweit dies nicht schon bei der Behandlung aus-
gefiihrter Turbokompressoren geschehen ist.

Wie die Berechnung der vielstufigen Kompressoren gezeigt hat, ist eine wirk-
same Kiihlung des Gases im Verlaufe des Verdichtungsvorganges von griBtem
Nutzen; der ProzeB8 kann nur dadurch der isothermischen Verdichtung genihert
werden. Fiir Hochdruckgebldse mit mehr als vier Stufen wird sich eine Kiihlung
stets lohnen.

Die Einrichtung hierzu ist verhdltnismaBig einfach, da das Gehduse des Kom-
pressors benutzt werden kann. Die Wiande zwischen den einzelnen Stufen werden
hohl ausgefiihrt, hiufig auch die Rippen oder Riicklaufschaufeln in den Kanilen
vom Diffusor einer Stufe zum
Eintritt in das folgende Rad,
wie dies in den vorangegange-
nen Abschnitten gezeigt wor-
den ist.

Fiir die Herstellung einer
guten Kiihlwirkung sind wie
bei den Zwischenkiihlern zwei
Umstéinde maBgebend, ndm-
lich die GroBe der Kiihlflichen
und zweitens die Art des
Wasserumlaufs. Das Wasser
soll mit moglichst groBer Ge-
schwindigkeit durchflieBen,
und es ist streng darauf zu
achten, daB sich keine toten
Réume bilden konnen, die vom Umlauf abgeschnitten werden und fiir die Kiihl-
wirkung beinahe verloren gehen.

Um die Kiihlfliche in den einzelnen Stufen méglichst zu vergréBern, wihlt
man als einfaches Mittel den Durchmesser des Gehsuses reichlich groB; man fithrt
also das Gas nach dem Austritt aus den Laufridern durch den Diffusor und von da
noch weiter radial auswiirts, als dies durch den Umkehrbogen notwendig bedingt ist.

Ein anderes Mittel zur VergroBerung der Kiihlfliche ohne merkliche Zunahme
des Platzbedarfs besteht im Einsetzen besonderer Kiihlrohre zwischen die einzelnen
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Stufen. Dazu konnen am besten die Riicklaufkanile benutzt werden, wie dies die
Ausfithrung von Késter zeigt (Abb. 331 u, 332). Die verdichtete Luft flieBt durch die
radial auf dem ganzen Umfang eingesetzten Rohre d gegen die Achse zu und tritt
durch das Ringstiick e in das folgende Rad. Das zum leichten Auswechseln der Kiihl-
robhre angeordnete Stiick e kann auch weggelassen werden, so daB die Rohre D
linger ausfallen. Das Wasser flieBt zunédchst durch die untere Hélfte des Gehéuse-

elements, wird dann durch die Umlaufleitung % in die obere Hilfte geleitet, von
wo es oben abflieBit.

Auswechselbare Kiihlrohre werden von C. H. Jager & Cie. in Leipzig vor-
geschlagen. Diese Rohre sind in konzentrischen Kreisen gebogen und in zwei
Kammern eingebordelt. Damit nun die kiirzeren innen liegenden Rohre anndhernd
dieselbe Kiihlwirkung aufweisen wie die d@uBeren Rohre, wird dafiir gesorgt, daB
der DurchfluBwiderstand in den verschiedenen Rohrgruppen ungefihr gleich gro

ist. Man erreicht dies durch Abteilen
der Wasserkammern, so daB Rohre
einzeln oder gruppenweise parallel ge-
schaltet werden. Das Wasser lduft zu-
erst durch ein Rohr mit kleinstem
Radius und schlieBlich in Parallel-
strom durch die drei Rohre mit grotem

Radius.
Einen Kiihler mit zwei konzentri-
schen hohlen Ringen 7, und r, zeigt der
Vorschlag von Junkers (Abb. 333
u. 334). Zwischen den beiden Ringen
sind zahlreiche diinne Metallplatten p
eingesetzt, die den Durchgangsquer-
schnitt der Luft nicht wesentlich verengen und die wenig Widersténde hervorrufen. Das
Zufiihrrobr e und das Ableitungsrohr ¢ miissen sehr genau symmetrisch liegen, wenn
beide Ringhélften links und rechts gleichméBig durchflossen werden soll. Das Ein-
setzen dieses nach Art der Rippenheizkirper gebauten Kiihlers erfolgt an Orten, wo
die Gasgeschwindigkeit groB ist, womit eine gute Ausniitzung der Kiihlfliche angestrebt
wird. In Abb. 333 ist das beschriebene Kiihlelement vor den Eintritt in ein Laufrad
eingebaut. Es kann aber auch hinter dem Rad angeordnet werden; dann wirken die
Kiihlplatten zugleich als Leitschaufeln und die Ringe 7, und , bilden die Seitenwinde.
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Eine andere VergroBerung der Kiihlfliche durch wérmeaufnehmende Winde
zeigen die Abb. 335 und 336. Beim Umkehren in den Riickleitungskanal durchfliet
die warme Luft eine Anzahl gekiihlter Wiénde oder Rippen, die schraubenférmig
gewunden sind (Abwicklung
Abb. 336) und die Luft ohne
nennenswerten StoB in die
Kaniile weiter leiten.

Ein wichtiges Mittel zur
Erreichung einer wirksamen
Kiihlung besteht in der guten
Fiihrung des Wassers inner-
halb der einzelnen Kammern.

Héaufig ist die Bewegungs-

richtung des Wassers im

Gegenstrom zum Fordermittel,

doch kommt auch Parallelstrom zur Anwendung. Will man die Temperatursteigerung
in jeder Stufe ungefihr gleich groB erhalten, so muB die Kiihlkammer jeder Stufe
fiir sich abgeschlossen sein; das Wasser wird nun von einer Verteilerleitung aus
einer jeden Kammer von unten zugefiihrt und flieBt an der obersten Stelle des-
selben Raumes in eine Sammelleitung ab (Abb. 319 Seite 279).

Eine vollstindig im Gegenstrom durchgefiihrte Kiihlung zeigt die Anordnung
der Abb. 337 u. 888. Das ganze Gehiuse ist seiner Linge nach in vier voneinander
getrennte Kammern eingeteilt. Das
Wasser tritt auf der Seite des
Druckstutzens an vier Stellen in
die Kammern ein (Abb. 337) und
auf der Seite des Saugstutzens aus.

Umlaufleitungen # bewirken den
Ubertritt von einem Gehiuse-
element zu einem nebenan liegen-
den. Diese Umlaufleitungen sind
versetzt, so daB das Wasser ge-
zwungen ist, die Kammern in
der Liangsrichtung nach Art der
Schlangenlinie zu durchflieBen.
Ein zweiteiliges Gehiduseelement
mit umlaufender Wasserkiihlung
fiir beide Hilften zeigt die Anord-
nung von W, Grun in Frankfurt
a. M. (Abb. 389 u. 340). Das hohle
Gehausestiick b ist durch radial-
laufende Rippen in Kammern ab-
geteilt; durch diese Rippen werden
die hohlen Riicklaufschaufeln in
zwei Kanile getrennt, die zufolge
der Schrigstellung der hohlen
Schaufeln eine Verbindung der einen Kammer mit der nichstliegenden ermdglicht.
Die andere Wand d der Riicklaufkanile zeigt ebenfalls einen Hohlraum, der durch
radiale Rippen abgeteilt ist. Das Kiihlwasser tritt am Umfang der reinen Gehiuse
hilfte bei e ein und auf der gegeniiberliegenden Seite desselben GuBstiickes bei a
aus, nachdem es die einzelnen Kammern der Reihe nach in schlangenférmigem
Weg durchlaufén “hat. Dadurch wird bezweckt, daB das Wasser beim DurchflieBen
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der hohlen Schaufeln mehrmals senkrecht auf die ebenen Kiihlflichen des Riicklauf-
kanals auftritt, anstatt an diesen Fliachen entlang zu streichen. Die damit verbundene
erbohte Kiihlwirkung wird auBerdem durch den kréftigen Umlauf unterstiitzt.

Weitere Losungen im Bau von Kiihleinrichtungen finden sich bei der Be-
sprechung ausgefiihrter Turbokompressoren.

96. Berechnung der Radscheiben.

Durch die Fliehkraft der eigenen Massenteile entstehen in der Scheibe zwei
Spannungen, die eine in radialer, die andere in tangentialer Richtung. Sind die
Schaufeln einseitig an der Scheibe befestigt, so treten aulerdem biegende Krifte auf.

Es sollen im folgenden nur die beiden Hauptspannungen in angenéherter Weise
berechnet werden, wobei die Abmessungen der Scheibe als gegeben vorausgesetzt sind.

Diese Aufgabe wird erschwert durch den Umstand, da3 bei den meisten Lauf-
ridern fiir Turbokompressoren die Nabenmasse einseitig angeordnet ist. Zur Ver-

einfachung soll nun die Annahme ge-
troffen werden, es sei von der Nabe
nur so viel Material als tragféhig in
Rechnung zu ziehen, als symmetrisch
auf beiden Seiten der Mittelebene senk-
recht zur Drehachse gelegen ist. Diese
ungiinstige Annahme gleicht sich mit
dem Weglassen der biegenden Krifte
zum Teil aus,

Berechnung der mittleren Tangential-
spannung. Einen ersten Anhalt iiber
die GroBe der Tangentialspannung er-
hilt man, wenn vorerst ihr Mittel-
wert berechnet wird.

Schneidet man aus der Scheibe einen halben Ring vom Radius r und dem
Querschnitt f==>5b-dr heraus, so sind an den beiden Endflichen die Zugkrifte f-t
anzubringen, die den entgegengesetzt gerichteten Fliehkraftkomponenten das Gleich-
gewicht halten (Abb. 341).

Fiir ein Massenelement von der kleinen Bogenlange [ ist

dm=72 ol
gf
wo g=981 cm/sek? und y das spezifische Gewicht des Materials bedeuten. Die
von dm entwickelte Fliehkraft betrigt
2
d0=w‘3-r-dm=%)«-f-l-r.

Fiir Gleichgewicht ist die Summe der senkrechten Kraftkomponenten Null, daher
ist nach Abb. 341 w

2
2 1f=jd0 sin uzy—(;—frfl sine.
0

Das lsine=1 die Projektion des Bogenelementes auf den Durchmesser (Abb. 341)
bedeutet, ist die Summe -
f lsing=2r
0

eingesetzt, gibt y w?

‘[=————-.1‘2 o .

P ¢
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Wendet man die Formel der Zugfestigkeit auf den ganzen Meridianschnitt
(von der Bohrung bis zum &uBersten Umfang) an, so ergibt sich die mittlere Tan-
gentialspannung in ihm

‘L‘m:-‘z—,—f— @ e+ + 4 @ o 4 s e e s . . (2)

Hierin ist der Nenner als ,Nettoquerschnitt“ aufzufassen, es ist dies derjenige,
der die Spannungen aufzunehmen vermag.

Fiir die GroBe der Fliehkraft kommen dagegen héufig auBer dem tragfahigen
Scheibenquerschnitt noch Querschnittsteile in Betracht, die keine Spannungen iiber-
tragen konnen. Das Material der Schaufeln kann seitlich an der Scheibe auf-
getragen gedacht werden, die an diesen Stellen eine groBere Breite b, besitzt,
wihrend nur die ,Nettobreite“ b, tragféhig ist.

Die Gl 2 erhidlt damit die Form

Durch Einteilen des Scheibenquerschnitts in Stiicke von den radialen Abmessungen 4r
lassen sich die beiden Summen leicht bestimmen und in eine Zahlentafel eintragen.

Mittels Integration kann 7, nur berechnet werden, wenn die Scheibe unver-
énderliche Breite von der Bohrung bis nach auBen besitzt

b,=>b,=konst.="b.
Dann ist

yad . .
'tm=3—g—(r1 TR, . o0 N €Y
wenn r, den inneren, 7, den dufleren Radius bedeuten.

Berechnung der Spannungen in den Massenelementen. Bilden die Seiten-
begrenzungen des Massenelementes den kleinen Zentriwinkel ¢ miteinander (Abb. 341),
so ist die Lénge des Elementes

l=¢p-r.
Der Querschnitt

f="b-dr,
daher

dm=2Lfl=2"b.p.r.dr
gf g ?
und die Fliehkraft

2
dC’:%’—-bzpr“dr.

Denkt man sich das Massenelement heraus-
geschnitten, so miissen an allen Schnitten Normal-
krifte angebracht werden, um das Gleichgewicht
herzustellen.
An der inneren Begrenzungsfliche (Abb. 342) wirkt die Kraft

S=r¢p-be
und auf die &uBere S-d8. Die Resultierende beider Krifte ist der Unter-
schied d8 und wird durch Differenzieren von 8 erhalten
d8=¢(rbdo 4 bodr - rodb).

Die beiden Seitenkrifte
T=>bdr-t
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lassen sich zu einer radial einwirts gerichteten Resultierenden vereinigen, die mit
den beiden andern Kriften d8 und dC im Gleichgewicht stehen muB. Daher ist

dS—}-dO'—ZTsin%:O

oder mit sin % =~ %

d8+dC —Tep=0.

Durch Einsetzen der Werte erhidlt man unter Beriicksichtigung der Bruttobreite
fiir die Fliehkraft, der Nettobreite fiir die Spannungen

2
rb,do-+b, odr +rodb, —b drv - Zg“’_ b,r2-dr =0

2
mit der Abkiirzung %=c wird die Zunahme der Radialspannung

de 1 o 1 db, )
= - LG —er -

37—“‘;_7 _'Z;'_dr“' b -------- (5)

Um die Zunahme der Tangentialspannung zu finden, ist das Grundgesetz der
Elastizitit zu Hilfe zu ziehen, wonach jede Verlingerung des Materials in der einen
Richtung eine Zusammenziehung in der dazu senkrechten Richtung hervorruft.

Der Kreisumfang von der Linge 2zr dehnt sich unter dem EinfluB der Tan-

gentialspannung 7 um den Betrag 2:17'% aus (B = Elastizititsmodul), diese Aus-
vo

dehnung erfihrt aber durch die Radialspannung ¢ eine Verminderung um an--ﬁj—
(fiir FluBeisen » =0,3).
Die Gesamtverlingerung des Umfanges ist daher
2ar
E

Wird dieser Betrag durch 2z dividiert, so erhdlt man die zugehdrige Dehnung
des Radius

4(2nr)=

(r—vo).

Ar=%(r—— va)

und die Dehnung fiir das Element durch Differenzieren
ddr =%[dr(z —0) 4 r(dr—rdo)l,

Dieselbe Dehnung wird aber auch durch die Radialspannung hervorgerufen, fiir
die das Grundgesetz der Elastizitdt heif3t

Addr =
Durch Gleichsetzen folgt

Eine Integration der beiden Hauptgleichungen 5 und 6 ist moglich unter
der Voraussetzung einer Scheibe mit gleichbleibender Dicke. Die Konstanten der
Integration ergeben sich durch den Umstand, daf an der Bohrung o=0 ist,
wenn keine ,Montage“-Spannung auftritt. Ferner ist am duBeren Umfang eben-
falls 6=0.
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Fiir diesen Sonderfall ist

0)2 ) ?.27.2
,zg_g.[g(rlurr;jt—‘-’;gi)-—ﬂ RN ()
2 20 2
(7:3;’;0 [/rl'-'—{—rg"'——rlrzg r?} T 1)
Die Tangentialspannung erreicht an der Bohrung ihren Hochstwert, fiir »==7 ist
_37/(0“’1‘22[ 1 (r] )2}
Ti— 49 1—{'—5;; .........-(_9)

Meistens kann aber GL 9 nicht verwendet werden, da die Dicke der Scheibe
nach auBlen zu abnimmt und die Bruttobreite eine nicht zu vernachlissigende
Rolle spielt.

Fiir diesen allgemeinen Fall lassen sich die Hauptgleichungen 5 und 6 un-
mittelbar benutzen, um die Zunahme der Spannungen dz und do¢ von Element
zu Element zu berechnen, wenn statt der Differentiale endliche Gréflen genommen
werden.

Man teilt zu diesem Zweck den Querschnitt in Stiicke ein, indem fiir dr
nahe der Bohrung 0,5 bis 1 cm, gegen auflen 2 bis 3 cm gewidhlt wird. An der
Bohrung ist =0 und 7 ein Ho&chstwert, den man etwa zu

7,2> 187,
annimmt.

Man kann die einzelnen Grofen der Gl 5 und 6 in einer Zahlentafel so zu-
sammenstellen, dafl die Rechnung iibersichtlich wird.

Die Werte auf den rechten Seiten der Gl. 5 und 6 gelten fiir den Anfang des
Elementes, am Ende desselben sind die Spannungen um die Betrige do bzw. dr
groBer geworden; diese neuen Spannungen gelten dann fiir den Anfang des néchst-
folgenden Elementes usf.

Da hdufig die Dicke nach auBlen abnimmt, so ist in Gl 5 der Wert db,
negativ einzusetzen.

Die letzte Radialspannung am #ulleren Scheibenrand mull das Ergebnis Null
liefern, wenn die Anfangsspannung z; richtig gewdhlt worden ist.

Eine andere Kontrolle ergibt Gl. 3,
2bdr-r=1,2bdr,

deren rechte Seite bereits ermittelt ist. Diese Gleichung muB ihre Giiltigkeit bei-
behalten, wenn fiir = die aus Gl. 6 ermittelten Einzelwerte eingesetzt werden.
Stimm¢ die linke Seite mit der rechten nicht iiberein, so ist die Rechnung zu
wiederholen.
Die Zerlegung des Querschnittes kann endlich dazu benutzt werden, das
Scheibengewicht zu bestimmen. Es ist

AG@=2nrdrd, y

G=2nayZb,r-dr . .. ... ... .(10)
Ferner ist das Triagheitsmoment
AJ=Am-r‘~“x27”4}’-b,,‘Arr2
J=2;”’2b,,r=w R 50
oder
GD*=3A4G (2r) =8nyZb,-r*dr . . . . . . .(12)

Ostertag, Kompressoren, 3. Aufl. 19
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47, Beispiel: Die in Abb. 343 erkennbare Scheibe eines Gebléserades mit symme-
trischer Nabe und abnehmender Breite dreht sich mit 4000 Uml./min; es sollen die
Tangential- und Radialspannungen bestimmt werden.

Vom Radius =200 mm an ist der EinfluB der Schaufeln durch eine zu-
sitzliche Breite von 7 mm auf beiden Seiten beriicksichtigt; das Verhiltnis der

Bruttobreite zur Nettobreite beginnt demnach mit —?)—2% =1,435. Ferner ist
_ , TP 418, o1 00078418
y="1,8 kg/cbm ; w=35 =418; c= i 981 =1,39.

Durch Einteilen des Scheiben-
querschnittes ergeben sich die
in GI.38 auftretenden Summen zu
2b,r*dr=96500,
2b,4r=181,
daher ist eine mittlere Spannung
zu erwarten von
. _1,39-96500
mTT 181
Mit dieser Zahl wihlen wir die
Tangentialspannung an der Boh-
rung der Nabe schitzungsweise zu
7;= 1,4 7,, = ~ 1050 kg/qem

und als Radialspannung sei ein
Montagedruck von 10 kg/qem
vorausgesetzt. Fiir die ersten
vier Flichenelemente sind radiale
Breiten von dr=0,5 cm ange-
nommen; da sich die axialen
Breiten noch nicht &ndern, ist
db=0 einzusetzen.

Beniitzt man die Gl. 5 sinngemd8 und betrachtet die Differentiale do und dz

=750 kg/qem .

d . . .
als Differenzen, so sind fiir —; und %Z die Anfangswerte fiir ein Element einzu-

setzen, das dritte Glied gibt den EinfluB der Verjiingung in den Scheibenbreiten
(anfangs Null) und das vierte Glied bedeutet die Fliehkraft des betreffenden Ele-
mentes, in ihm muB der Radius bis zum &uBeren Umfang des Elementes gerechnet
werden, die Gl 5 lautet daher

do_n_9_dbo . b
dr r, 1 b, d ®b,
und ergibt fiir das erste Element
do 1050 10 1 49.8— 127,

dr 75 15
do=127,6-05—=263,8,
0,=0, +do=10-}638=738,
dr 13

ar =78 (10 — 1050) -+ 0,3-127,6 = — 142,2,
dr=—1422.05=—"71,1,

1, =1, +dr=1050 — 71,1 = 978,9 kg/qem.
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Fiir das nichste Element sind die gefundenen Spannungen ¢ und t die An-
fangsspannungen und die Rechnung wiederholt sich. ZweckmiBig ist es, wenn die
stets wiederkehrenden Zwischenwerte in einer Tafel iibersichtlich zusammengestellt
werden, wie dies in Zahlentafel 30 geschehen ist. Sind die Annahmen fiir die
Spannungen des ersten Elementes richtig gew#hlt worden, so miifite die Radial-
spannung des #uBersten Elementes Null werden. Wie die Zahlentafel zeigt, ist die
letzte Spannung so wenig von Null verschieden, dafl die gemachten Voraussetzungen
als giiltig erklirt werden konnen. Jedenfalls sollte diese letzte Spannung zur Vor-
sicht eher etwas iiber Null herauskommen als unter Null, da das letztere ein Zeichen
fiir zu niedrige Wahl der inneren Spannungen wére.

In Abb. 343 ist die Spannungsverteilung fiir dieses Beispiel sichtbar.

Zahlentafel 30.
7,= 1050 kg/qem 0;=10 kg/qem r,="75cm.

r (dr| by by | 7, oy db, |db, o, | do do 1,3 d_r

omlom| B, |©7 5 | 7y | 7y, | Bn | Bdr| dr PPy ®TR G Omn) G | e ®

8,0(0,5/1 11,12/140,0| 1,33} — —_ 127,5| 38,3|—1040,0| —180,5 |—142,2| 73,8/978,9
8,5/0,5/ 1 11,82122,3| 9,24 — _ 101,2| 30,4 —905,1| —147,0 |- 116,6| 124,4|920,6
9,0/0,5/1 12,51 (108,2 14,60 — _ 81,1 24,3| —796,2| —122,0 | —97,7| 165,0|871,8
9,5/0,5 1 13,21 96,6 18,3 — — 65,11 19,5| —706,8| —102,0 | —82,5| 197,5|830,6
10,0{0,5/1 13,9 | 87,5/20,8 | —0,240— 94,5| 147,3| 44,2/ —633,1| —86,5 | —42,4| 271,1|809,4
10,5/ 0,5/ 1 14,6 | 80,9/27,1 | —0,136)— 73,7! 112,9| 33,9 —538,3| —70,0 | —36,1| 327,5|791,3
11,0{0,5/1 15,3 | 75,5|81,1 | —0,120|— 78,5| 107,6| 32,3 —4638| —57,4 | —25,1| 381,3|778,8
11,5/0,5] 1 16,0 | 70,6 34,6 |—0,114/|— 86,7| 106,7| 82,0/ —3975| —47,0 | —15,0| 434,6 771,3
12,511,001 | 17,4 | 67,1378 |—0,20 |— 86,9 98.8| 29,6| —336,7| —38,0 | — 84| 533,4|762,9
13,5 1,01 18,8 | 61,0(42,6 —0,182/— 97,0{ 96,6| 29,0 —229,5| —238 | 4 52| 630,0]768,1
14,5/ 1,01 20,15| 56,9 46,6 | — 0,185 —116,4 106,6| 32,0 —138,1| —13,3 | +18,7| 736,6|786,8
16 1,51 22,25 | 54,2|50,8 | —0,242/ —119,0| 100,3| 30,0| — 50,2 — 4,7 | +25,3| 887,0|824,7
18 {2 |1 25,0 | 51,6 55,4 |—0,260 —115,0| 86,3| 259 + 62,3| + 5,1 |+ 31,01059,4|886,7
20 (2 |1 27,8 | 49,2|58,8 | — 0,135 — 71,5 34,11 10,2 +172,7| 4+12,5 | +22,7(1127,6932,1
23 |8 |1,43] 43,36| 46,5|56,4 | — 0,094 — 35,3 —18,0|— 54| +1955| +12,7 | + 7,3 1073,6 | 954,0
26 |3 [1,49 54,2 | 41,4/46,7 |—0,103 — 36,8 —22,7|— 6,8| +119,6| + 6,7 | — 0,11005,5 | 953,7
29 |3 |1,55 62,8 | 36,7|88,6 | —0,113 — 378/—26,9|— 81| + 51,8 + 26 | — 55 924,81937,2
32 |3 |1,64 72,8 | 82,3/31,9 | — 0,128/ — 39,5(—32,9— 9,9 — 12,4| — 0,55 | —10,5| 826,1|905,7
35 (3 |1,72 83,6 | 28,3|25,8 | — 0,146 — 40,2 —40,9—123| — 79,6, — 8,2 | —15,5| 703,41859,2
39 |4 |1,88102,0 | 24,520,1  — 0,22 ‘— 38,7—59,1|—17,7| —1558! — 58 | —23,5| 467,0|765,2
43 14 2,2 182,0 | 19,6]12,0 | —0,26 | — 30,4 —94,0|— 28,21 —298,2| —10,0 | —38,2| 91,0/6124

97. Achsdruck.

An der Ubertrittsstelle vom Laufrad zum Diffusor breitet sich der Spaltdruck
auf beide Seiten der Réume aus, die zwischen den Seitenwinden des Rades und
der Kammer liegen. Die dort befindlichen Gase werden von den Radscheiben zu-
folge der Reibung mitgenommen und in Rotationsbewegung versetzt, doch kann
die dadurch entstehende Fliehkraft der Gasteilchen keine groBe Wirkung ausiiben;
auf alle Fille ist die Druckverteilung im linken und im rechten Zwischenraum als
vollig gleich anzunehmen. Daher entsteht nur deshalb ein statischer Achsdruck,
weil die Scheibenflichen ungleich sind. Die Fliche der Deckscheibe auf der Saug-
seite wird durch ein gleich grofies Ringstiick auf der Druckseite ausgeglichen; es
entsteht daher ein statischer Achsdruck mit der Richtung nach der Saugseite hin,
der sich aus der ringférmigen DurchfluBfliche des Gases auf der Saugseite und
dem Spaltiiberdruck zusammensetzt.

Ist D, der &uBere Durchmesser dieser Fliche (ungefihr mit dem Eintritts-
durchmesser am Laufrad zusammenfallend) und D, der Nabendurchmesser und

19*
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rechnet man etwa 70 v. H. der Druckerhchung 4 p einer Stufe als Spaltiiberdruck,
8o ergibt sich als Achsdruck

P=O,7-Ap(%D1‘"—~%Do’).

Fiir Geblése mit wenigen Stufen kann die achsiale Kraft aller Réder ohne Schwierig-
keit durch ein Kammlager aufgenommen werden. Bei vielstufigen Turbokompres-
soren ist die Summe der Krifte P derart groB, daB eine besondere Entlastung
durch die Druckfliissigkeit selbst anzuordnen ist.

Am meisten eingebiirgert hat sich der Entlastungskolben am Ende der letzten
Stufe, der mit seiner Labyrinth-Dichtung zugleich den Abschlul der Welle nach
auBen erleichtert. Die Innenseite des Kolbens steht unter dem hohen Spaltiiber-
druck der letzten Stufe, wihrend die AuBenseite mit der freien Atmosphédre oder
mit dem Saugstutzen verbunden ist. In den Ausfiihrungsbeispielen finden sich
derartige Konstruktionen dargestellt; ferner ist in Abschnitt 68 die Labyrinthdich-
tung der Entlastungskolben behandelt, wo auch der Gasverlust berechnet worden
ist, den der Kolben verursacht.

Eine &hnliche bei Kreiselpumpen bekannte Achsentlastung besteht darin,
die Nabenscheibe eines jeden Rades mit einer Ringdichtung auf der Druckseite
auszustatten. Der Durchmesser dieser Labyrinthdichtung stimmt mit demjenigen
am Ringwulst auf der gegeniiberliegenden Saugseite genau iiberein. Damit die
inneren Zwischenrdume auf beiden Radseiten genau die gleichen Driicke aufweisen,
muB die Nabenscheibe Ausgleichslocher erhalten, wie dies auch bei Franzis-Turbinen-
ridern vielfach gebrduchlich ist. Allerdings wird die Festigkeit der Scheibe bei den
jetzt vorkommenden groBen Umfangsgeschwindigkeiten zu sehr geschwicht; ferner
ist es fraglich, ob sich der Druck durch die Locher allein geniigend ausgleichen
kann. Zufolge dieser Nachteile hat diese Bauart nicht viel Verbreitung gefunden.

98. Kritische Drehzahl.

Denkt man sich in der Mitte einer beidseitig gelagerten Welle eine moglichst
vollkommen ausgewuchtete Scheibe im Ruhezustand und erteilt dem Rad einen
StoB senkrecht zur Welle, so vollfiihrt das Ganze eine gewisse Zahl (n,) von Eigen-
schwingungen in der Minute.

Die periodisch wechselnde Erregerkraft ist bedingt durch die etwas exzentrische
Lage des Schwerpunktes. Stimmt die Schwingungsdauer der erregenden Ursache

mit derjenigen der erzwungenen Eigen-

schwingung iiberein, so entsteht der

kritische Zustand (Resonanz), wobei sich

die Ausschlige fortwihrend verstirken.

LaBt man diese Welle aus der Ruhe

anlaufen, so sind ebenfalls Schwingungen

zu beobachten, die sich von anféinglich

unmerklichen Betrigen bei wachsender

Drehzahl stetig vergroBern. Nimmt die

Drehzahl einen Wert an, der mit der

natiirlichen Eigenschwingungszahl =,

iibereinstimmt, so vergréBert sich die

Exzentrizitit derart ins Ungemessene,

daB die Welle zum Bruch gefiihrt wird, falls nicht irgendwelche GegenmaBregeln

ergrifitn werden. Durch die Ubereinstimmung der Drehzahl mit der Eigen-

schwingungszahl entsteht somit eine Resonanzwirkung. Nach Uberschreiten dieser

kritischen Drehzahl tritt Beruhigung ein; je hoher die angewendete Drehzahl gegen-
iiber der kritischen liegt, desto ruhiger lduft die Welle.
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Fiir den in Abb. 344 dargestellten einfachen Fall 148t sich die kritische Dreh-
zahl leicht berechnen, indem man vorerst annimmt, die umlaufende Masse sei
nicht vollig ausgewuchtet, sondern ihr Schwerpunkt § liege um den Betrag e auBer-
halb des DurchstoBpunktes der Wellenmitte.

Bedeutet

C die Fliehkraft der Scheibe in kg,
o die Winkelgeschwindigkeit,
y die Ausbiegung der Welle an der Angriffsstelle,
P=uay die riickwirkende Kraft der Welle, die zum Ausbiegen von y cm
notig ist,
« die Kraft zum Ausbiegen der Welle um 1 cm,
G=mg das Gewicht der umlaufenden Masse,
dann ist
C=mw?(e+ty).

Im Gleichgewichtszustand ist die Fliehkraft von der riickwirkenden Kraft P

aufgehoben, daher

C=P
oder maw®(e+y)=uay,
woraus mw?e ;3
y __F——W .......... e e . (13’)

Steigert sich die Geschwindigkeit, bis die Beziehung gilt
o=m w?,

so wichst y ins Ungemessene, d. h. die Welle mull brechen. Mit dieser Bedingung
ergibt sich die kritische Geschwindigkeit

=1/«

k— G . . LI T B )
Mit g =981 cm/sek® wird die kritische Drehzahl

nk:~300‘/g...........(15)

Fiir den in Abb. 344 vorausgesetzten Biegungsfall ist
PP
Y=8JE’
wo E der Elastizititsmodul (fiir Stahl E=2125000 kg/qem) und J das Trigheits-
moment der Welle bedeutet. Fiir 4y =1 cm ist

w

(14)

P=u« oder == |

48. Beispiel: Auf einer Welle von 90 mm Durchm. sei eine Radscheibe von 300 kg
aufgesetzt in der Mitte zwischen zwei Lagern, deren Entfernung 1100 mm betrigt.

. 4
Esist G _300kg,  1—110 om, J:%‘i—=323 (cm?).

Damit ergibt sich als kritische Drehzahl

48.323-2125000
300-110°

n, == 300 = ~ 2900,
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Vom Bewegungszustand vor Erreichung und nach Uberschreitung der kritischen
Drehzahl kann man eine klare Vorstellung erhalten, wenn nach dem Vorschlag
von Blaess?!) die Fliehkraft

C=mow?(e+4 y)=maw’r

in Funktion von r=—e -y auftrigt. Bei einer bestimmten Geschwindigkeit
ergibt sich eine aus dem Ursprung ansteigende Gerade (C). Sie erhebt sich um so
steiler, je groBer w ist und fillt w =00 mit der Ordinatenachse zusammen.

Trigt man in dieselbe Abbildung auch die riickwirkende Kraft

P=oy=uqa(r—e)

in Funktion von 7 ein, so entsteht die Gerade (P), die in der Abszissenachse um e
von O absteht. Im Schnittpunkt 4 beider Geraden (P) und (C) herrscht Gleich-
gewicht (P=0C), wobei sich ein bestimmter Ausschlag r des Schwerpunktes der
Schwungmasse einstellt (Abb. 345).

Betrachtet man den Vorgang beim Anlassen in der angenommenen Darstellungs-
weise, so entspricht dem stetigen Wachsen der Geschwindigkeit ein Drehen der
Geraden (C) um den Anfangspunkt O; der Ausschlag r wichst also fortwéhrend.

Ist im Verlauf dieser Drehung die Gerade (C)
parallel mit der Geraden (P) geworden, so zeigt
die Abbildung den unendlich groBenAusschlag.
In diesem Falle ist

d¢ _dP
dr — dr
oder mow?=«,

woraus wieder der kritische Wert wie Gl 14
g
=V

Nimmt aber @ weiter zu, so zeigt die Figur, daB der absolute Wert von
wieder kleiner wird, denn alsdann schneidet die Gerade (C) die andere (P) links
von der Ordinatenachse im Endlichen (in B). Man erkennt, da8 nunmehr tatsich-
lich der Ausschlag # um so kleiner ausfillt und der Gang um so ruhiger ist, je
niher die Gerade (C) an die Ordinatenachse heranriickt, je héher also die Ge-
schwindigkeit steigt.

Diese neue Lage des Schnittpunktes beider Geraden entspricht einer neuen
Gleichgewichtslage der Schwungmasse, der WellendurchstoBpunkt ist mit dem
Schwerpunkt vertauscht gegeniiber der friiheren Lage vor der kritischen Drehzahl.
Die Welle erscheint: durchgeknickt, und der Schwerpunkt hat sich zur geometrischen
Achse verschoben. Alsdann ist die riickwirkende Kraft

P=qu(r4e)=uay.

Diese einfache Darstellung des ganzen Verhaltens zeigt die wichtige Tatsache,
daB eine kritische Drehzahl auch dann auftritt, wenn die Exzentrizitit e=—=0 ist,
wenn es also moglich wire, die umlaufenden Massen véllig auszuwuchten. In
diesem Fall geht die Gerade (P) ebenfalls durch den Ursprung O und schneidet
sich dort mit der Geraden (C). Hieraus folgt, daf bei beliebig groBen Auslenkungen
Gleichgewicht besteht, das als indifferent bezeichnet werden kann. Die Gerade (O)
fillt mit (P) zusammen, sobald die kritische Geschwindigkeit erreicht ist.

gefunden wird.

1) Siehe Zeitschr. d. V. deutsch. Ing. 1914, S. 183.
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Auf dieser Tatsache beruht das bekannte Verfahren, beliebig abgesetzte und
beliebig belastete Wellen auf ihre kritische Drehzahl zu untersuchen.

G
Denkt man sich zunéchst eine gewichtslose Welle nur mit einer Masse m=3

belastet und an dieser Belastungsstelle um die Pfeilhdhe y durchgebogen, so ist
unter Annahme einer beliebigen Winkelgeschwindigkeit w die Fliehkraft ¢ = mw?y
bestimmt. Wird nun die Welle mit dieser Kraft an der Belastungsstelle beansprucht
und wiirde sie sich gerade um die angenommene Pfeilhéhe y durchbiegen, so
wére w bereits schon die kritische Geschwindigkeit, weil alsdann die Fliehkraft bei
jeder Auslenkung mit der riickwirkenden Kraft der Welle iibereinstimmen wiirde
(indifferentes Gleichgewicht). Dies wiire aber ein seltener Zufall; die Belastung C
wird im Gegenteil eine andere Durchbiegung %’ hervorbringen. Damit kann aber
leicht die kritische Geschwindigkeit berechnet werden unter Benutzung der Dar-
stellungsart der Abb. 345. Man muB diejenige Gerade (C) finden, die mit der
Geraden (P) zusammenfillt, daher ist

29 — 2
mw,’y’' =mw?y

T .. .. (16)

Aus dieser Erkldrung ergibt sich folgendes Verfahren zur Bestimmung der
kritischen Geschwindigkeit fiir beliebig viele Gewichte, wenn die Welle in ihren
Abmessungen entworfen ist:

Man zeichnet zu der bekannten Welle eine beliebige elastische Linie, berechnet
mit den angenommenen Durchbiegungen y die Fliehkrifte unter Annahme einer
beliebigen Geschwindigkeit (z. B. @ ==100 m/sek). Die weitere Verfolgung der Auf-
gabe geschieht unter Benutzung des Mohrschen Satzes, wonach die elastische Linie
eines auf Biegung beanspruchten Trégers gefunden wird, indem man den Triger
mit seiner Momentenfliche belastet denkt und zu dieser neuen Belastungsart den
Seilzug mit der Polentfernung JE zeichnet.

In unserer Aufgabe wird also die Momentenfliche als neue Belastungsfliche
angesehen; der Seilzug derselben gibt die elastische Linie, die den Fliehkriften
entspricht. Die zuerst angenommene und die nun gefundene elastische Linie sind
affin zueinander. Aus der letzteren sind die Durchbiegungen y’ abzustechen, die
zufolge des Elastizititsgesetzes proportional den Fliehkriften, also den Quadraten
der Geschwindigkeiten sind. Da bei Erreichung der kritischen Geschwindigkeit
indifferentes Gleichgewicht besteht zwischen Fliehkraft und elastischer Gegenkraft
der Welle, kann die Einfederung jeden Wert annehmen, also auch den zuerst ge-
wihlten. Die Durchbiegung y entspricht daher der kritischen Geschwindigkeit w,,
die angenommene y’ der gewihlten w, und es ist

o _ Y

w? oy

An der gewihlten Stelle, etwa in der Mitte der Lagerentfernung, kommt dem-
nach y’ zur Ubereinstimmung mit y, falls statt w der kritische Wert angenommen
wird. Werden andere Ordinaten an neuen Stellen mit diesem Verhiltnis verindert,
so miissen sie ebenfalls mit den entsprechenden Ordinaten iibereinstimmen, falls
die urspriingliche elastische Linie richtig angenommen worden ist. Tatsichlich
werden beide Linien etwas voneinander abweichen und das Verfahren mu8 wieder-
holt werden, indem die eben gefundene elastische Linie als neue Annahme gilt.

Die Beriicksichtigung der verschiedenen Wellendicken geschieht dadurch, daf3
die Welle zundchst mit einem Durchmesser angenommen wird, z. B. dem groBten,
dessen Trigheitsmoment J, . sei. Fiir ein Wellenstiick mit dem kleineren Triigheits-

max
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moment J sind dafiir die Ordinaten der Momentenfliche mit dem Verhiltnis i:;—“—”

zu vermehren, damit an der Durchbiegung keine Anderung eintritt.

Der beschriebenen Methode haftet der Mangel an, daB die Aufgabe unter Um-
stinden wiederholt werden muB, falls die Ubereinstimmung der beiden elastischen
Linien eine ungeniigende ist. Daher besteht das Bestreben, die Aufgabe in anderer
Weise zu l6sen, wobei dieses Probieren wegfillt.

Eine derartige Bestimmung der kritischen Drehzahl mehrfach belasteter Wellen
stiitzt sich auf die Formel von Dunkerley

1 1 1
wi g Tap T

1

w_li, Co 17
worin wy,, wg,, wg, usw. die kritischen Geschwindigkeiten der gewichtslosen Welle
bedeuten, die jedesmal dann auftreten, wenn nur die einzige Belastung G, oder G,
oder (; vorhanden ist. Nun ist aber allgemein fiir eine Belastung G

¢g
C()k = ﬁ s
und mit der Durchbiegung an der Belastungsstelle yr—g— ist

EA
Yy
Wendet man diese Formel fiir die kritischen Geschwindigkeiten der Einzel-

belastungen an B
g g ‘/?
wp,=\/>, w,=1\ =, wp,=\|/ = usw,
. Y1 Ye g Ys

so nimmt die Formel von Dunkerley die Gestalt an

Man hat demnach nur die Durchbiegungen y,, v,, ¥;, y, ... der Welle zu be-
rechnen, die unter den Einzellasten G,, GG,, G;, G, . .. auftreten wiirden, dann erhilt
man die gesuchte kritische Geschwindigkeit.

Die Berechnung der Durchbiegung einer zweifach
gelagerten Welle geschieht dadurch, daB die Welle an der
Belastungsstelle festgehalten wird, wéhrend am freien Ende
T die Avuflagerkraft 4 wirkt (Abb. 346). Fiir die abgesetzte

wk =

A P
PR

:ET.}:,,__Q ” Welle ist bekanntlich
- b ,_ AL} b Al —179) Al —13)
Abb. 346 Y=358° Y~ 35,8 > Y T35, -
Die gesamte Ausbiegung des Stiitzpunktes 4 wird
4 (lf’ LP—12 P17 ) )
Ya 3E J1 + .]2 + .]3 —l_ (1 )

Auf gleiche Weise bestimmt man die Durchbiegung des andern Stiitzpunktes
zufolge der Auflagekraft B.

Trigt man nach dem Vorschlag von Krause') die Durchbiegungen von 4
und B als Ordinaten auf und verbindet die Endpunkte miteinander, so schneidet
die Verbindungslinie senkrecht unter der Belastung G' die gesuchte Durchbiegung y

1) Siehe Zeitschr. d. V. deutsch. Ing. 1914, 8. 878.
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ab. Wiederholt man diese Bestimmung fiir jede Belastung, so ergibt sich nach Gl. 17
die kritische Drehzahl ohne probeweises Verfahren.

Fiir ruhigen sicheren Gang der Welle mul die wirklich anzuwendende Dreh-
zahl unter der kritischen bleiben. Solche Wellen werden als ,starr“ bezeichnet, im
Gegensatz zu den ,elastischen Wellen, die iiber der kritischen Drehzahl laufen.

Die Uberfiihrung einer elastischen Welle iiber das kritische Gebiet beim An-
laufen der Maschine geschieht ohne Gefahr dadurch, daB die Steigerung der Ge-
schwindigkeit etwas rasch durchgefiihrt wird. Die Welle findet keine Zeit zu einer
stérenden Ausbiegung in der Nihe der kritischen Drehzahl, d. h. die Massentréigheit
widersteht, so da der kritische Punkt iibersprungen wird. Im ferneren geben die
verhdltnismaBig langen Lager der Welle eine gewisse Fiihrung, die der Ausbiegung
entgegenwirkt. Immerhin ist beim Anlaufen das kritische Gebiet als plotzlich auf-
tretende Erschiitterung kurze Zeit recht fithlbar. Trotzdem hat man bei vielen
Turbokompressoren elastische Wellen angeordnet, ohne daf sich Schwierigkeiten im
Betrieb gezeigt haben. Meistens werden aber starre Wellen vorgezogen.

49, Beispiel: In Abb. 347 ist die Welle eines einstufigen Gebléses dargestellt, deren
Gewicht 70 kg betrigt. Das Gewicht des Rades ist zu 299 kg angegeben. Vom
Wellengewicht sollen 33 kg zum Radgewicht geschlagen werden, die auf die Stiitz-
punkte entfallenden Anteile sind zu vernachldssigen. Das Gesamtgewicht betrigt
somit G =332 kg.

Wihlt man eine beliebige elastische Linie, deren Ordinate an der Belastungsstelle

y=184 mm
sei, ferner eine beliebige Winkelgeschwindigkeit, z. B. w =100 m/sek, so entsteht
dadurch die Fliehkraft
G 332

Y 2y, 2, =
C g Y 981 100%-0,0184 = 6200 kg.
Damit 1aBt sich in Abb. 351 das Kriftepolygon mit dem KriftemafBstab 1 cm
— 500 kg und der Polentfernung H — 200 mm = 20-500 = 10000 kg zeichnen.
Daraus ergibt sich als Momentenfliche ein Dreieck. Zur Beriicksichtigung der ver-
schiedenen Wellenstiirken an der Momentenfliche betragen die Trdgheitsmomente

Wellendurchmesser . . . mm 75 80 92 105 112
Tragheitsmomente . . . (em?*) 156 200 353 593 780
Verhéltnis % - 5 3,9 2,2 1,31 1

Die auf das groBte Trigheitsmoment bezogene Momentenfliche wird nun in
eine Anzahl Flichenstreifen geteilt, deren GroBlen als Belastungen aufzufassen sind,
die in den Schwerpunkten der Streifen angreifen.

Wihlt man als LangenmaBstab 1:5, so ist der FlichenmaBstab 1:25. Wird
daher 1qecm der gezeichneten Fldchenstreifen mit diesem MaBstab 25 und der
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