Klaus Menny
Stromungsmaschinen

Hydraulische und thermische
Kraft- und Arbeitsmaschinen



Klaus Menny

Stromungsmaschinen

Hydraulische und thermische
Kraft- und Arbeitsmaschinen

5., Uberarbeitete Auflage

Mit 227 Abbildungen, 36 Tabellen und 47 Beispielen

&

Teubner



Bibliografische Information der Deutschen Bibliothek
Die Deutsche Bibliothek verzeichnet diese Publikation in der Deutschen Nationalbibliografie;
detaillierte bibliografische Daten sind im Internet Uber <http:/dnb.ddb.de> abrufbar.

Prof. Dipl.-Ing Klaus Menny lehrte an der Fachhochschule Hannover.

1. Auflage 1985
2. Auflage 1995
3. Auflage 2000
4. Auflage 2003
5., Uberarbeite Auflage Mai 2006

Alle Rechte vorbehalten
© B.G.Teubner Verlag / GWV Fachverlage GmbH, Wiesbaden 2006

Der B.G. Teubner Verlag ist ein Unternehmen von Springer Science+Business Media.
www.teubner.de

Das Werk einschlieBlich aller seiner Teile ist urheberrechtlich geschitzt. Jede Verwertung
auBerhalb der engen Grenzen des Urheberrechtsgesetzes ist ohne Zustimmung des Ver-
lags unzuldssig und strafbar. Das gilt insbesondere fiir Vervielfaltigungen, Ubersetzun-
gen, Mikroverfilmungen und die Einspeicherung und Verarbeitung in elektronischen
Systemen.

Die Wiedergabe von Gebrauchsnamen, Handelsnamen, Warenbezeichnungen usw. in diesem Werk
berechtigt auch ohne besondere Kennzeichnung nicht zu der Annahme, dass solche Namen im Sinne
der Warenzeichen- und Markenschutz-Gesetzgebung als frei zu betrachten waren und daher von
jedermann benutzt werden durften.

Umschlaggestaltung: Ulrike Weigel, www.CorporateDesignGroup.de
Druck und buchbinderische Verarbeitung: Strauss Offsetdruck, Mérlenbach
Gedruckt auf saurefreiem und chlorfrei gebleichtem Papier.

Printed in Germany

ISBN-10 3-519-46317-2
ISBN-13 978-3-519-46317-7



Aus dem Vorwort der ersten bis vierten Auflage

Dieses Buch wendet sich vor allem an Studenten des Maschinenbaus. Die wichtigsten
Grundlagen aus der Hydrodynamik und Thermodynamik werden in einem einleitenden
Kapitel hergeleitet, das die Stromungsmaschinen in ihrer Gesamtheit behandelt. Die
weiteren Kapitel behandeln die einzelnen Maschinenarten. Aufbau, Wirkungsweise und
Betriebsverhalten werden beschrieben und durch Abbildungen und Kennlinien verdeut-
licht. Es war dabei mein Bestreben, dem Verstindnis des Lesers dadurch entgegenzukom-
men, dass die Ergebnisse, wo immer das moglich war, aus bekannten Grundtatsachen
hergeleitet werden. Denn die Beschiftigung mit den Stromungsmaschinen ist in der
Ingenieurausbildung nicht nur um ihrer selbst willen wertvoll, sondern auch dadurch, dass
hier Anwendungen des Grundlagenwissens deutlich werden. Durch die gemeinsame
Behandlung aller Strémungsmaschinen soll dem Leser verstindlich werden, dass sie alle
trotz ihrer dufleren Unterschiede nur verschiedene Anwendungen und Ausfithrungsformen
eines gemeinsamen Grundprinzips sind. Die einzelnen Kapitel sind aber so abgefasst, dass
sie je fiir sich lesbar sind. Wer meint, mit den Grundlagen vertraut zu sein, und sich
sogleich einem der spezielleren Themen zuwendet, wird vielleicht doch gelegentlich im
einleitenden Kapitel nachschlagen wollen. Eine Fiille von Querverweisen und ein um-
fangreiches Sachverzeichnis kommen einer solchen Arbeitsweise entgegen. Gleichwohl ist
es nicht verkehrt, das Buch von vorn an systematisch durchzuarbeiten.

Der Zielsetzung des Buches als Lehr- und Ubungsbuch konnte es nicht entsprechen, die
modernsten Berechnungsverfahren zu vermitteln, wie sie heute in der Industrie mit Hilfe
leistungsfihiger Computer angewendet werden, um die zum Teil sehr komplexen Stro-
mungsverhéltnisse zu erfassen. Stattdessen werden dem Leser konventionelle Rechen-
verfahren und solche Konstruktionsunterlagen an die Hand gegeben, die es ihm erlauben,
Entwurfs- und Berechnungsaufgaben im Rahmen des Studiums zu bewiltigen.

Gleichungen sind ausnahmslos als GroBengleichungen geschrieben worden, sodass die
Wabhl der Einheiten frei ist. In den Beispielen wurde das Internationale System verwendet,
ndmlich die Grundeinheiten m, kg, s, K und sonst nur solche, die sich aus ihnen ohne
andere Faktoren als ganze Zehnerpotenzen herleiten lassen. Insbesondere wurden die nicht
kohirenten Zeiteinheiten min und h vermieden.

Vorwort zur 5. Auflage

Auch in der vorliegenden Auflage wurde das bewihrte Grundkonzept des Buches beibe-
halten. Einige Verbesserungen und Anpassungen an neuere Entwicklungen wurden aber
auch jetzt wieder eingefiigt, wobei ich oft Anregungen von Lesern und von Fachkollegen
aufgreifen konnte, denen an dieser Stelle zu danken ist. AuBerdem habe ich die bisher
benutzte Druckeinheit bar durch MPa ersetzt, wodurch nicht nur die ungebréuchliche
Zehnerpotenz 10° vermieden sondern auch die bisher bestehende Diskrepanz zwischen
dem Buchtext und dem beigefiigten A4,s-(Mollier)-Diagramm beseitigt wurde. Die Um-
rechnung ist denkbar einfach 1 MPa = 10 bar. Aulerdem wurden alle Beispiele im Kapitel
iiber Dampfturbinen neu berechnet, um sie an den giiltigen Industrie-Standard IAPWS-
FS97 (Zustandsgrofien von Wasser und Wasserdampf) anzupassen.

Ronnenberg bei Hannover im November 2005 Klaus Menny
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1 Gemeinsame Grundlagen der Stromungsmaschinen

1.1 Einleitung

1.1.1 Definition

Aufgabenstellung. Unter der Sammelbezeichnung Stromungsmaschinen werden Wasser-
turbinen, Dampf- und Gasturbinen, Windrider, Kreiselpumpen und Kreiselverdichter sowie
Propeller zusammengefasst. Allen diesen Maschinen ist gemeinsam, dass sie dem Zweck
dienen, einem Fluid' Energie zu entziehen, um damit eine andere Maschine anzutreiben oder
umgekehrt einem Fluid Energie zuzufiihren, um dessen Druck zu erh6hen. Die hydrodyna-
mischen Kupplungen und Drehmomentwandler, die gleichfalls zur Gruppe der Strémungs-
maschinen gehoren, sind Kombinationen von Kreiselpumpen und Fliissigkeitsturbinen.

Arbeitsprinzip. Kolbenmaschinen und Stromungsmaschinen, die die soeben beschriebene
Aufgabe gemeinsam haben, unterscheiden sich durch die Art der Energieumsetzung.

Die Wirkungsweise einer Kolbenmaschine ist unmittelbar anschaulich zu verstehen.
Bezeichnet Fy = pA die auf den Kolben wirkende Kraft, A die Kolbenfliche und p den im
Zylinder vorhandenen Druck, so ist die bei einer Kolbenbewegung um das Wegelement ds
geleistete Arbeit

dW =F ds =pAds = pdV.

Bei der Kolbenmaschine ist also die Arbeit ursdchlich mit einer Volumenédnderung ver-
bunden.

Dieses Merkmal trifft gleichfalls fiir Fliigelzellen- und dhnliche Apparate mit rotierenden
Bauteilen zu, die man deshalb mit den Kolbenmaschinen zur Gruppe der Verdringungs-
maschinen zusammenfasst.

In der Strémungsmaschine ist die Energieumsetzung indirekt und nimmt stets den Weg iiber
die kinetische Energie des Fluids. Am Beispiel einer einfachen Turbine (Bild 1.1 a) ldsst
sich das verfolgen. Das Fluid tritt am Druckstutzen in die Maschine ein und fliet zunéchst
durch einen Kranz feststehender Leitschaufeln. Dabei erhoht sich die Geschwindigkeit und
damit die kinetische Energie des Fluids auf Kosten seines Druckes oder exakter seiner
potentiellen Energie. Zugleich entsteht durch die Form der Leitschaufeln eine Geschwindig-
keitskomponente in der Umfangsrichtung des Laufrades. Im Laufrad gibt das Fluid seine
kinetische Energie an den Léufer ab, indem die Richtung und oft auch der Betrag der
Geschwindigkeit beim Durchstromen der von den Laufschaufeln gebildeten Kanile
verdndert wird. Die dabei entstehenden Krifte treiben das Laufrad an. Mit vermindertem
Energiegehalt tritt das Fluid aus dem Saugstutzen der Maschine aus.

In einer Stromungsarbeitsmaschine (Bild 1.1 c) sind die Vorginge umgekehrt. Hier wird
dem Fluid im Laufrad Energie zugefiihrt. Die Leitschaufeln sind hinter dem Laufrad

1 Dieses aus dem Englischen iibernommene Wort lateinischer Herkunft bezeichnet Fliissigkeiten
und Gase, also die Gesamtheit der Korper, die stromende Bewegungen ausfiihren konnen.



2 1.1 Einleitung

angeordnet und haben den Zweck, einen Teil der kinetischen Energie durch Verzégerung
der Stromung in eine Druckerh6hung umzusetzen. Der gleichen Aufgabe dient hier auch
das Gehduse, dessen Querschnitte deshalb in der Stromungsrichtung zunehmen.

Die beschriebene Art der Energieumsetzung ist fiir alle Stromungsmaschinen typisch, sie
arbeiten nach dem Prinzip der Geschwindigkeitsinderung.

nnnnn

IE\ \
\c\n\
a.\

a)

Bild 1.1 Prinzipbilder von Stromungsmaschinen
axiale Turbine radiale Pumpe
a) Langsschnitt c) Langsschnitt
b) zylindrischer Schnitt durch die Beschaufelung  d) Querschnitt

Konstruktiver Aufbau. Alle Strémungsmaschinen sind prinzipiell so aufgebaut, wie in
Bild 1.1. Je nach dem Verwendungszweck sind aber zahlreiche Varianten moglich.
Insbesondere ist oft die Hintereinanderanordnung von einem Leitrad und einem Laufrad,
die als eine Stufe bezeichnet wird, mehrfach vorhanden (Abschn. 1.5). In anderen Fillen,
etwa bei Propellern, kann auf ein Leitrad auch verzichtet werden, aber stets ist das mit
Schaufeln besetzte Laufrad (Bild 1.1 Pos. 4) das wesentliche Bauelement aller Stromungs-
maschinen. Dazu kommen in den meisten Fillen ein Gehduse (1) mit den Ein- und
Austrittsstutzen (2 und 8), in das die Leitschaufeln (3) eingesetzt sind. An den Stellen, wo
die Welle (5) durch das Gehiuse durchgefiihrt ist, liegen Dichtungen (6). Die Lagerung (7)
liegt auBerhalb des vom Arbeitsfluid erfiillten Raumes, falls nicht besondere konstruktive
Griinde dagegen sprechen.

1.1.2 Einteilung

Stromungsmaschinen kénnen nach unterschiedlichen Gesichtspunkten eingeteilt werden
(Bild 1.2).

Hydraulische und thermische Maschinen. Ein mo6gliches Unterscheidungskriterium ist
die Kompressibilitit des Fluids. Die hydraulischen Maschinen wie Wasserturbinen und
Kreiselpumpen arbeiten mit inkompressiblen Fliissigkeiten. Dampfturbinen, Gasturbinen
und Verdichter sind Beispiele thermischer Stromungsmaschinen, deren Arbeitsfluide
kompressibel sind.
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l radial ] | halbaxial ‘ [ axial ‘
_,__h_ﬁ_‘é_d__r_ﬂ_,f—"
//7 \\"“-h--._
[WusspriurbinenHDumpf-u.Gusfurh.HKrenselpumpen ” Verdichter ‘
J Kraftmaschinen Arbeitsmaschinen ‘
hydraulische thermische
Stromungsmaschinen Strémungsmaschinen
i inkompressibel kompressibel J
Einteilung der
Stromungsmaschinen Fluid

Kraft- und Arbeitsmaschinen. Stromungskraftmaschinen® oder Turbinen entziehen, wie
bereits im vorigen Abschnitt gesagt, einem Fluid Energie und geben sie an eine andere
Maschine z. B. einen Generator ab. Die Arbeitsmaschinen wie Pumpen und Verdichter
erhohen die Fluidenergie.

Aktions- und Reaktionsmaschinen. Nach der Art der Energieumsetzung unterscheidet
man das Gleichdruck- oder Aktionsprinzip, bei dem sich die Geschwindigkeit im Laufrad
nur der Richtung nach @ndert, sowie das Uberdruck- oder Reaktionsprinzip, bei dem auch
der Betrag der Geschwindigkeit verindert wird (Abschn. 1.3.6).

Radial- und Axialmaschinen. Die Hauptstromungsrichtung im Laufrad bildet ein weiteres
Unterscheidungsmerkmal. Neben radialen und axialen gibt es als Zwischenform halbaxiale
oder diagonale Maschinen (Bild 1.3).

1.1.3 Vergleich mit Kolbenmaschinen

Aufbau. Die konstruktive Einfachheit einer Stromungsmaschine ist ein wesentlicher
Vorteil. Als einziges Bauteil bewegt sich der Laufer in der einfachen, in der Technik
bevorzugten rotierenden Bewegung, wihrend eine Kolbenmaschine eine mehr oder weniger
grof3e Zahl von Teilen hat, die in komplizierter Weise hin- und herlaufen und immer wieder
beschleunigt und verzogert werden, was sich auf die Laufruhe und den Verschleif3 nachtei-
lig auswirken kann.

2 Die Worte Kraftmaschine, Kraftwerk, Kraft-Wirme-Kopplung sind sprachlich nicht korrekt. Sie
sind Uberbleibsel einer Zeit, die die Begriffe Energie und Kraft noch nicht klar unterschieden hat.
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Bild 1.3

Laufradformen

a) radial B \ ll\\““"" I 3
b) halbaxial & “/ A N
¢) axial b - f

b) c)

Drehmoment und Drehzahl. Aus den unterschiedlichen Arbeitsprinzipien ergibt sich, dass
das Drehmoment der Kolbenmaschine periodisch veridnderlich, dasjenige der Stromungs-
maschine dagegen zeitlich gleichférmig ist. Bei manchen Anwendungen bedeutet das einen
zusitzlichen Vorteil.

Ein weiteres Unterscheidungsmerkmal ist die hohere Drehzahl der Strémungsmaschine.
Dadurch bedingt, kommt diese bei gleicher Leistung mit geringeren Abmessungen und
kleinerem Gewicht aus.

Verluste. Wegen der stets notwendigen Umsetzung von Druckenergie in kinetische Energie
und umgekehrt treten in der Stromungsmaschine zusitzliche Verluste auf, sodass die
inneren Wirkungsgrade meist kleiner sind als bei der Kolbenmaschine. Mindestens zum
Teil wird dieser Nachteil durch die wegen des einfachen Aufbaus besseren mechanischen
Wirkungsgrade ausgeglichen.

Anwendungsgebiete. Mitunter stehen Kolben- und Stromungsmaschinen einander
gleichwertig gegeniiber. Im Allgemeinen sind jedoch die Strémungsmaschinen dann
iiberlegen, wenn es um die Verarbeitung groBer Volumenstrome geht. Das liegt daran, dass
durch die Querschnitte der Stromungsmaschine das Fluid durch keine Ein- und Auslass-
ventile behindert mit verhdltnisméfBig groer Geschwindigkeit stromen kann. Die Kolben-
maschinen dagegen haben ihr Anwendungsgebiet dort, wo groBe Druckunterschiede zu
iiberwinden sind. So stehen Kolben- und Stromungsmaschinen gewohnlich nicht in
Konkurrenz zu einander, sondern beide haben ihre bevorzugten Anwendungsfelder.

1.2 Hydromechanische und thermodynamische Grundlagen

1.2.1 Kontinuititssatz

Eine Stromrohre (Bild 1.4 a) sei von einem beliebigen Fluid stationir durchflossen. Damit
ist gemeint, dass die Fliissigkeitsbewegung zeitlich unverinderlich ist, also die Ge-
schwindigkeit an der gleichen Stelle der Stromrohre zu jeder Zeit den gleichen Wert hat,
aber auch, dass sich die Mantelfldche der StromrShre wie eine starre, unbewegliche und
undurchdringliche Wand verhélt, auch in solchen Fillen, wo sie nur eine gedachte Be-
grenzungsfliche innerhalb des Fluids ist.



1.2.2 Bernoullische Gleichung 5

In dem schraffierten Querschnitt habe die Geschwindigkeit den mittleren Wert c. A sei die
senkrecht zur Stromungsrichtung gemessene Fliche des Querschnitts, durch den im
Zeitelement dr das Volumen dV = Ads = Ac dt flieSt. Der Volumenstrom ist V = dV/dt
= Ac und der Massenstrom m = g4 c,wobei o die Fluiddichte ist.

(pc-dplA
~

Bild 1.4

Stationére Stréomung

a) Kontinuitétssatz

b) Bernoulli-Gleichung

Der Kontinuititssatz sagt nun aus, dass der Massenstrom fiir jeden Querschnitt derselben
Stromrohre den gleichen Wert hat

m = o cA = konst. (L.1)

Wiihrend also die Werte von g, c und A sich dndern konnen, bleibt deren Produkt konstant.
Im Falle einer inkompressiblen Fliissigkeit vereinfacht sich wegen g = konst Gl. (1.1) zu

V = cA = konst. (12)

1.2.2 Bernoullische Gleichung

In einer Stromrohre (Bild 1.4 b) sei die Stromung reibungsfrei. Auf das hervorgehobene
zylindrische Fluidelement wirken dann nur die Gewichtskraft und die Druckkrifte. Die auf
die Mantelfldiche wirkenden Druckkrifte konnen unberiicksichtigt bleiben, da sie keine
Komponente in der Bewegungsrichtung haben, auf die es allein ankommen soll. Die
Bewegung sei stationédr und das Fluid inkompressibel.

Das Newtonsche Grundgesetz der Mechanik, Kraft = Masse - Beschleunigung, lautet fiir
die Bewegungsrichtung mit dem Druck p, der Zeit ¢, dem Weg s und dem Winkel « der
Stromlinie gegeniiber der Senkrechten

-dpA-gpAdscosa = gAds%

oder anders geordnet mit dem Hohenelement dz = ds cosa
L' +gdz+edc=0
4
und nach Integration
2
P . gz+5 =konst. (1.3)
0 2

Diese nach Daniel Bernoulli (1700-1782) benannte Gleichung stellt fiir die stationire
Bewegung einer reibungsfreien, inkompressiblen Fliissigkeit den Erhaltungssatz der Energie
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dar. Sie ist von daher unmittelbar einleuchtend und stellt fest, dass die Summe aus Druck-
energie, Lageenergie und kinetischer Energie konstant sein muss.

1.2.3 Erster Hauptsatz der Thermodynamik

Geschlossenes System. Es werde ein thermodynamisches System betrachtet, iiber dessen
Grenzen nur Energien aber keine Stoffe {ibertreten konnen. Als Beispiel kann ein gasformi-
ger Korper, der sich bei geschlossenen Ventilen und dichtem Kolben im Arbeitsraum einer
Kolbenmaschine befindet, gelten (Bild 1.5 a).

Dem System werde durch die Bewegung des Kolbens die spezifische Arbeit dw zugefiihrt.
Zugleich werde die spezifische Wirme dg in das System eingebracht. Die spezifische innere
Energie u des Systems wird sich dann um den Betrag du = dw + dg erhéhen. Mit dem Druck
p und dem spezifischen Volumen v wird dw = - pdv, wobei sich das Minuszeichen dadurch
erklart, dass die Zufuhr einer Arbeit eine Verringerung des Volumens bedeutet,

dg =du+pdv. (14)

Mit der spezifischen Enthalpie z = u + pv erhidlt man durch Auflésen nach u und Differen-
zieren du = dh - pdv - vdp und damit

dg = dh-vdp. (1.5)

Die beiden gleichwertigen Gln. (1.4) und (1.5) stellen den ersten Hauptsatz, ndamlich den
Erhaltungssatz der Energie fiir ein geschlossenes System dar.

dw
| f | Ay g
(IT{IT] =
v Cha e Bild 1.5
R z'="> % Ptehe @ W Thermodynamische Systeme
1z__| a) geschlossen
dg  a) ds b) b) offen

Offenes System. Ein System, das an einem Eintritts- und an einem Austrittsquerschnitt fiir
Stoffstrome offen ist, werde von einem Fluid stationir durchstromt (Bild 1.5 b). Ebenfalls
stationdr sollen die Energiestrome Q.l,2 =dQ,,/dt und P, =W, , thn/dt tiber die
Systemgrenzen hinweg in das System eingebracht werden. Wihrend einer kurzen Zeit-
spanne df werden dann die Energien dQ, , und dW,, , zugefiihrt.

Um GI. (1.4) anwenden zu konnen, wird das System durch die Grenzen bei 1 und 2
abgeschlossen. Diese sind mit der Stromung mitfahrend zu denken. Im Zeitelement dt
bewegen sie sich um die Wegstiicke ds, und ds,. Dem System wird dabei @hnlich wie bei
einer Kolbenbewegung die Arbeit p,4,ds,-p,4,ds, = p,dV,-p,dV, = dm(p,v,-p,v,)
zugefiihrt. Da die Stromung als stationir vorausgesetzt wurde, sind alle Zustandsgrofen an
einem bestimmten Ort konstant. Der Energieinhalt des Systems kann sich nur dadurch
andern, dass in der Zeit df bei 1 ein Massenelement dm mit einer bestimmten Energie
eintritt, wihrend gleichzeitig ein gleich gro3es Massenelement, aber mit anderem Energie-
inhalt, bei 2 austritt. Aufler der inneren sind hier auch die potentielle und die kinetische
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Energie des Massenelements zu beriicksichtigen, also dme(u,+ c21/2 +gz,) bzw.
dm(u, + c,/2 + gz,).
Die gesamte Energiebilanz lautet damit
2 2
1 ©
pvitugt o t82)| ~\ Py tth +7 +82,

dQ, ,+dW,, , +dm =0

oder nach Division durch df und mit 2 =u+ pv

(1.6)

Q1,2+P1,2 = rh{(h2+%22+g22) - (hl +CT12 +g21)

Das ist die Gleichung des 1. Hauptsatzes fiir ein offenes System, eine Verallgemeinerung
der Bernoulli-Gleichung, in die Gl. (1.6) iibergeht, wenn QI,Z =P, = 0 und u, = u, gesetzt
werden. Die Bernoulli-Gleichung gilt deshalb nur fiir reibungsfreie Stromungen, denn
sobald Reibungseffekte auftreten, wird sich die innere Energie des Fluids zu Lasten der
tibrigen Energieformen erhohen. Fiir den ersten Hauptsatz gibt es keine solche Ein-
schrankung. Gleichung (1.6) gilt sogar auch dann, wenn die Voraussetzung der stationdren
Stromung im Inneren des Systems nicht streng erfiillt ist. Entscheidend ist ndmlich nur, dass
am Ein- und Austritt stationédre Zusténde vorliegen.

1.2.4 Ideales Gas

Gaskonstante, spezifische Wirmekapazitit und Isentropenexponent. Als ideales Gas
wird ein Stoff bezeichnet, fiir den die thermische Zustandsgleichung

pv=RT (1.7)

gilt, worin R die individuelle Gaskonstante und 7 die absolute Temperatur sind. Auch fiir
wirkliche Gase bildet Gl. (1.7) eine gute Nédherung, obgleich sie genau genommen nur das
Grenzgesetz ist fiir den Fall, dass der Druck gegen null geht. Fiir viele Gase sind die
Abweichungen in den fiir die Technik wichtigen Zustandsbereichen jedoch gering, sodass
man Gl. (1.7) vielfiltig anwenden kann.

Die Enthalpie eines Stoffes, der GI. (1.7) geniigt, ist nur von der Temperatur abhingig, also
T
h= f e, (t)dt.
Ty

Dabei ist T, die Temperatur, fiir die die Enthalpie willkiirlich gleich null gesetzt wird, und ¢ p(t)
die wahre spezifische Wirmekapazitit bei konstantem Druck, die auch bei idealen Gasen
von der Temperatur abhiingt, bei anderen Stoffen aulerdem auch vom Druck.

In Anwendung des Mittelwertsatzes der Integralrechnung wird auch

T
h= f e, ()ydt =[], (T-Tp) (1.8)
TO
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gesetzt, was praktisch bedeutet, dass im Temperaturbereich T, bis T die in Wirklichkeit
variable spezifische Wirmekapazitét durch einen konstanten Wert, die mittlere spezifische
Wirmekapazitit [cp]:o ersetzt wird. In Tabelle 9.1 im Anhang sind Zahlenwerte von [cp]f)
angegeben, dort ist wie iiblich ¢, = 0°C, T, = 273,15 K gewihlt worden.

Fiirirgend einen Temperaturbereich ¢, bis z, errechnet sich die Enthalpiedifferenz und die
mittlere spezifische Warmekapazitit zu
i h
h,-h, = [cp]ozt2 - [cp]o 4
und
b h
[e ]2 = Ll a7 [5h (1.9
P -t
27 4

Mit den beiden Zahlenwerten von R und [cp];2 ist das Verhalten eines idealen Gases
vollstidndig beschrieben. Als dritte, aber nicht mehr unabhéngige Grofie wird durch

k-1_ R
K 3
[c, ]
der Isentropenexponent x definiert, der ebenso wie die mittlere spezifische Warmekapazitit

eine temperaturabhiingige Grofie ist, die nur innerhalb eines bestimmten Temperaturberei-
ches als konstant angesehen werden darf.

(1.10)

Isentrope. Fiir eine Zustandsidnderung, bei der die Entropie weder durch Wirmezufuhr von
auBlen noch durch innere Reibung verdndert wird, gilt die Differentialgleichung

% = - K@ .
P v
Wenn man x als konstant annimmt, kann sie zu
%
pv* =konst; ﬂ=(—2)" (1.11)
» V1

integriert werden. Mit Gl. (1.7) folgt weiter

k-1
r konst; 1= (&) *.
x-1 T, 'p,

K

(1.12)

p

Zusammen mit Gl. (1.10) ergeben sich damit fiir die isentrope Enthalpiedifferenz die oft
gebrauchten Beziehungen

Ah =hy~h, = Lpl"l

- (&)Lxl_ 1] (1.13)

1- (&)T}, (1.14)
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von denen die erste fiir die Kompression, die zweite fiir die Expansion ein positives
Ergebnis liefert.

Beispiel 1.1. Ausgehend vom Zustand p, = 0,4 MPa, ¢, = 800 T expandiert Luftisentrop auf einen
Gegendruck von p, = 0,1 MPa. Man berechne die Temperatur £, und die Enthalpiedifferenz.

Losung. Da die Temperatur ¢, nicht bekannt ist, kann auch die mittlere spezifische Wiarmekapazitit
noch nicht nach Gl. (1.9) berechnet werden. Deshalb wird zunéchst nidherungsweise mit dem fiir
t, =800 °C giiltigen Wert gearbeitet und das Resultat schrittweise verbessert, indem der Tabelle 1.1
eine weitere Spalte zugefiigt wird.

Fiir die erste Spalte folgt aus den GlIn. (1.10) und (1.12) mit R = 0,287 kJ/(kg K)
k-1 _ R _ 0,287kJ/(kgK) _

0.2677; x = 1,366
K n 1,072kJ/(kgK)
[CP]’l
P\ 0,IMP
1,=1,(%2) % - 1073k (2IMPRR2T_pp0k; 4, -467C.
P, 0,4MPa

Fiir die zweite Spalte kann jetzt aus der Tabelle 9.1 ein verbesserter Wert von [cp]:)2 entnommen und
die Rechnung wiederholt werden.

Das Ergebnis der ersten Spalte weicht noch erheblich vom richtigen Resultat ab, eine Korrektur ist
also notwendig. Bereits nach einmaliger Verbesserung wird jedoch eine hinreichende Genauigkeit
erreicht.

Damit 146t sich nun noch die Enthalpiedifferenz berechnen. Mit p,v; = RT; Gl. (1.7) folgt aus
GL (1.14)

RT, {1 _(@)’%l] _ 0,287k J/(kgK)-1073K [1 _(O,IMPa

0,2552
- 5321 - 359,6 kl/kg.
(x-1yxl \p, 0,2552 0,4MPa) } g

Tabelle 1.1 Berechnung der Expansionsendtemperatur (Beispiel 1.1)

(AN kl/(kgK) | Tabelle9.1 | 1,072 | 1,072 | 1,072
[cp]ﬁ)2 K/(kgK) | Tabelle9.1 | 1,072 | 1,036 | 1,037
[cp]:j kl/ikgK) | Gl (1.9) 1,072 | 1,123 | 1,125
(x-1yx | 1 Gl (1.10) | 02677 | 02556 | 02552
T, K Gl (1.12) | 740 753 753

t °C 467 480 480
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1.2.5 Idealer Dampf

Thermische ZustandsgroBen. Fiir jeden beliebigen Stoff gilt
pv =zRT,

wobei der Realgasfaktor zim Sonderfall des idealen Gases gleich eins, im Allgemeinen aber
eine Zustandsgrofe, also eine Funktion zweier anderer, etwa von Temperatur und Druck
oder auch von Entropie und Druck ist.

Stoffe, fiir die z allein von der Entropie abhingig ist, stellen einen besonders einfachen
Sonderfall dar. Sie haben zwar einen allgemeineren Charakter als die idealen Gase,
bedeuten aber immer noch eine Idealisierung und werden als ideale Dampfe bezeichnet.
Selbstverstidndlich ist ein ideales Gas ,.erst recht™ ein idealer Dampf, wihrend die Umkeh-
rung, wie sich aus der Definition ergibt, natiirlich nicht gilt.

Fiir iiberhitzten Wasserdampf ist die Voraussetzung z = f{s) mit recht guter Genauigkeit
erfiillt, sodass dieser Stoff, der fiir die Anwendung in Stromungsmaschinen zu den wich-
tigsten gehort, nach den Gesetzen des idealen Dampfes behandelt werden kann.

Enthalpie. Wie in [8] bewiesen wird, folgt aus den Hauptsitzen der Thermodynamik und
der obigen Definition des idealen Dampfes

L (L15)
x-1
wobeli & * eine Integrationskonstante ist, mit der der Nullpunkt der Enthalpieskala festgelegt
wird. Besonders einfache Verhiltnisse ergeben sich, wenn man diesen Nullpunkt so wihlt,
dass A ™ gleich null wird. Fiir die so definierte Enthalpie

n=_K_ pv (1.16)
k-1

hat Traupel in [8] die Bezeichnung Normalenthalpie eingefiihrt. Anders als beim idealen
Gas existiert fiir idealen Dampf kein einfacher Zusammenhang zwischen Temperatur und
Enthalpie. Ist dort das Produkt pv der absoluten Temperatur proportional, so ist es beim
idealen Dampf der Normalenthalpie proportional, sodass dhnlich einfache Zusammenhénge
entstehen wie bei idealem Gas, wenn statt der Temperatur mit der Enthalpie gerechnet wird,
die ohnehin fiir thermodynamische Berechnungen fast immer benotigt wird.

Isentrope. Die Beziehung pv* =konst, die weder die Temperatur noch die Enthalpie
enthilt, bleibt giiltig. Zusammen mit Gl. (1.16) folgt daraus

- h, =(&)Lxl

= konst; —
k-l h, P

X

(1.17)

p

Ein Vergleich mit GI. (1.12) zeigt, dass auch hier die absolute Temperatur durch die
Normalenthalpie ersetzt ist. Durch Einsetzen in Gl. (1.15) weist man nach, dass die beiden
Gln. (1.13) und (1.14) ihre Giiltigkeit behalten.
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Gebrauchsformeln fiir iiberhitzten Wasserdampf. Fiir Berechnungen mit nicht allzu
grolem Genauigkeitsanspruch kann man 4 * in GI. (1.15) gleich 1997 klJ/kg setzen. Fiir die
Faktoren z und &/(x- 1)lassen sich die folgenden empirischen Gleichungen benutzen:

z=1-exp(9463-— 5
ol 0,545 kJ/(kgK))
(1.18)
X -3,987+0,1836(—L—)+0,3915(—L )" + 0,555 —L ).
k-1 1000 C 1000 C 100MPa
Die Entropie ergibt sich aus
5-6936 "2 Rl % o[ T | ;i 2 )] (1.19)
kgK k-1 ‘723K 4MPa
mit der Gaskonstanten R = R _ 8,314 kJ/(kmolK) _ 0,4618£.
M 18 kg/kmol kgK

Beispiel 1.2. Fiir fiinf ausgewihlte Zustidnde iiberhitzten Wasserdampfes berechne man die
ZustandsgroBen mit den angegebenen Gleichungen und priife die Genauigkeit anhand der Dampftafel
im Anhang (Tabelle 9.3).

Losung.

p MPa gegeben 2.5 1,5 0,5 0,075 15
t °C gegeben 400 350 200 400 650

k/(k-1) 1 Gl (1.18) 4,137 4,106 4,042 4,123 4,355
s kI/(kgK) | Gl (1.19) 7,018 7,109 7,106 8,639 6,817

mitz=1

z 1 Gl (1.18) 0,967 0,972 0,972 0,998 0,952
s kJ/(kgK) | Gl. (1.19) 7,011 7,096 7,079 8,635 6,846
v mikg | v=2BT | 01202 | 0,1865 | 04248 | 4,1387 | 0,027
h kl/kg GL (11.)1 6) 3240 3146 2855 3276 3765

St kJ/(kgK) | Tabelle 9.3 | 7,017 7,104 7,061 8,678 6,824

Vr m3/kg | Tabelle 9.3 | 0,1201 0,1866 | 0,425 4,1383 | 0,027
hT kl/kg Tabelle 9,3 | 3240 3148 2856 3279 3712
s—8
Entropie- 1 100 T -0,09 -0,11 0,25 -0,5 0,33
Fehler St
V-vg
Volu- 1 100 0,08 -0,05 -0,05 0,01 1,12
menfeh- Vr
ler
h-h
Enthal- 1 100 T 0 -0,06 -0,03 -0,06 1,43

piefehler hy
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Die letzten drei Zeilen geben in Prozent die relativen Fehler der berechneten Zustands-
groBen gegeniiber den als richtig angenommenen Werten aus der Dampftafel (Tabelle 9.3)
an. Fir grobe Uberschlagsrechnungen sind die Formeln zu gebrauchen, aber fiir praxisge-
rechte Ubungsaufgaben arbeitet man besser mit dem beiliegenden #,s-Diagramm nach
R. Mollier (1863 -1935), aus dem sich die bendtigten Zustandsgréfen leicht ablesen lassen.
Noch leichter hat man es mit einem EDV-Programm, z. B. mit dem Programm ,,Mollier",
das vom Verfasser unter der Adresse klaus.menny @t-online.de bestellt werden kann.

Beispiel 1.3. Wasserdampf expandiert isentrop vom Ausgangszustand p, = 1,5MPa, ¢, =350 C
auf den Gegendruck p, =0,6MPa. Man berechne die Enthalpledlfferenz und das spemﬁsche
Volumen v,.

Losung. Wie im vorherigen Beispiel errechnet, ist

—— =4,106; h =3146kJ/kg.
k-1

Damit wird ﬁl = h, - 1997 = 1149 kl/kg und mit den Gln. (1.14) und (1.16)

k-1 1
T T Tl (PN x| _{0,6MPa\73706 | _
Ak =h -k, _hl[l (B2 * - 1149kJ/kg[1 (m) - 230kl/kg

P,

h, = h,-Ah_= (1149 -230)kJ/kg = 919kJ/kg
weiter folgt mit 1kJ = 10°Nm

yoo_ T 91910 Nmkg _ a7y 0,
S 4,106-6-10° N/m? :
x-1 P2

Mit dem Mollier-Programm erhilt man schneller und vor allem genauer:
Ah,=231,39 kl/kg; v,=0,3779 m¥/kg.

1.2.6 Theorie der Diisenstromung

Voraussetzungen. Die Fluidbewegung wird eindimensional beschrieben. Das bedeutet,
dass die Geschwindigkeitskomponenten senkrecht zur Hauptstromungsrichtung vernach-
lassigt werden, und dass die liber einen Kanalquerschnitt hin veréanderliche Geschwindigkeit
durch den Mittelwert der Geschwindigkeit in diesem Querschnitt ersetzt wird.

Das Fluid sei ein idealer Dampf, was nach Abschnitt 1.2.5 auch den Fall des idealen Gases
mit einschlieBt. Ferner sei die Stromung stationir und der Strémungsraum adiabat, das heif3t
wirmedicht, abgeschlossen. Es ist dann Q1 , = 0 und, da keine Leistung zugefiihrt wird,
auch P,, =0. Die Kanalquerschnitte sollen sich auf gleicher oder angenihert gleicher
Ortshohe befinden, sodass die Glieder gz,und gz, gegeneinander aufgehoben werden.
Gl. (1.6) lautet dann

C2 62
hy+ — = h+ —. (1.20)
2 2
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Ausstromgeschwindigkeit. Gl. (1.20) kann nach ¢, aufgeldst werden, wenn die Zustrom-
geschwindigkeit ¢, und die Enthalpiedifferenz h, - h, der Expansion, die der Beschleuni-
gung des Fluids entspricht, bekannt sind.

Diese Enthalpiedifferenz ist besonders einfach fiir die nur in Gedanken mogliche, reibungs-
freie Stromung zu bestimmen. Dann ist die Stromung isentrop, sodass Gl. (1.14) anwendbar
wird. Mit den Bezeichnungen von Bild 1.6 b wird

Cys =\2Ah + clz.

—_— Wl_ 1
S - x
h y
— 0 pLjp1 1
a) b) c) Pip—=
Bild 1.6 Diisenstréomung
a) Diise b) h,s-Diagramm ¢) Durchflussfunktion

Beim wirklichen, nicht reibungsfreien Fall wird noch ein Diisenwirkungsgrad 7 eingefiihrt

¢, =nQRAR+ D). (1.21)

Durchflussfunktion. Die folgende Untersuchung soll auf die reibungsfreie Stromung
beschriinkt sein. Aulerdem soll zur weiteren Vereinfachung das Quadrat der Zustrom-
geschwindigkeit cl2 vernachléssigt werden. GroB3en ohne Index beziehen sich auf einen
beliebigen Querschnitt im Inneren einer Diise. Wird fiir die isentrope Enthalpiedifferenz
Gl. (1.14) eingesetzt, so wird zunichst

o= %Pm :1 _(;)T]. (1.22)

Mit dem Massenstrom nach GI. (1.1) ergibt sich damit die Stromdichte

26 P (),

=gc=
\ k-1yv? )2

<o

n
4

worin (y,/v)? wegen pv* =konst durch (p/p)¥'* ersetzt werden kann

m _ ﬁ 2k
k-1

i (ﬁ)i_(g) ”21] _ |2y (1.23)
v

Py Py v

1 1
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Bei gegebenem Zustand 1 héngt der Massenstrom nur vom Querschnitt und von der durch
Gl. (1.23) definierten Durchflussfunktion ¥ ab. Diese wiederum ist iiber k¥ von der Art
des Fluids und sonst nur vom Druckverhiltnis abhéngig.

Die fiir den Vorgang charakteristische Funktion ¥ hat Nullstellen bei p/p, = 0 und bei
p/p, =1 (Bild 1.6 ¢). Um das dazwischen liegende Maximum zu finden, wird die eckige
Klammer in Gl. (1.23) differenziert und die Ableitung gleich null gesetzt. Man findet

.
% - (%)x—l, (1.24)

Dieses besondere Druckverhéltnis wird nach dem schwedischen Ingenieur Gustav de Laval
(1845-1913) benannt und mit dem Index L bezeichnet.
Der entsprechende, maximale Wert der Durchflussfunktion ist

S EE R

xk+1

Im Querschnitt, in dem das Laval-Druckverhiltnis erreicht wird, ist die Fluidgeschwindig-
keit gleich der Schallgeschwindigkeit, nimlich

_ | 2x 1.26
CL— mplvl, ( )

wie durch Einsetzen von Gl. (1.24) in Gl. (1.22) nachzuweisen ist. Werden noch die Grofien
p, und v, mittels Gl. (1.11) durch p; und v , also durch Druck und spezifisches Volumen
im Laval-Querschnitt ersetzt, so folgt

¢, = [xp.v, firidealesGas ¢ = xRT;. (1.27)

Maximaler Durchfluss. Variiert man bei einer Diise nach Bild 1.7 a, deren engster Quer-
schnitt zugleich der Austrittsquerschnitt ist, den Gegendruck, indem man anfangs p, = p,
setzt und dann p, laufend verkleinert, so wird der Massenstrom zunéchst anwachsen. Er
erreicht aber nach Gl. (1.23) einen maximalen Wert bei p, = p; . Es wird dann

k+1
. Py P 2 Vo 1.28
s N e W "(m)“- (129
1 1

Zugleich wird im Austrittsquerschnitt die Schallgeschwindigkeit erreicht. Bei weiterer
Druckabsenkung hinter der Diise kann weder der Massenstrom noch die Geschwindigkeit
grofler werden, auch kann der Druck im Austrittsquerschnitt nicht kleiner werden als der
Laval-Druck.

Diese theoretischen Folgerungen sind auch anschaulich zu verstehen. Eine Druckidnderung
breitet sich bekanntlich mit der Schallgeschwindigkeit aus, sie kann sich deshalb unmoglich
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in das seinerseits mit Schallgeschwindigkeit ausstromende Fluid in das Innere der Diise
hinein auswirken.

Laval-Diisen. Sollen in einer Diise Uberschallgeschwindigkeiten erreicht werden, so muss
das Fluid die Moglichkeit zu weiterer Expansion {iber das Maximum von Bild 1.6 ¢ hinaus
haben. Da der Massenstrom natiirlich fiir die ganze Diise konstant bleibt, kann die Strom-
dichte nur dadurch wieder abnehmen, dass der Querschnitt nach seinem kleinsten Wert
wieder anwichst (Bild 1.7 b).

Bild 1.7 m

Diisenformen 0 AP, 1
a) nicht erweiterte Diise pp

b) Laval-Diise a) 1

Diisen dieser Form wurden erstmals im Jahr 1878 von dem deutschen Ingenieur Ernst
Korting in Dampfstrahlapparate eingebaut. Man nennt sie aber nach ihrem erwihnten
zweiten Erfinder Laval-Diisen. Die notwendige Querschnitterweiterung wird mittels der
Kontinuitétsgleichung berechnet, die mit Gl. (1.23) die folgende Form annimmt

x+1

PR Liry
min YIZ 2 x+1 .

2 DPr\7 (P
Zel(f2)e- () ¢

Beispiel 1.4. In einer Diise expandiert Wasserdampf isentrop, also reibungsfrei von
p, = 1,5MPa; ¢, =350°C auf den Gegendruck p, = 0,6 MPa. Der Massenstrom betrégt 7z = 1kg/s. Man
berechne den engsten Diisenquerschnitt und den Austrittsquerschnitt.

Losung. Nach dem fritheren Beispiel 1.3 ist
Ah =230kl/kg; x=1309; v, = 0,1865m3/kg-

Da P, _ 0.6MPa _ 0,4 kleiner ist als P _ (L)mzs =0,544 (Gl. (1.24)), muss die Diise als
p, 15MPa p, 2,309

Laval-Diise ausgefiihrt werden.
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Die Durchflussfunktion betrégt fiir den engsten bzw. den Austrittsquerschnitt nach den Gln. (1.25)
und (1.23)

) 1,300 +1
#, = | 1,309 (—2Ji"%T - 0,669
1,309+1
21309 2 1309+1
¥ - ;[0,4 ECIRED }=0,6375.
2 \1,309—1( ) (04

Fiir die Querschnitte folgt aus A = ri2/( ¥ /p,/v,) nach Gl. (1.23) mit 1MPa = 10°kg/(ms?)

und mit

- 1kgfs - 0,3526+107*m?
PP | 1,5 10%kg/(ms?)
0,1866m */kg

_ 0,3526:107m?

; =0,527-107m?
- 0,669

10 3m 2
(- 0,3526:10°m

, =0,553-10m?,
0,637

Im Austrittsquerschnitt ist die Geschwindigkeit nach GI. (1.21) mit ¢, =0 und =1

¢, =1/2-230 k/kg- 10> kg m2/(kJ s?) = 678m/s.

Im engsten Querschnitt herrscht die Schallgeschwindigkeit, also nach Gl. (1.26)

2-1,309
¢ =, | —>2"2-15-10°kg/(ms?)-0,1865m>/kg = 563 m/s.
L J1,309+1 g/(ms®) g

1.2.7 Carnotscher Kreisprozess

Um einem Fluid nicht nur einmalig sondern stetig Energie zu entziehen, ldsst man es eine
derartige Folge von Zustandsidnderungen durchlaufen, dass am Ende wieder der Ausgangs-
zustand erreicht ist.

Zur Beurteilung der Giite der Energieumsetzung in einem Kreisprozess wird der thermische
Wirkungsgrad definiert:
= I 9wl _ | 19wl

s (1.29)
9n 9 9n
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Dabei sind g,, und |q, | die zu- bzw. abgefiihrten Warmen, beide positiv und als spezi-
fische, auf die Masse bezogene GroBen eingesetzt. Ihre Differenz w ist die durch den
Prozess gewonnene Arbeit, und der thermische Wirkungsgrad gibt an, wie grof3 diese Arbeit
im Verhiltnis zur zugefiihrten Wirme ist.

Besondere Bedeutung fiir die Thermodyna- Py .
mik hat der von dem franzdsischem Physiker Lt 3 4
Sadi Carnot (1796 -1832) eingefiihrte Kreis- 5
prozess, der aus zwei Isothermen und zwei '
Isentropen besteht. Aus dem 7,s-Diagramm T Tt 2 1
(Bild 1.8) wird entnommen g, = T (s, - 55); ' ;
|| = T,(s,~s;),sodass sich der thermische r $1-5;
Wirkungsgrad zu
T Bild 1.8 § —
- =1-1 (1.30) Carnot-Prozess
T = 7c T

3

ergibt. Damit er hohe Werte annimmt, muss die obere Prozesstemperatur T, moglichst
groB, die untere T, moglichst klein sein. In der Praxis ist die obere Temperatur durch die
Werkstofffestigkeit begrenzt, die untere aber durch die Umgebung festgelegt, die ja der
Energiespeicher ist, an den der nicht in Arbeit umgewandelte Teil der zugefiihrten Wirme
abgegeben wird.

Aus Bild 1.8 ist ersichtlich, dass bei gegebener oberer und unterer Prozesstemperatur die
zugefiihrte Wirme nicht groer und die abgefiihrte nicht kleiner werden kann als gerade bei
der isothermen Wirmezu- und -abfuhr des Carnot-Prozesses. Damit bildet der Carnotsche
Wirkungsgrad die obere Grenze der thermischen Wirkungsgrade, die iiberhaupt in einem
Kreisprozess erreichbar sind.

Prozessarbeit. Fiir die Brauchbarkeit eines Kreisprozesses ist nicht allein die Hohe des
thermischen Wirkungsgrades ma3gebend. Auch die im Prozess umgesetzte spezifische
Arbeit muss moglichst hoch sein, damit mit einer Maschine, die nach diesem Kreisprozess
arbeitet, bei gegebenen Abmessungen eine moglichst grofe Leistung erreicht wird, oder
damit umgekehrt fiir eine gegebene Leistung die Maschinenabmessungen klein werden. In

w=q,,~ |qan| = (T3_ T]) (SI—S3)
lisst sich die Entropiedifferenz (s, - s,) fiir ein ideales Gas durch
Ps L
s8-8, =RIn(—)-[c ] In(—
- R Lo m()
ausdriicken. Damit und mit GI. (1.10) erhilt man die spezifische Arbeit
T.

w el (0 T n(2) ()
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bzw. durch Division durch die spezifische Wirmekapazitit [c ]t und durch die untere
Prozesstemperatur I, den dimensionslosen Ausdruck

T. - T.
(DL () 2]
K
[cp]tj T, 1 by 1
der zusammen mit dem thermischen Wirkungsgrad n, fiir ein ideales Gas mit x = 1,4 und
fiir T, = 288K in Bild 1.9 dargestellt ist.

v —m—— == p3P=1000
E'p"—f' - -~ ~— \\
15 T+ 7 >
s ~
y
/
/ R |
1 T ,.-'/ P - - o~
/ ~
r 7 N Mtn
!/ 100 N
1) e =T e N .
os 1 7 N AN Bild 1.9
%h ;x/ ~_315 N \\ Thermischer Wirkungsgrad und
Tth Mg~ 10 e S N b spezifische Arbeit des Carnot-
2R LN N y . \‘. Prozesses in Abhéngigkeit von
0 200 400 600 800  1000oc 1200 der Temperatur T; und vom
" Druckverhiltnis p,/p,
3'-——

Es wird deutlich, dass der Carnot-Prozess nicht praktisch verwendbar ist, denn bei den
kleineren, leicht realisierbaren Druckverhiltnissen ist die spezifische Arbeit klein, und der
Prozess kann nur mit niedrigen Temperaturen betrieben werden, sodass auch die ther-
mischen Wirkungsgrade unbefriedigend sind. Bei Temperaturen, die mit heutigen Werk-
stoffen ohne weiteres zuldssig sind, miiite andererseits das Druckverhiltnis unrealistisch
hohe Werte annehmen. Selbst wenn diese Schwierigkeit beherrscht werden konnte, so bleibt
doch zu bedenken, dass die isotherme Verdichtung und Expansion nur niherungsweise und
nur mit schlechtem Wirkungsgrad verwirklicht werden kénnen.

Das Interesse, das dem Carnotschen Kreisprozess entgegengebracht wird, liegt deshalb
nicht darin begriindet, dass man ihn in einer Maschine verwirklichen will. Derartige
Versuche sind lidngst aufgegeben. Vielmehr dient der Carnotsche Wirkungsgrad nach
Gl. (1.30) als eine optimale Vergleichszahl fiir die thermischen Wirkungsgrade anderer
Kreisprozesse. SchlieBlich gehdrt es zu den wichtigsten Erkenntnissen der Thermodynamik,
dass eine Wirme niemals vollstindig, sondern im giinstigsten Fall zu dem Bruchteil, den
der Carnot-Wirkungsgrad angibt, in Arbeit umgewandelt werden kann.
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1.3 Energieumsetzung im Laufrad

1.3.1 Absolut- und Relativgeschwindigkeit, Geschwindigkeitspliine

Geschwindigkeitsdreiecke. Bei der Fluidbewegung im Laufrad muss zwischen der abso-
luten und der relativen Stromung unterschieden werden. Relativ zum rotierenden Laufrad
bewegen sich die Fluidteilchen auf Bahnkurven, die im Wesentlichen durch die Form der
Schaufeln vorgegeben sind. Die Absolutbewegung kommt durch die Uberlagerung dieser
Relativstromung mit der Laufraddrehung zustande (Bild 1.10).

Bezeichnet man die Relativgeschwindigkeit des Fluids mit w, seine Absolutgeschwindigkeit
mit ¢ und die Fiihrungs- bzw. Umfangsgeschwindigkeit mit i, so gilt

C=w+ii,
was sich als Vektorparallelogramm oder als Geschwindigkeitsdreieck darstellen ldsst.

Diese Geschwindigkeitspldne werden insbesondere fiir den Laufradeintritt mit dem Index
1 und fiir den Laufradaustritt mit dem Index 2 berechnet und gezeichnet. Sie stellen ein
wichtiges Hilfsmittel fiir die Schaufelkonstruktion dar.

Berechnung. Die Umfangsgeschwindigkeit folgt aus der Drehzahl und dem Laufraddurch-
messer D

u,=nnD,; u, =nnD,. (1.31)

Relativ- und Absolutgeschwindigkeit werden fiir die Berechnung in Komponenten parallel
und senkrecht zur Umfangsgeschwindigkeit zerlegt. Die Parallelkomponente wird mit dem
Index u bezeichnet und heifit Umfangskomponente, die dazu senkrechte mit dem Index m
ist die Meridiankomponente.

Die Umfangskomponente der Absolut- wie auch der Relativgeschwindigkeit kann mit der
Umfangsgeschwindigkeit gleichsinnig oder entgegengesetzt zu ihr gerichtet sein. In diesem
Buch wird im Interesse einer einheitlichen analytischen Darstellung die Umfangskomponen-
te im zuletzt genannten Fall als negativ definiert.

Die Richtung der Absolutgeschwindigkeit wird durch den Winkel «, diejenige der
Relativgeschwindigkeit durch den Winkel £ beschrieben, wobei beide Winkel grundsitz-
lich gegeniiber der positiven Umfangsgeschwindigkeit zu messen sind. Im Fall positiver
Umfangskomponenten ergeben sich somit spitze, bei negativen Umfangskomponenten
stumpfe Winkel. Diese Definition wird allerdings in der Fachliteratur nicht einheitlich
gebraucht. Vielfach wird der relative Stromungswinkel £ gegen die negative Umfangs-
richtung gemessen. In diesem Fall werden die Winkel in den meisten Fillen spitz. Im
Zeitalter elektronischer Rechenhilfsmittel ist die damit erreichte Erleichterung der Berech-
nung der Winkelfunktionen indessen unbedeutend. Thr steht der Nachteil gegeniiber, dass
dann die Vorzeichen nicht automatisch richtig werden.

Mit den hier benutzten Definitionen ist in jedem Fall
c,=ccosa
w,=wcosf=c,-u
c, =csine=w_=wsing, (1.32)
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wobei alle diese Beziehungen insbesondere fiir den Laufradeintritt und den Austritt mit dem
jeweiligen Index 1 bzw. 2 gelten.

Aus den Geschwindigkeitsdreiecken (Bild 1.10 b und c) und aus GI. (1.32) folgt, dass die
Meridiankomponenten von Relativ- und Absolutgeschwindigkeit gleich sind. Sie kdnnen
aus dem Volumenstrom V mittels des Kontinuititssatzes berechnet werden

1m = Wim = ; Con = Wom = . (1.33)

Durch die Verengungsfaktoren 7, und 7, werden die Querschnittsverengung durch die
Dicke der Schaufeln und der Grenzschichteinfluss beriicksichtigt.

Bild 1.10
Geschwindigkeitspldane
a) im Laufrad
1 Eintritt
2 Austritt
&/ £ 3 relative und
: 4 absolute Strombahn
~ b) am Eintritt 1
¢) am Austritt 2

Beispiel 1.5. Fiir ein Pumpenlaufad berechne man die Geschwindigkeitsdreiecke fiir den Ein- und
Austritt.

Gegeben sind der Volumenstrom V = 0,025 m’/s, die Drehzahl n = 24,4 1/s und die Haupt-
abmessungen

D, =100 mm; b, = 28 mm; D, = 230 mm; b, = 14 mm,

sowie die Winkel &, = 90° (drallfreie Zustrémung) und S, = 146°. Die Verengungsfaktoren werden
mit 7, =1 und 7, =0,98 angenommen.

Losung. Eintritt

Gl (1.31) wu,=7nnD,=724,41/s:0,1m =7,665m/s

Gl (133) ¢ =wy =) = 002SW g
- " wDb,r, 7-0,1m-0,028m-1
c
GL (132) ¢ =—tm - 2882005 5 g4y mis
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¢y, = ¢ cos e, = 2,842m/s:c0s90 °= 0

Wy, = €y~ = (0-7,665)m/s = ~7,665m/s

Tu

wy = w2+ w2 =4/(7,665% +2,842)m¥s? = 8,175 m/s

w -_—
B, =arccos —2 = arccos(m

)=159,7"
W, 8,175 m/s

Austritt
Gl (1.31) u,=mnD,=7-24,41/5-0,23m = 17,631m/s

=2,522m/s

Gl (133) ¢, =w, = Voo 0,025m"3/s
. (1. 2m 2m nD2b2r2 7+0,23m*0,014m-0,98

w,, =w,cosf3, = 4,510m/s-cos 146 °= -3,739m/s

Cpy = Wy, +1t, = (3,739 +17,631)mis = 13,892m/s

2u

€y = [0y, +Cpp? = 1/(13,8927+2,5222)m /s = 14,119m/s

2.522m5 ) _ 143

c
@, = arcsin 2% = arcsin(
14,119m/s

23

1.3.2 Spezifische Stutzenarbeit und Wirkungsgrade

Als spezifische Stutzenarbeit einer Stromungsmaschine bezeichnet man das spezifische
Energiegefille zwischen den Stutzen d. h. bei den Kraftmaschinen zwischen Eintritts- und
Austrittsstutzen und bei den Arbeitsmaschinen in entgegengesetzter Richtung.

Hydraulische Stromungsmaschinen. Die Indizes E und A (Bild 1.11) kennzeichnen die
Ein- und Austrittsstutzen. Bei einer Wasserturbine wird das Saugrohr stets zur Maschine
gerechnet. Thr saugseitiges Ende stellt also der Unterwasserspiegel dar, weil das Saugrohr
ein fiir die Energieumsetzung in der Maschine wesentliches Bauteil ist.

Spezifische Stutzenarbeit. Fiir die Querschnitte E und A kann die Bernoulli-Gleichung in
der Form der GI. (1.3) nicht gelten, denn es ist ja gerade der Zweck der dazwischen
liegenden Maschine, den Energiegehalt des Fluids zu veridndern. Mit den Bezeichnungen
von Bild 1.11 wird die ideelle Energiedifferenz bei reibungsfreier Strémung
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Bild 1.11

Hydraulische Stromungsmaschi-
nen mit Symbolen nach

DIN 2481

a) Wasserturbine A
b) Kreiselpumpe a)
c=Cy'  PpPa
O O (1.34)

wobei das +Zeichen fiir die Kraftmaschine und das -Zeichen fiir die Arbeitsmaschine gilt.
Zur Beriicksichtigung der inneren Verluste ist fiir die Kraftmaschine die spezifische Ver-
lustarbeit w,__, ; zu subtrahieren und fiir die Arbeitsmaschine zu addieren. Damit wird die
spezifische Stutzenarbeit

Y=Y, ,sw

verli*®

(1.35)

Fall-Forderhohe. Neben der ideellen spezifischen Stutzenarbeit ist auch der Begriff der
Fallhohe fiir die Kraftmaschine und der Férderhohe fiir die Arbeitsmaschine in Gebrauch.
Gerade fiir die hydraulischen Stromungsmaschinen ist die Darstellung des Energiegefilles
durch die Hohe einer Fliissigkeitssdule naheliegend und iiberaus anschaulich. Es gilt der
einfache Zusammenhang

Y,=gH.

u

Wirkungsgrade. Durch Vergleich der spezifischen Stutzenarbeit mit der ideellen Energiedif-
ferenz wird ein innerer Wirkungsgrad », definiert

Y. -w .. w_..
n= Y _ % verli _q — veli (Kraftmaschine)
id id id (1.36)
Y. Y.
n= _d_ d__ - 1 (Arbeitsmaschine).
Vo Yt W 1+ Pyt
Y.

id
Die in mn, beriicksichtigten inneren Verluste zeichnen sich dadurch aus, dass sie die
Temperatur, genauer die innere Energie, des Arbeitsfluids erhhen. Aufler ihnen gibt es
dulere Verluste, wie z. B. die Lagerreibung, die durch den mechanischen Wirkungsgrad 7,
erfasst werden. Mit der Kupplungsleistung P wird

Py : mY , :

N, = — (Kraftmaschine) und 7, =—— (Arbeitsmaschine). (1.37)
mY P,



1.3.2 Spezifische Stutzenarbeit und Wirkungsgrade 23

Der effektive Wirkungsgrad oder Kupplungswirkungsgrad, der alle Verluste umfasst, ist das
Produkt aus innerem und mechanischem Wirkungsgrad

P

K .
=nn_ = Kraftmaschine
mY, | |
Me =M, = 7 (Arbeitsmaschine). (1.38)
K

Thermische Stromungsmaschinen. Bild 1.12 zeigt neben der Symboldarstellung der
Maschine die Expansion bzw. die Kompression des Fluids im 4,s-Diagramm. Die Indizes
E und A bezeichnen wieder den Ein- und Austritt. Mit As ist der Zustand benannt, der sich
bei isentroper Zustandsénderung vom Eintritt auf den Austrittsdruck ergibt.

Spezifische Stutzenarbeit. Vernachlissigt man das bei gasférmigen Fluiden unbedeutende
Glied g(z;-z,), so folgt aus Gl. (1.6)

2 2 2 2

Yidzi[hE_hAsi'%]:i[Ahs*' %]’ (1.39)

wobei wieder das positive Vorzeichen fiir die Kraftmaschine und das negative fiir die
Arbeitsmaschine gilt.

Bild 1.12

Thermische Strémungs-

maschinen mit Symbolen

nach DIN 2481

a) Dampfturbine

b) Luftverdichter a)

Dadie inneren Verluste unmittelbar die Enthalpie des Fluids beeinflussen, eriibrigt sich hier
ein besonderes Korrekturglied fiir die Verlustarbeit. Zur Berechnung der inneren spezi-
fischen Stutzenarbeit ist lediglich der Punkt As durch den tatsdchlichen Austrittszustand A
zu ersetzen
2_,2 2_,2
_ Cg ~CA]_ Cg ~Cyx
Y—ﬂ:hE—hA+%]—ﬂ:[Ah+% . (1.40)

Fiir die Summe aus der Enthalpie und der kinetischen Energie ist die Bezeichnung
Gesamtenthalpie in Gebrauch. h+c%2=h__. Mit dieser Festsetzung ergibt sich die
spezifische Stutzenarbeit einfach als Differenz der Gesamtenthalpien

Y= :I:(hgesE_ hgesA)'
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Wirkungsgrade. Der innere Wirkungsgrad ist

Ab S
n. = l = Y = 2 (Kraftmaschine)
1
Y, c.2-c,? c.2-¢c.2
Y AR E A Aps B A
s 2 s 2
y A LUV
7 = Zid _ 2 = 2 (Arbeitsmaschine). (1.41)
1 Y Y Ah cE2_ CA2
+
2

Die Differenz der kinetischen Energien ist stets viel kleiner als die Enthalpiedifferenz,
sodass sie oft vernachlissigt wird. Dann ist
Ah . Ah,
.= ——  (Kraftmaschine . =
" an, LAY

(Arbeitsmaschine).

In gleicher Weise wie bei den hydraulischen Stromungsmaschinen werden der mechanische
Wirkungsgrad und der Kupplungswirkungsgrad definiert. Wird wieder die Differenz der
kinetischen Energien vernachléssigt, so ist

PK
= aftmaschine
T mAh, & )
(1.42)
mAh, . .
N = (Arbeitsmaschine).
PK

Beispiel 1.6. Fiir eine Gasturbine ist gegeben: m = 1,276 kl/kg; P, = 500 kW. Der Gaszustand am
Turbineneintritt ist p; = 0,85 MPa; #; = 900 T und am Austritt p, = 0.12 MPa; ¢, = 540 T. Das
Verbrennungsgas kann als ideales Gas mit R = 0,287 kJ/(kgK) und x = 1,32 angenommen werden.
Man berechne die isentrope Enthalpiedifferenz, die spezifische Stutzenarbeit und den inneren und
den Kupplungswirkungsgrad.

Losung. Aus Gl. (1.14) folgt mit pyv, = RTy
k-1

032
P 132 0,12MPa)
A, - r’clRTE i —(p_E) © - 122 OTHIkeK) 1173 K1 -(0,857:)1,32]

= 525kI/kg

GL (110) [l = 7:1 R- (1)22

>

0,287kl/kg = 1,184 kl/kg und damit

Ah = hy=h, = [c,]} (6~ 1,) = 1,184KJ/(kgK) (980 - S40)K = 426kJ/kg.
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Angaben iiber die Gasgeschwindigkeiten fehlen in der Aufgabenstellung. Deshalb miissen die
kinetischen Energien unberiicksichtigt bleiben. D. h. es wird angenommen, dass die kinetischen
Energien am Eintritt und am Austritt gleich gro8 sind und sich autheben.

Gl (1.40): Y =Ah=426k)/kg

GL (141 n = Ak _426Kke 9
Ah,  525Ki/kg
Py 500kW

Gl (1.42): 17 = = 0,746.

mAh,  1276kg/s-525kl/kg

1.3.3 Impulssiitze der stationiren Stromung

Impulssatz. In der Mechanik wird die Vektorgrof3e I=m ¢, das Produkt aus Masse m und
Geschwindigkeit ¢ als Impuls bezeichnet. Der Impulssatz der Hydrodynamik sagt aus, dass
die zeitliche Anderung des mit einem Fluid in ein offenes System ein- und austretenden
Impulses mit den duBleren Kriften im Gleichgewicht steht.
Auf ein Massenelement dm (Bild 1.13) wirkt die Kraft

dF = dm 8 = 9™ 4z _ i gz,

d dr

Das Integral in den Grenzen von 1 bis 2 ergibt

F =1 (E,-¢).
Die so berechnete Kraft F ist die Summe aller duBeren
Krifte, die auf den Fliissigkeitskorper einwirken. Als solche
kommen insbesondere Druck- und Gewichtskrifte aber auch
Reibungskrifte in Frage.

Bild 1.13
Zur Herleitung des Impuls- und des Impulsmomentensatzes

Das Fluid wirkt umgekehrt auf seine Umgebung mit einer gleich groen aber entgegenge-
setzt gerichteten Reaktionskraft

Fy =1 (8,- ). (1.43)
Der Impulssatz ermoglicht die Berechnung der Krifte, die durch Anderung der Geschwin-
digkeit auf durchstromte oder umstromte Korper ausgeiibt werden. Dabei geniigt es, die
Stromungszustinde am Eintritt und am Austritt des betrachteten Stromungsraumes zu ken-
nen, ohne dass Informationen iiber die mitunter verwickelten Vorginge im Inneren erfor-
derlich sind. Auch fiir die Berechnung der Krifte im Inneren eines Stromungsmaschinen-
laufrades reicht es aus, wenn die Verhéltnisse am Ein- und Austritt bekannt sind.

Impulsmomentensatz. Ahnlich wie bisher die Kraft soll jetzt das Moment bezogen auf den
Punkt P in Bild 1.13 berechnet werden. Unter Beachtung der Definition des Moments als
vektorielles Produkt aus dem Radiusvektor und der Kraft ist
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dM = FxdF = Pxmd@ = m (Fx dc). (1.44)
Andererseits ist nach der Produktregel der Differentialrechnung

d (<) = dFx¢ + Fxdc = FxdE,
denn es ist d¥x ¢ = 0, weil die Vektoren d¥ und ¢ = d#/dr parallel zueinander sind. Damit
folgt aus GI. (1.44)

dM = i d(Fx©)
und nach Integration in den Grenzen von 1 bis 2

M =1it (7, % &, - 7, X&,).
Das vom Fluid auf die Umgebung ausgeilibte Reaktionsmoment ist entgegengesetzt
gerichtet, also

My = (7, % &, - F,xE,). (145)
Mit den zu 7, bzw. F, senkrechten Komponenten der Vektoren ¢, und ¢, die nach
Abschn. 1.3.1 als ¢, und ¢, bezeichnet werden, kann auch skalar geschrieben werden
My =m(rjc,-r,c,). (1.46)

Potentialwirbel. Fiir die Stromung eines Fluids, auf das kein Moment iibertragen wird,
insbesondere auch kein Reibungsmoment folgt aus Gl. (1.46)

rc, = konst.

Ineiner solchen Wirbelstrémung nimmt also die Umfangskomponente der Geschwindigkeit
umgekehrt proportional mit dem Radius ab (Abschn. 6.2.2).

1.3.4 Die Eulersche Hauptgleichung

Moment und Schaufelleistung. Schreibt man die Momentengleichung fiir die Strémung

im Laufrad in der Form
M= 41 ) + Kraftmaschine (1.47)
ST o) — Arbeitsmaschine '
so wird das Moment fiir beide Maschinenarten positiv. Fiir die Kraftmaschine wird das vom
Fluid auf die Schaufeln wirkende Moment angegeben und fiir die Arbeitsmaschine

umgekehrt das von den Schaufeln auf das Fluid iibertragene.

Die von der Beschaufelung der Kraftmaschine abgegebene bzw. von der Arbeitsmaschine
aufgenommene Leistung ergibt sich durch Multiplikation mit der Winkelgeschwindigkeit @

P =wM=£m(uc, - uyc,). (1.48)

Spezifische Schaufelarbeit. Durch Division der Leistung durch den Massenstrom lésst sich
eine spezifische Schaufelarbeit definieren, fiir die dann gilt

Y, =@ e uyc,). (1.49)

S



1.3.5 Anwendung des Energieerhaltungssatzes auf Strémungen in rotierenden Kanilen 27

Diese Beziehung wird nach Leonard Euler (1707 -1783), der sie im Jahre 1753 zuerst her-
geleitet hat, die Eulersche Turbinenhauptgleichung oder kurz die Hauptgleichung genannt.

Durchflussgleichung. Mittels des Cosinussatzes der Trigonometrie kann die Hauptglei-
chung noch in eine etwas andere Form gebracht werden. Aus dem Eintrittsdreieck
(Bild 1.10 b) liest man ab

2_ .2 2 2.2
Wy =up+ep-2uc008¢, =uy tep —2u ¢y

1, 2 2 2
also  wuc = 5 (c; ~wy+up).

Indem man dies und die entsprechende Gleichung fiir das Austrittsdreieck in Gl. (1.49) ein-
setzt, bekommt man die Hauptgleichung in der als Durchflussgleichung bezeichneten Form

C2—C —w2+w2+u2—u2
y xSl (1.50)
sch 2

Die beiden gleichwertigen Gln. (1.49) und (1.50) gelten ohne Ausnahme fiir alle Stro-
mungsmaschinen. In ihnen sind die Verluste der Maschine beriicksichtigt, aber natiirlich
nur, soweit sie in der Beschaufelung entstehen. Hieran soll der Index sch erinnern. Nicht
zu den Beschaufelungsverlusten gehoren die duBeren Verluste, aber auch ein Teil der
inneren.

1.3.5 Anwendung des Energieerhaltungssatzes auf Stromungen in rotieren-
den Kanilen

Fiir die Anwendung auf die Laufradstromung ist es niitzlich, zu untersuchen, in welcher
Form der Energieerhaltungssatz fiir die Relativstromung in einer Stromréhre gilt, die mit
der Winkelgeschwindigkeit @ um einen Bezugspunkt rotiert (Bild 1.14). Aus Gl. (1.6), dem
ersten Hauptsatz, folgt fiir die adiabate Strémung mit Q1,2 =0 und mit Wy, = P1,2/n'1

Wi =y byt ———+2(5,-2)). (1.51)

Bei einer ruhenden Stromrdhre wire die spezifische Arbeit w,, , gleich null, aber durch die
Rotation wirken auf ein Fluidteilchen die Zentrifugalkraft und die Coriolis-Kraft, die an ihm
Arbeit leisten konnen.

Bgi der Coriolis-Kraft ist das mit Sicherheit nicht der Fall, denn der Kraftvektor
dF, =2dm[@xw] steht iiberall auf der Umfangsgeschwindigkeit senkrecht und leistet

deshalb keinen Beitrag zu w,, , .

Die Zentrifugalkraft ist dl?' = dm #¢’ und damit

Wy s = deds wsfzrds

51
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Die zum Radiusvektor # parallele Komponente des Wegelements d5s ist dr, und damit

2 o’
Wiy =@ rdr = 7(1’2—1’1) =

Der Energieerhaltungssatz entsteht durch Einsetzen in Gl. (1.51)
wiow? 2oyl
R T B TP (1.52)
2 2

hy=hy+g(zy,-2)) +

bzw. fiir den Sonderfall der reibungsfreien Stromung eines
inkompressiblen Fluids
p-p wiow? Wiou?
;J“g(zz_zlﬁ 2 7172 1. (1.53)
0 2 2

Bild 1.14 Stromung im rotierenden Kanal

Wendet man Gl. (1.52) auf die Stromung im Laufrad einer Stromungsmaschine an, so
erhilt man nach Umordnung und beiderseitiger Addition von (012 - 022 )/2 die spezifische
Schaufelarbeit

2

¢ ¢, c
Y =hyhyt 5 +8(z,-2)) =

2.2 2 2 2 2
1" G ~W Wty Uy

2

Die rechte Seite stimmt mit Gl. (1.50) tiberein, und der mittlere Ausdruck ist entsprechend
aufgebaut wie GI. (1.40), ist aber nicht fiir die ganze Maschine sondern nur fiir die
Beschaufelung angeschrieben.

1.3.6 Gleichdruck und Uberdruckprinzip

ImZusammenhang mit der Einteilung der Stromungsmaschinen war schonin Abschn. 1.1.2
zwischen Gleichdruck- oder Aktionsmaschinen und Uberdruck- oder Reaktionsmaschinen
unterschieden worden.

Gedankenexperiment. Aus einem unter Uberdruck stehenden Behilter flieBt Wasser aus
einer seitlichen Offnung (Bild 1.15). Der Strahl trifft auf eine vertikale ebene Platte, an der
die Fliissigkeit um 90° umgelenkt wird. Der Schwerkrafteinfluss bleibe ebenso wie die
Reibung unberiicksichtigt. Sowohl auf den Behilter als auch auf die Platte wirken Krifte,
die nach dem Impulssatz Gl. (1.43) berechnet werden.
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Bild 1.15
Aktions- und Reaktionskraft

A o =

Bei 1 ist die Geschwindigkeit, wie an jeder anderen Stelle im Inneren des Behilters ver-
nachlidssigbar klein. Bei 2 wird die Ausflussgeschwindigkeit 2 Ap/g erreicht, die bei 3
und 4 noch unverédndert vorhanden ist.

Damit errechnet sich die auf den Behélter wirkende Reaktionskraft
Fy =m(c,-cy = —mc,.

Sie entsteht dadurch, dass sich von 1 bis 2 die Geschwindigkeit dem Betrag nach é@ndert,
niamlich erhoht, wobei der Druck entsprechend abfillt.

Ander Platte bleiben Druck und Geschwindigkeitsbetrag unveréindert. Die Geschwindigkeit
dndert sich aber der Richtung nach. Thre Horizontalkomponente bei 3 und 4 ist ¢;_=c,
bzw. ¢, =0 und damit wird die Kraft

F, =m(c, —c, ) =mc,.

Eine solche, aus der Richtungsidnderung einer Stromung entstehende Kraft wird im
vorliegenden Zusammenhang als Aktionskraft bezeichnet.

In den Laufrddern der Stromungsmaschinen konnen sowohl Aktions- als auch Reaktions-
krifte ausgenutzt werden, wobei die ersteren einer Anderung der Geschwindigkeitsrichtung
bei gleichbleibendem Druck und die letzteren einer Anderung des Geschwindigkeits-
betrages bei verdndertem Druck entsprechen.

Aktions- oder Gleichdruckturbine. In den von den Leitschaufeln gebildeten verengten
Kanilen (Bild 1.16 a) wird das gesamte Energiegefille in kinetische Stromungsenergie
umgewandelt. Dabei steigt die Geschwindigkeit, und der Druck fillt ab. In den Lauf-
schaufeln bleiben Druck und Relativgeschwindigkeit konstant, was durch Kanile mit
gleichbleibender Lichtweite erreicht wird. Da sich die Richtung der Relativgeschwindigkeit
aber @ndert, entstehen Aktionskréfte, die das Laufrad antreiben. Wie der Geschwindigkeits-
plan (Bild 1.16 B) zeigt, verringert sich der Betrag der Absolutgeschwindigkeit erheblich,
ein Zeichen dafiir, dass die Stromung im Laufrad einen groBen Teil ihrer kinetischen
Energie an den Laufer abgibt.

Reaktion- oder Uberdruckturbine. In den Leitkanilen (Bild 1.16 b) wird nur ein Teil des
Energiegefilles in kinetische Energie umgesetzt, mit dem Rest wird die Relativgeschwin-
digkeit innerhalb der Laufschaufelkanile erhoht. Wihrend in der Gleichdruckturbine die
Schaufelkrifte ausschlieBlich Aktionskrifte sind, kommt hier ein mehr oder weniger groBer
Anteil aus der Anderung des Geschwindigkeitsbetrages hinzu. Wegen des Druckunter-
schiedes auf beiden Seiten des Laufrades spricht man auch von einer Uberdruckturbine.
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A/ I

)

' % Bild 1.16
- Z%\ Prinzipbilder axialer Turbi-
p : nenstufen
Q% a) Gleichdruckturbine
b) Uberdruckturbine
a) Langsschnitt
th B) abgewickelter Zylinder-
4 schnitt durch die Schaufel-
gitter mit Geschwindig-
keitsdreiecken
\ v) Druck- und Geschwin-

W

Y digkeitsverlauf
0 Leitgittereintritt
TN 1 Leitgitteraustritt bzw.
\ P Laufgittereintritt
a) = b) 2 Laufgitteraustritt

1.3.7 Reaktionsgrad, Beaufschlagungsgrad

Kinematischer Reaktionsgrad. Die spezifische Schaufelarbeit ¥, nach Gl. (1.50) kann
in die Anteile des Leit- und Laufrades unterteilt werden

2 2
/ ‘1749 . . .
Yg=— spezifische Leitradarbeit
2
22 2 2
" Uy~ =W W, . .
Ygp=t—""T—"— spezifische Laufradarbeit,
2

wobei wieder das obere Vorzeichen fiir die Kraftmaschine, das untere fiir die Arbeits-
maschine gilt.
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Zur dimensionslosen Beschreibung der Aufteilung wird der kinematische Reaktionsgrad
definiert

¥ 2,2 2. 2 2,2 2. 2
sch Uy~ U =W TW, Uy~ Uy =Wy tW,
L S AT I T 27 ' (1.54)
Yt ¥Yen CrmCptug—th-wi+w, sch
u
E
£
n
(%) W3 0 Wy 3:'2'
Weo
S -

Way | W= Wa )2 | (W )2

Wy~ Way

Bild 1.17 Ve 43,12

Geschwindigkeitsplan einer Wiy
axialen Verdichterstufe

Axialer Sonderfall. Eine besonders anschauliche Darstellung wird im Fall der axialen
Beschaufelung mit « = u; = u, und w, =w, mdglich (Bild 1.17). Dort wird mit

2 22 2 22 -
= . = nd mit Gl. (1.4
Wy =W WL W,y = Wy bWy und mit GI. (1.49)

Ysch =& u(clu_ cZu) =& u(wlu_ w2u)

wi-w? w2 -w? w, +w w
l’k=:|: 2 1 -4+ 2u lu =f 2u 1u=:F =
2u(cy,— ¢y 2u(wy,~w,) 2u u

Die hier benutzte, in Bild 1.17 erlduterte Geschwindigkeit w_ spielt eine Rolle in der
Theorie der Tragfliigel und der axialen Schaufelgitter (Abschn. 2.5.2).

Isentropen Reaktionsgrad. Bei thermischen Stromungsmaschinen wird auch ein etwas
abweichend definierter Reaktionsgrad gebraucht.

Ist Ah, = Ah/+Ah/” dasisentrope Enthalpiegefille mit den Anteilen Ak, des Leit-und Ak
des Laufrades, so gilt

An/” Ah/
1-—. (1.55)

r = =
AR+ AR Ah,
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Der Unterschied gegeniiber dem kinematischen Reaktionsgrad ist gering und verschwindet
ganz, wenn die Beschaufelungsverluste sich im gleichen Verhiltnis auf Leit- und Lauf-
schaufelung verteilen wie die isentropen Enthalpiegefille.

Anwendung. Bei den Arbeitsmaschinen wird von extrem seltenen Ausnahmen abgesehen
nur das Uberdruckprinzip verwendet, weil die Drucksteigerung in den umlaufenden
Kanilen der Laufrédder besser gelingt als in den ruhenden Leitrddern. Das lédsst sich dadurch
erkldren, dass die Fliehkrifte im Laufrad eine absaugende Wirkung auf Totrdume ausiiben
und dadurch stabilisierend wirken.

Bei den Kraftmaschinen wird sowohl das Gleichdruck- als auch das Uberdruckprinzip
verwirklicht.

Teilbeaufschlagung. Eine Besonderheit der Gleichdruckturbine ist die Moglichkeit, die
Laufrdder nur auf einem Teil ihres Umfangs arbeiten zu lassen. Dabei liegen die Leit-
schaufelkanile nur auf dem Teil, der mit dem Arbeitsfluid beaufschlagt wird (Bild 1.18).

Ist b die beaufschlagte Bogenldnge und D der Bezugsdurchmesser, auf dem b gemessen ist,
so wird als Beaufschlagungsgrad ¢ definiert

=is 1. (1.56)

7/ D

GSSS’ Bei Uberdruckturbinen ist keine Teilbeaufschlagung moglich, also
stets =1, da die Laufradstromung in unzulissiger Weise gestort
@{ wiirde bzw. der Druckunterschied auf beiden Seiten des Laufrades
@f gar nicht aufrecht zu erhalten wire.

7
7
QS;Q‘ Bild 1.18

f Abgewickelter Schaufelungsschnitt einer teilbeaufschlagten
Axialturbine

WAL QA

Beispiel 1.7. Man berechne die spezifische Schaufelarbeit und den kinematischen Reaktionsgrad der
Kreiselpumpe, fiir die im Beispiel 1.5 gefunden wurde

u, =17,631m/s; c, =14,119m/s; w, = 4,510m/s

u 7,665m/s; ¢, = 2,842m/s; w, =8,175m/s.

=
Losung. Nach Gl. (1.50) ist

2.2 2,2, 2 2
y _ ST W Wy iy T,
sch ~ D)

- (2,8422-14,119%- 8,175%+4,510%+7,6652- 17,6312)m %/s 2
2

=245m?%/s?
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und nach Gl. (1.54)

2 2 2 2 2 2
P Mimtmwitwy 2V (e m6) | (20245 +2,842°-14,119°)m s

k
2V 2Y 2:245m¥s?

=0,610.

1.4 Ahnlichkeitsbeziehungen und Kennzahlen

1.4.1 Ahnlichkeitsbeziehungen

Fiir die Beurteilung des Betriebsverhaltens einer Stromungsmaschine ist es von Interesse,
wie sich die Maschine bei verdnderter Drehzahl, und wie sich ein Modell mit anderen
Abmessungen verhilt. Es sind also die Einfliisse von Drehzahl und Maschinengrof3e,
letztere vertreten durch den Laufraddurchmesser, auf die Betriebsgroen Volumenstrom,
spezifische Stutzenarbeit, Drehmoment und Leistung zu untersuchen.

Die Ergebnisse sind unter anderem deshalb wichtig, weil experimentelle Untersuchungen
an Stromungsmaschinen hiufig nur mit verkleinerten Modellen ausgefiihrt werden konnen.
Um aus solchen Versuchen die richtigen Riickschliisse auf die GroBausfiihrung ziehen zu
konnen, miissen die Modellgesetze bekannt sein.

Geometrische Ahnlichkeit. Fiir die Modellihnlichkeit zweier Maschinen ist es eine not-
wendige Voraussetzung, dass fiir die Abmessungen aller stromungstechnisch wichtigen Tei-
le ein einheitlicher Lingenmalstab existiert, der das Verhiltnis einer Lange der Ausfiihrung
(ohne Index) zu der ihr zugeordneten am Modell (Index M) angibt. Er ist gleich D/D,; und
gilt auch fiir irgendein anderes Paar zugeordneter Abmessungen.

Kinematische Ahnlichkeit. Eine weitere Voraussetzung besteht darin, dass einander
entsprechende Geschwindigkeiten von Ausfithrung und Modell zueinander in einem festen
Verhiltnis stehen, bzw. dass die Geschwindigkeitsdreiecke dhnlich sind.

< = =_Z usw.

Mit der Umfangsgeschwindigkeit u = nnD wird der Geschwindigkeitsmaf3stab
U, nD

2 = 1.57
5 (1.57)

Uy Mty
Spezifische Stutzenarbeit. Nach der Hauptgleichung Gl. (1.49) ist ¥, =u, ¢, —u,c,,
= A(uc,) Die spezifische Stutzenarbeit ist also dem Produkt zweier Geschwindigkeiten
proportional und, da fiir alle Geschwindigkeiten der gleiche Maf}stab gilt, ist das Verhiltnis
der spezifischen Stutzenarbeiten von Ausfiihrung und Modell gleich dem Quadrat des
Geschwindigkeitsmalstabes

n?D?

2 2
M hyDy

Y
7 oder Y~n?D2 (1.58)
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Dass hier Y. durch Y ersetzt ist, bedeutet die gut erfiillte Ndherung, dass der Einfluss der
inneren Verluste, soweit sie nicht Beschaufelungsverluste sind, fiir Modell und Ausfiihrung
ibereinstimmt.

Volumenstrom. Dem Kontinuititssatz Gl. (1.2) entsprechend ist das Verhiltnis der
Volumenstréme von Ausfiihrung und Modell gleich dem Produkt aus dem Geschwindig-
keitsmafstab und dem Flichenmafstab. Beachtet man, dass dieser das Quadrat des
Langenmalstabes ist, so bekommt man mit Gl. (1. 57)

VM n Df,[

oder V~nD3. (1.59)
M

Leistung. Fiir die Kraftmaschine gilt P = p V¥ 5 und fiir die Arbeitsmaschine P = g V¥/7.
Damit wird unter Vernachlédssigung etwaiger Wirkungsgradunterschiede zwischen Aus-
fiihrung und Modell mit den Gln. (1.58) und (1.59)

P _ pn’D?

— oder P~pn3D?3. (1.60)
Py gMnl\s;IDlsl

Drehmoment. Da M = P/w = P/(2 7 n), ergibt sich das Ahnlichkeitsgesetz
M __en’D*

M. 5

2 oder M~gn2D5. (1.61)
M OynyDy

Beispiel 1.8. Fiir ein Pumpspeicherkraftwerk ist eine Pumpenturbine mit folgenden Daten vor-
gesehen:

Pumpen- Turbinen-
betrieb betrieb
vV m3s | 257 28,0
H m 289,5 305,5
P MW | 789 78,0
n 1/s 8,33 8,33

Der Laufraddurchmesser ist D = 3010mm. Fiir die Modellversuche mit D,, = 490mm steht eine
Antriebsleistung von 1,5 MW fiir den Pumpenbetrieb und eine Modellfallhhe von 80 m fiir den
Turbinenbetrieb zur Verfiigung.

a) Wie grof3 ist die maximal mogliche Modelldrehzahl im Pumpenbetrieb?

b) Die Modellversuche werden mit einer Pumpendrehzahl von ny; = 31,67 1/s ausgefiihrt. Wie grof3
werden V, . H,, und P,,?

c) Welche Modelldrehzahl ergibt sich fiir den Turbinenbetrieb?
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Losung.

5
zu a) Gl 1.60 =n 3 Pyl =833 1/s 3J

1,5MW (3,01m

f =458 1s.
78,9MW '0,49m

PD;,

3

. . n,D
zb) GL 159 P, =V M M_o57mys 316715 049m

P =0421m?%s

nD?3 8,331/s '3,0lm
2 12
D .
GL 158 Hy, = H MM_ 289 5m(3L6715089mp 4,441
n?D? 8,331/5:3,0lm
' 131
Gl. 1.60 PMzPﬁ WellgM=g
- 78,9 Mw (3LET Vs (049ms _ o 4o5nrwy,
8331/’ 30lm
H
) GlL 158 my=n2 |M_g331s0lm | 80m o565y,
Dy\N H 0,49m '\ 303,5m

1.4.2 Kennzahlen

Zur Beurteilung von Versuchsergebnissen und zur Auslegung von Stromungsmaschinen
sind dimensionslose Kennzahlen zweckmiBig. Sie geben unabhiingig von der Drehzahl und
von der MaschinengréBe, représentiert durch den Laufraddurchmesser, das fiir die jewei-
lige Maschine Typische wieder.

Bedauerlicherweise hat sich die Fachliteratur bisher auf keine einheitliche Definition der
Kennzahlen einigen konnen. Die in diesem Buch fiir alle Stromungsmaschinen benutzten
und hier erlduterten Kenngréen sind im Anhang in Tabelle 9.5 zusammengefasst. Die
Definitionen gelten unabhingig davon, mit welchem ihrer Werte die spezifische Stutzen-
arbeit eingesetzt wird. Bei den hydraulischen Maschinen wird der ideelle Wert g H nach
Gl. (1.34) und bei den thermischen das isentrope Enthalpiegefille benutzt. Entsprechendes
gilt fiir den Bezugsdurchmesser. Hier wird gewohnlich der groBte Durchmesser der
Laufbeschaufelung, in manchen Fillen, etwa bei axialen Dampfturbinenstufen, aber der
mittlere Beschaufelungsdurchmesser eingesetzt.

Druckzahl. Zur dimensionslosen Beschreibung der spezifischen Stutzenarbeit wird diese
mit der kinetischen Energie verglichen, die der Umfangsgeschwindigkeit u = mw n D

entspricht
Yy _ 2¢Y

_ (1.62)
uY2 n’n?D?
Laufzahl. Die Wurzel aus dem Kehrwert der Druckzahl
y=1 _7nD _u (1.63)
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wird als Laufzahl bezeichnet. Sie setzt die Umfangsgeschwindigkeit ins Verhiltnis zu der
Geschwindigkeit ¢, , die entstiinde, wenn die spezifische Stutzenarbeit verlustfrei in
kinetische Energie umgesetzt wiirde. Dabei ist es unwesentlich, ob eine solche Geschwin-
digkeit wirklich in der Maschine auftritt.

Durchflusszahl. Um den Volumenstrom zu kennzeichnen, wird er durch das Produkt aus
der Umfangsgeschwindigkeit und der Fliche des Kreises mit dem Nenndurchmesser D
dimensionslos gemacht.

av___ 4y (1.64)
nuD? mnD?

Eine andere Definition bildet den Quotienten aus der Meridian- und der Umfangsgeschwin-
digkeit @ = ¢, /u. Sie ist mit Gl. (1.64) identisch, wenn als fiktive Meridiangeschwindig-
keit der Quotlent aus dem Volumenstrom und der Fliche ©D?%4 eingesetzt wird.

Schluckzahl. Der Volumenstrom kann auch unabhingig von der Drehzahl oder der
Umfangsgeschwindigkeit ausgedriickt werden. Dazu wird definiert

= L (1.65)

Leistungszahl. Analog zur Leistung werden gebildet

A = p¢n (Kraftmaschine) und A = k2% (Arbeitsmaschine).
n

Durch Einsetzen der Durchflusszahl und der Druckzahl nach den Gln.(1. 62) und (1.64)
sowie der Leistung P = QVY n bzw. P = QVY/I] bekommt man eine fiir beide
Maschinenarten einheitliche Leistungszahl

q- 8P _ 8P . (1.66)

nouD? nw'on3D?

Schnelllaufigkeit. Zur dimensionslosen Kennzeichnung der Drehzahl wird aus den
Gln. (1.62) und (1.64) der Durchmesser eliminiert, indem beide nach D aufgel6st und dann
gleichgesetzt werden. Man bekommt zunéchst

(4 I'/)l/3 (2 Y)1/2

Tl: n1/3¢ nan/Z

Diese Beziehung wird nach ¢/ g aufgeldst und noch mit 3/2 potenziert, damit auf der
rechten Seite die Drehzahl ohne einen Exponenten erscheint. Damit wird

@ _2nfny _ (1.67)
yooen™
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Durchmesserzahl. So, wie die Schnellldufigkeit durch Elimination des Durchmessers aus
den GlIn. (1.62) und (1.64) entstanden ist, kann auch umgekehrt die Drehzahl eliminiert
werden. Man bekommt zunéchst
4 V _ (2 Y)1/2
Tl:2 D 3 @ D ¢.I/2

und hieraus durch Auflosen nach 2/ ¢ und Potenzieren mit % die Durchmesserzahl

/4
so ¥ _pim 4| 2Y (1.68)
Pz ) 2

Vergleich der Kennzahlen. Wie die Gleichungen dieses Abschnittes erkennen lassen,
wiirden zwei Kennzahlen z. B. ¢ und ¢ an sich ausreichen, da sich die iibrigen durch diese
ausdriicken lassen. Doch ist es fiir manche Zwecke giinstig, die iibrigen Kennzahlen, oder
doch einige von ihnen zur Verfiigung zu haben.

Man kann die Kennzahlen in solche einteilen, die das Betriebsverhalten kennzeichnen, wie
@und ¥ und solche, die fiir die Bauart einer Maschine typisch sind, wie gund J. Es zeigt
sich ndmlich, dass z. B. zwei Kreiselpumpen gleicher Schnellldufigkeit einander sehr
dhnlich sind, auch wenn sie von verschiedenen Herstellern stammen.

Cordier-Diagramm. Trigt man die Durchmesserzahl iiber der Schnellldufigkeit auf, so
ergibt sich fiir die Kraft- und Arbeitsmaschinen je eine Kurve mit nur geringer Streuung,
jedenfalls dann, wenn nur solche Maschinen beriicksichtigt werden, die unter den jeweiligen
Bedingungen die besten Wirkungsgrade haben. Dass zwei unterschiedliche Linienziige
entstehen, hat seine Ursache darin, dass die verzdgerte Stromung der Arbeitsmaschine
lange, mifBig erweiterte Schaufelkanéle und damit gr6ere Abmessungen erfordert als die
beschleunigte Stromung der Kraftmaschine (Abschn. 5.1 Bild 5.2). Daher ergeben sich bei
gleicher Schnellldufigkeit grolere Durchmesserzahlen. Das nach seinem Erfinder benannte
Diagramm kann fiir die Auslegung von Stromungsmaschinen benutzt werden. Sind z. B. fiir
eine Pumpe der Volumenstrom und die Férderhohe gegeben, so kann man nach Wahl einer
geeigneten Drehzahl die Schnellldufigkeit berechnen. Man entnimmt dann dem Cordier-
Diagramm (Bild 1.19) die zugehdrige Durchmesserzahl, die einen guten Wirkungsgrad
erwarten ldsst, und kann mit GI. (1.68) den Laufraddurchmesser festlegen.

Beispiel 1.9. Fiir eine Pumpe ist gegeben: ¥ = 10m?/s; H = 146m; n = 7,1421/s.

Welcher Laufraddurchmesser ist zu wihlen?

Losung. Mit Y =g H ist nach Gl. (1.67)

- . . 3
o= 2nynV _ 2-7,172 1/sy7-10m°/s - 0,2045.

QgH  (2:9,81m/s2-146m)®>™
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Hierzu wird aus dem oberen Kurvenzug von Bild 1.19 abgelesen d=4,5. Aus Gl. (1.68)

ergibt sich
.26 7 _26 245 J/10m?/s C2195m
Jm 42Y n 42gH /mn  4/2-981m/s* 146m

10
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YA
&,
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&
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Cordier-Diagramm
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1.5 Mehrstufigkeit und Mehrflutigkeit

Lost man die Definitionsgleichung der Druckzahl Gl. (1.62) nach der spezifischen Stutzen-
arbeit auf

u2

Y=
> /2

so werden zwei Moglichkeiten deutlich, grofle spezifische Stutzenarbeiten zu erreichen.
Entweder muss eine grole Druckzahl oder, weil sie quadratisch eingeht, besonders
wirkungsvoll, eine hohe Umfangsgeschwindigkeit gewidhlt werden. Auf beiden Wegen stot
man jedoch an Grenzen. Die mit einem Laufrad erreichbare Druckzahl ist aus stromungs-
technischen Griinden begrenzt, wihrend die Umfangsgeschwindigkeit ihre Grenze in der
Laufradfestigkeit findet.

Mehrstufigkeit. Um dennoch grofle Energiegefillle in einer Stromungsmaschine zu
verarbeiten, werden mehrere Laufrdader hinter einander angeordnet. Bild 5.5 zeigt als
Beispiel eine vierstufige Kreiselpumpe und Bild 3.22 eine sechsstufige Dampfturbine.

Durch die Mehrstufigkeit dndert sich bei sonst gleichbleibenden Abmessungen und gleicher
Drehzahl der Volumenstrom nicht, wihrend die spezifische Stutzenarbeit und die Leistung
proportional mit der Stufenzahl anwachsen.

Mehrflutigkeit. Durch Parallelschalten von Laufriddern lisst sich der Volumenstrom bei
gleichbleibendem Energiegefille vervielfiltigen (Bild 5.8).

Aus

. 2
V= TuD

folgt, dass auch der Volumenstrom eines einzelnen Laufrades eine Grenze hat. Die
Durchflusszahl ist wie die Druckzahl stromungstechnisch begrenzt, und auch der Durch-
messer kann nicht beliebig vergrofiert werden.

Mehrstufigkeit und Mehrflutigkeit kommen auch kombiniert zur Anwendung. Insbesondere
die Niederdruckteile grofer Kondensationsdampfturbinen werden in dieser Bauform
ausgefiihrt (Bild 3.19).

1.6 Kavitation

Aus der Bernoulli-Gleichung GI. (1. 3) ergibt sich, dass der Druck eines strémenden Fluids
dort besonders niedrig ist, wo die Geschwindigkeit hoch ist. Aus der Gleichung allein
konnte man sogar schlieen, dass der Druck beliebig kleine oder sogar negative Werte
annehmen konnte, aber das ist aus einleuchtenden physikalischen Griinden nicht moglich.

Ursachen. Der kleinste in einer Fliissigkeit mogliche Druck ist durch den Siededruck
gegeben, der fiir Wasser in Abhingigkeit von der Temperatur aus Tabelle 9.2 entnommen
werden kann. Da beim Erreichen des Siededrucks ein, wenn auch kleiner Teil der Fliissig-
keit in den Dampfzustand iibergeht, ist eine der Voraussetzungen der Bernoulli-Gleichung,
nidmlich die Inkompressibilitidt des Fluids nicht mehr erfiillt, denn das spezifische Volumen
des Dampfes ist bei niederen Temperaturen um einige Zehnerpotenzen grof3er als dasjenige
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der Fliissigkeit. So kann man z. B. der Tabelle 9.2 entnehmen, dass bei 17,5 °C das
Volumen des Dampfes um das 67000-fache groBer ist als dasjenige der Fliissigkeit.

In allen hydraulischen Stromungsmaschinen kann der Druck an den Stellen hoher Ge-
schwindigkeit ortlich soweit absinken, dass eine Dampfblasenbildung einsetzt. Das
beeinflusst zunichst die Stromungsgeschwindigkeit wegen des erwéhnten gro3en Volumens
der Dampfblasen. Diese bilden sich zuerst an geeigneten Keimen, ndmlich an Rauigkeiten
der Wand, an Schmutzteilchen und vor allem an den Blischen, die das urspriinglich im
Wasser geloste bei niederem Druck aber ausgeschiedene Gas bildet. Indem die Dampf-
blasen von der Stromung mitgefiihrt werden, wachsen sie zunéchst durch weiteren
Ubergang von Wasser in die Dampfphase an, sie gelangen aber schlieBlich an einen Ort
hoheren Drucks, an dem der Dampf nicht mehr bestehen kann.

Die Kondensation der Dampfblasen gestaltet sich zu einer nahezu augenblicklichen
Implosion, wobei das einbrechende Wasser sehr schnelle Mikrostrahlen bildet. Bei deren
Verzogerung bis zum Stillstand entstehen entsprechend grofle Krifte und dadurch treten
in hochfrequenter Folge Druckspitzen von einigen hundert MPa auf. Diese Erscheinung
wird als Kavitation bezeichnet. Das Wort lateinischer Herkunft wird gewohnlich mit
Hohlraumbildung iibersetzt.

Folgen. Die Kavitation hat mehrere unerwiinschte Folgen und muss deshalb vermieden
werden. Sie beeinflusst die Kennlinien und vermindert insbesondere den Wirkungsgrad,
weil die zur Verdampfung verbrauchte Energie bei der Kondensation zwar wieder frei wird,
nicht aber in einer der drei Formen mechanischer Energie, die in der Bernoulli-Gleichung
erscheinen. Uberdies entstehen Schwingungen und ein prasselndes Geriusch. Vor allem
aber wird das Material der Schaufeln und anderer der Kavitation ausgesetzter Bauteile
durch die hochfrequente mechanische Beanspruchung zerstort. Der Materialverschleif ist
dabei nicht nur mechanischer sondern auch chemischer Natur, weil schiitzende Ober-
flachenschichten zerstort werden und ihre Neubildung verhindert wird. Der mechanische
Materialabtrag wird Kavitationserosion, der chemische Kavitationskorrosion genannt.

Die verschiedenen Werkstoffe verhalten sich gegeniiber der Kavitation sehr unterschiedlich.
Ungiinstig sind Gusseisen und Kunststoffe, sehr widerstandsfihig dagegen Chromnickel-
stdhle.

Grenzen. Die Kavitation tritt zuerst dort auf, wo der Druck ohnehin besonders niedrig ist,
bei den Turbinen also am Laufradaustritt und bei den Pumpen am Laufradeintritt, und
iiberdies dort, wo die Fluidgeschwindigkeit gro8 ist.

Damit eine Dampfblasenbildung einsetzt, muss der statische Druck offenbar gleich dem
Dampfdruck p, sein

pstat = pges_%"v2 = pd'

Daraus ergibt sich die kritische Geschwindigkeit

_ 2 (pges - Pd)
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Demnach sind solche Maschinen besonders gefidhrdet, die mit hohen Geschwindigkeiten
arbeiten, also schnellldufig ausgelegt sind. Da sie aber bei gegebener Leistung kleinere
Abmessungen haben, also preisgiinstiger sind als langsamlédufige, muss bei der Auslegung
hydraulischer Stromungsmaschinen aus wirtschaftlichen Griinden dicht an die Grenze der
Kavitation herangegangen bzw. bei manchen Betriebszustdnden schwache Kavitation auch
zugelassen werden (Abschn. 5.5.3).



2 Wasserturbinen

2.1 Einleitung

Urspriinge. Als Vorldufer der heutigen Wasserkraftmaschinen gab es schon im Altertum
die verschiedenen Bauformen der Wasserrider, die aber nicht zu den Stromungsmaschinen
gerechnet werden, da ihnen das Merkmal der durchstromten Schaufelkanile fehlt.

Als Geburtsdatum der modernen Stromungsmaschinen kann das Jahr 1750 gelten, als der
Physiker und Arzt J. A. von Segner (1704-1777) eine Turbine beschrieb, nach deren
Prinzip manche heutigen Rasensprenger arbeiten. Durch diese Erfindung angeregt, befasste
sich der Mathematiker Leonard Euler (Abschn. 1.3.4) mit der Theorie dieser Maschinen.
Seine 1754 veroffentlichte Arbeit ,,Verbesserte Theorie der durch Reaktion des Wassers
angetriebenen Maschinen“' macht Euler zum Begriinder der Lehre von den Stromungs-
maschinen. Seine eindimensionale Stromfadentheorie und die nach ihm benannte Haupt-
gleichung (1.49) sind auch heute noch wichtige Berechnungsgrundlagen.

Francis-Turbinen. Die von den Amerikanern S. Howd und James B. Francis (1815 -
1892) erfundene Turbine ist eine Reaktionsturbine mit radial durchstromtem Leitgitter,
dessen Schaufeln zum Zweck der Regelung verstellbar sind, und einem Laufrad, in dessen
Bereich die Stromung in die axiale Richtung iibergeht (Bild 2.1 a).

Kaplan-Turbinen. Um Abmessungen und Kosten zu verkleinern, wurden die Francis-
Turbinen zu immer schnellldufigeren Typen weiterentwickelt. Dazu miissen die Lauf-
schaufeln immer mehr in den axialen Bereich verlegt werden. In konsequenter Fortsetzung
dieser Tendenz setzte der Osterreichische Ingenieur Viktor Kaplan (1876 -1934) bei seiner
Turbine hinter den radialen Leitapparat ein rein axiales Laufrad in der Art eines Schiffs-
propellers (Bild 2.1 b). Zur Regelung werden bei der Kaplan-Turbine aufler den Leit-
schaufeln auch die Laufschaufeln verstellt.

Pelton-Turbinen. Zur Ausnutzung grofer Fallhohen, fiir die sich Gleichdruckturbinen
besser eignen, wurde am Ende des 19. Jahrhunderts eine Turbine entwickelt, an deren
Laufrad symmetrisch geformte Becherschaufeln mit einer Schneide in der Mitte angeord-
net sind. Auf diese trifft der aus einer Diise austretende Wasserstrahl, der in zwei Teile
getrennt in den beiden Bechermulden um fast 180° umgelenkt wird (Bild 2.1 ¢ und 2.3).
Obgleich an der Erfindung dieser Maschine mehrere Ingenieure beteiligt waren, wird sie
nach dem Amerikaner L. A. Pelton (1829-1908) benannt.

Durchstromturbinen. Eine andere Form der Gleichdruckturbine ist die von dem Aus-
tralier Michell 1903 erfundene Maschine, bei der ein breiter Wasserstrahl von recht-
eckigem Querschnitt die Schaufeln eines walzenférmigen Laufrades quer zu dessen Achse

1 Im Original: ,,Théorie plus complete des machines, qui sont mises en mouvement par la
réaction de 1‘eau*
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zweimal durchstromt. Fiir kleine Leistungen bis zu etwa 200 kW hat sich diese Bauweise
wegen ihrer Einfachheit und Anspruchslosigkeit gut bewihrt (Bild 2.1 d).

Bild 2.1 Prinzipbilder von Wasserturbinen
a) Francis-Turbine ¢) Pelton-Turbine
b) Kaplan-Turbine d) Durchstromturbine

Energieversorgung. Bis in die zweite Hélfte des 19. Jahrhunderts waren die Leistungen
auf etwa 250 kW beschrinkt. Die Maschinen dienten zum unmittelbaren Antrieb von
Miihlen, Sagewerken, Holzschleifereien und dergleichen. Die Energienutzung war immer
an den Ort der Wasserkraft gebunden. GroBere Wasserkrifte konnten erst durch die
Moglichkeit der elektrischen Energieiibertragung iiber grofe Entfernungen ausgenutzt
werden.

Heute werden Wasserturbinen mit Leistungen bis zu 800 MW und fiir Fallhhen von

wenigen Metern bis zu 1800 m gebaut. Die Wirkungsgrade erreichen Werte von 92 bis zu
94%.

In der Energieversorgung der Industrielédnder spielen die Wasserkréfte nur eine geringe
Rolle. In der Bundesrepublik Deutschland sind sie eine unverzichtbare ,.,erneuerbare
Energiequelle®, tragen aber nur mit etwa 5% zur Erzeugung elektrischer Energie bei.
Dieser Anteil wird sich kaum wesentlich erhGhen lassen, da die vorhandenen natiirlichen
Wasserkrifte bereits zu einem hohen Prozentsatz ausgebaut sind. In den Entwicklungs-
landern gibt es aber immer noch ausbaufihige Wasserkrifte. Dort wie auch in den Indu-
strieldndern besteht {iberdies noch Bedarf an Pumpspeicherkraftwerken, die ein geeignetes
Mittel sind, den Spitzenstrombedarf wirtschaftlich zu decken (Abschn. 5.5.7).
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2.2 Typeniibersicht und Einsatzgebiete

Wie im vorigen Abschnitt ausgefiihrt, werden heute fast ausschlieBlich die Turbinen der
Pelton-, Francis- und Kaplanbauart eingesetzt. In ihrer Gesamtheit erfiillen sie die folgen-
den Anforderungen an neuzeitliche Wasserkraftmaschinen.
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Bild 2.2 Anwendungsgebiete von Wasserturbinen (nach Voith)

Forderungen. Maschinen moglichst geringer Abmessungen fiir jede Fallhthe.

Hoher Wirkungsgrad nicht nur im Auslegungspunkt sondern auch bei Teillast und bei
schwankenden Wasserstinden.

Gute Regelbarkeit.

Senkrechte und waagerechte Aufstellungsmoglichkeit.

Typenwahl. Welcher Typ zur Anwendung kommt, richtet sich nach dem Hohenunter-
schied zwischen Ober- und Unterwasser, dem verfiigbaren Volumenstrom und der fiir
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kavitationsfreien Betrieb zu wihlenden Drehzahl (Bild 2.2). Da fiir jede in der Natur
vorkommende Fallhohe ein geeigneter Maschinentyp zur Verfiigung steht, konnen Wasser-
turbinen immer einstufig ausgefiihrt werden. Fiir die grolen Fallhbhen kommen nur die
Pelton-Turbinen in Frage. Im mittleren Bereich von etwa 500 m an lassen sich Francis-
Turbinen einsetzen. Im Gebiet der Fallhoheniiberschneidung mit den Pelton-Turbinen von
etwa 100 bis 500 m spricht fiir die Pelton-Turbine deren groere Unempfindlichkeit gegen
VerschleiB3, die Francis-Turbine ist jedoch durch hoheren Wirkungsgrad, bessere Einsatz-
moglichkeiten bei schwankenden Fallhohen und geringere Abmessungen iiberlegen. Bei
den kleineren Fallhohen liegt das Anwendungsgebiet der Kaplan-Turbinen. Auch hier gibt
es eine Uberschneidung mit den Francis-Turbinen im Bereich von etwa 40 bis 50 m. Hier
werden gewdhnlich die Kaplan-Turbinen bevorzugt, da sie wegen ihrer hoheren Schnell-
laufigkeit geringere Abmessungen haben, und der Wirkungsgradverlauf flacher ist.

Propeller-Turbinen haben starre Axialrdder, also keine verstellbaren Laufschaufeln, sonst
gleichen sie den Kaplan-Turbinen.

2.3 Pelton-Turbinen

2.3.1 Wirkungsweise und Bauformen

Die Pelton-Turbine ist eine teilbeaufschlagte Gleichdruckmaschine. In einer oder mehreren
Diisen wird das gesamte Energiegefille in kinetische Energie umgewandelt. Der aus-
tretende Wasserstrahl trifft mit entsprechend hoher Geschwindigkeit auf die Laufschaufeln,
die gewohnlich als Becher bezeichnet werden, womit ihre charakteristische Form jedoch
nur ungeniigend beschrieben ist. Sie bilden eine symmetrische Doppelmulde mit einer
Schneide in der Mitte. Von dieser wird der Strahl in zwei Teilstrome getrennt und in den
Mulden um nahezu 180° umgelenkt, wodurch dem Wasserstrahl die kinetische Energie
entzogen und an das Laufrad iibertragen wird (Bild 2.3).

Bild 2.3
Prinzipbild einer Pelton-Turbine

Die Pelton-Turbine stellt einen Idealfall einer teilbeaufschlagten Maschine dar. Da die
nicht mit Wasser beaufschlagten Laufschaufeln in Luft, also einem Fluid wesentlich
geringerer Dichte umlaufen, spielen die Ventilationsverluste keine nennenswerte Rolle.
Diese Verluste sind die Arbeit, die die Schaufeln aufbringen miissen, um stindig neue
Luftteilchen beiseite zu rdumen (Abschn. 3.4.7). Es muss allerdings sichergestellt sein,
dass der Unterwasserspiegel niemals bis an das Laufrad ansteigen kann, weshalb ein Teil
der Fallhthe ungenutzt bleibt. Dieser Verlust durch Freihang (Hy in Bild 2.9) ist nicht sehr
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bedeutend, da die Pelton-Turbinen fiir groe Fallhthen eingesetzt werden, von denen der
Freihang nur einen geringen Bruchteil bildet.
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Bild 2.4

Pelton-Turbine mit horizontaler Welle und zwei Diisen (Voith)
Strahlkreisdurchmesser 2,54 m P,,, =40 MW H =940 m V=44ms n=8331/s

1 Laufrad 4 Strahlablenker 7 Bremsdiise
2 Diise 5 Druckrohranschluss 8 Gehiuse
3 Stellantrieb der Diisennadel 6 Rohrverzweigung 9 Schiirzen

Bauarten. Es gibt Pelton-Turbinen mit waagerechter oder mit senkrechter Welle. Bei
liegender Welle gibt es Ausfithrungen mit einem und mit zwei Laufriadern, die dann
beiderseits des Generators angeordnet sind. Je Laufrad konnen ein oder zwei Diisen
vorgesehen werden (Bild 2.4). Bei grofleren Leistungen ist die senkrechte Aufstellung
vorzuziehen. Da das aus den Laufschaufeln austretende Wasser in diesem Fall ohne
Storung abflieBen kann, lassen sich bis zu sechs Diisen iiber den Umfang verteilen. Mit der
Zahl der Diisen werden die Abmessungen und damit die Kosten kleiner. Ein weiterer
Vorteil der senkrechten Anordnung besteht darin, dass die Diisen symmetrisch {iber den
Umfang verteilt werden konnen. Dadurch wird die einseitige Lagerbelastung vermieden,
die bei nur einer Diise unvermeidlich ist. SchlieBlich ist bei senkrechter Aufstellung der
Platzbedarf fiir den Maschinensatz geringer, sodass die Kosten fiir das gesamte Kraftwerk
gesenkt werden (Bild 2.5).

Laufrader. Radscheibe und Schaufeln werden auch bei groBen Abmessungen in einem
Stiick aus Chrom-Nickel-Stahl, z. B. G-X 5 CrNi 134 gegossen. Auf der Innenseite miis-
sen die Schaufeln sorgfiltig bearbeitet werden. Am dufleren Rand haben sie einen Aus-
schnitt, durch den vermieden wird, dass beim Eintreten einer Schaufel in den Strahl der
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Becherrand getroffen wird. Der Strahl muss vielmehr von der Schneidenkante angeschnit-
ten werden. Die Schneide selbst muss scharfkantig sein. Eine Abrundung wiirde eine
seitliche Geschwindigkeitskomponente zur Folge haben, und die Gefahr der Kavitation
herbeifiihren. Die Schaufelteilung darf nicht zu gro3 sein, damit der von einer Schaufel
beschnittene Teil des Strahls die vorauslaufende Schaufel noch erreicht. Durch die symme-
trische Form der Schaufeln werden Axialkrifte ausgeglichen (Bild 2.6).

Bild 2.6
Pelton-Laufrad (Voith)

Diisen. Als Stellglied der Maschine dient eine in ihrer Léangsrichtung verschiebbare
Diisennadel. Form und Oberfldachenglitte von Diise und Nadel sollen eine reine Mengen-
verstellung annihern. Dazu darf sich nur der Austrittsquerschnitt dndern, ohne dass
Energieverluste durch Drosselung eintreten. Das Mundstiick der Diise und die Nadelspitze
sind stark durch Verschleifl gefihrdet, sie bestehen aus hochfestem Werkstoff, hidufig sind
sie hartverchromt. Die VerschleiBteile miissen leicht auswechselbar sein.

Bei kleineren Abmessungen wird der Schaft der Diisennadel durch den Kriimmer des
Druckrohres nach auflen gefiihrt und von dort verstellt (Bild 2.4). Bei groleren Abmessun-
gen liegt der gesamte Verstellantrieb in der Nabe des Diisenkérpers (Bild 2.5 und 2.7),
wodurch die bei der AuBlensteuerung auftretenden Storungen der Stromung durch den
Nadelschaft vermieden werden.

Strahlablenker. Bei raschen SchlieBbewegungen der Diisennadel wiirden durch die starke
Verzogerung der Wassermasse in der Druckrohrleitung Druckstofe auftreten. Zu deren
Vermeidung schliet der Regler die Nadel nur mit einer begrenzten SchlieBgeschwindig-
keit. Damit die Turbinendrehzahl dabei nicht unzulédssig ansteigt, wird mittels eines
Strahlablenkers ein Teil des Wasserstrahls seitlich abgefiihrt. Bild 2.8 zeigt die Wirkungs-
weise bei einer Storung durch eine Leistungsabnahme.

Bremsdiise. Um beim Abstellen des Maschinensatzes die langen Auslaufzeiten abzukiir-
zen, ist bei groBen Maschinen eine kleine Bremsdiise (Bild 2.4 Pos. 7) vorhanden, durch
die ein Bremsstrahl auf die Schaufelriickseite geleitet wird.

Gehéuse. AuBler dem Abschluss der Maschine nach auflen haben die gewohnlich ge-
schweifiten Gehiuse die Aufgabe, das aus den Laufschaufeln austretende Wasser so ab-
laufen zu lassen, dass es das Laufrad nicht noch einmal trifft. Dem gleichen Zweck die-
nen, namentlich bei horizontaler Wellenlage, schiirzenartige Einbauten (Bild 2.4 Pos 9).
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Bild 2.8
Wirkungsweise des
Strahlablenkers

a) Beharrung

b) Stérung durch Leistungsabnahme, Eingriff des Strahlablenkers

¢) neuer Beharrungszustand nach Querschnittsverengung durch die Diisennadel

2.3.2 Betriebsverhalten

Geschwindigkeiten. Es sei H,,, der geoditische Hohenunterschied zwischen Ober- und
Unterwasser. Hy der Reibungsverlust in der Druckrohrleitung und Hy der Freihang
(Bild 2.9). Da die Rohrleitungsverluste der Turbine nicht anzulasten sind, ist die Fallh6he

H= ngod -

H,.
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Bild 2.9
Fallhohe einer Pelton-Turbine

Mit der theoretischen Ausstromgeschwindigkeit ¢, 4 lautet die Bernoulli-Gleichung
2

= 7 +gH Cy g = V28(H-Hp).

Die tatséichliche Geschwindigkeit ist ¢, = /17 ¢, , wobei 7/ &hnlich wie in GL. (1.21) der
Diisenwirkungsgrad ist. Mit dem Freihangwirkungsgrad 7, = 1 - H,/H und der Fallhhen-
geschwindigkeit ¢, =2gH (Gl 1.63) ist

n’ng(l— ) [ @.1)

Nach dem Geschwindigkeitsplan (Bild 2.3) ist
w, =6 U, 2.2)

Da es sich um eine Gleichdruckturbine handelt, findet in den Laufschaufeln keine Umset-
zung von Druckenergie statt. Die dort entstehenden Reibungsverluste beriicksichtigt der
Laufschaufelwirkungsgrad 7/

2 2
W Wi
=0 w = e = e w). (23)
Drehmoment. Nach Gl. (1.46) istmit » =7, =7, und ¢, = ¢,
M=mr(c,-c,). (2.4)
Nach Bild 2.3 ist ¢, = u+w,cosf,, also
M=mr(c,-u-w,ycosf,).

und durch Einsetzen der bisherigen Ergebnisse

M =rtr(|1/ ny cy-w) (1 -7’ cosf3,) (2.5)
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oder dimensionslos mit der Laufzahl v = u/c, nach Gl. (1.63)

M__ (/7 1 - v (1 -1 cosB). (2.6)

camr

Das Moment ist linear von der Laufzahl abhingig (Bild 2.10). Sein gro3ter Wertbei v =0
entspricht dem Stillstand der Maschine. Das Moment verschwindet, wenn v=,/r/ n.=
0,97. In diesem als Durchgang bezeichneten Zustand ist # = ¢, und w, =0, es flieft also
kein Wasser mehr durch die Laufschaufeln.

10 2,0

08 1,6

0,6

M 1,2
Gmr Th
04 08 p
T Gmr

0,2 4
Bild 2.10 °
Verlauf von Drehmoment und
hydraulischem Wirkungsgrad 0002 o0& o6 08 1 0
iiber der Laufzahl

T R—
Hydraulischer Wirkungsgrad. Nach der Hauptgleichung (1.49) ist
Y, =ulc-c,).

Die Klammer stimmt mit der von Gl. (2.4) iiberein, deshalb kann sie von Gl. (2.5) iiber-
nommen werden

Y, = (\/I/_TIF ucy-u?)(1 —Wcosﬂ)

und daraus v 2¥
qh=;;h=—:°h=2(,/q’an—v2)(l—\/77’005/32). 2.7
€A

Der hydraulische Wirkungsgrad beriicksichtigt alle Verluste der Beschaufelung, die
Reibungsverluste in Diise und Laufschaufeln und den Auslassverlust 022 /2. Er hingt
parabelférmig von der Laufzahl ab (Bild 2.10) mit Nullstellen im Stillstand und im Durch-
gangspunkt und einem Maximum bei v = /7’ ns/2~0,48.

Die in Bild 2.10 dargestellte Charakteristik gilt in dhnlicher Form auch fiir andere Stro-
mungsmaschinen bei Betrieb mit konstanter spezifischer Stutzenarbeit, wobei die Zahlen-
werte allerdings andere sein konnen.

Innerer Wirkungsgrad. Neben den in 7, beriicksichtigten gibt es weitere innere Verlu-
ste, vor allem Ventilationsverluste (Abschn. 2.3.1) und Zusatzverluste, die dadurch ent-
stehen, dass am Strahlrand die Geschwindigkeiten ¢, und u nicht, wie bisher vorausge-
setzt, parallel sind (Bild 2.12).
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Da die Verluste vor allem von der Laufzahl abhingen, konnte der Wirkungsgrad bei
Betrieb mit konstanter Drehzahl und Fallhohe aber variablem Volumenstrom ungeindert
bleiben. Ganz ist das aber nicht der Fall, weil durch die Verschiebung der Diisennadel
Drosselverluste auftreten, und die Zusatzverluste mit wachsendem Strahldurchmesser
zunehmen. Dennoch hat die Pelton-Turbine ein besonders gutes Teillastverhalten
(Bild 2.11).

1.0

08

0.6

0t Bild 2.12 Geschwindigkeiten

' am Strahlrand
02
Bild 2.11
0 0 07 oh 05 08 1 Innerer Wirkungsgrad in Abhéngigkeit vom Volumenstrom
WV ——

Beispiel 2.1 Fiir eine Pelton-Turbine ist gegeben 7/ =0,98; 7’ =0,97, 7 = 0,997; ﬂ2 =175"
Man berechne die optimale Laufzahl v, sowie fiir diese und fiir v =0,25 uond 0,75 den hydrau-
hschen Wirkungsgrad #,und vergleiche die hydraulischen Verluste mit dem Auslassverlust

cH(2gH).

Losung. Durch Differenzieren und Nullsetzen der Ableitung folgt aus Gl. (2.7)

_ {7 T _ 0980997 _ 40
2 2 T

opt

Einsetzen der Zahlenwerte in Gl. (2.7) liefert

= 2(/1/ 7 v-)(1 -/ cos )

= 2(,/0,98-0,997 v-17) (1 -1/0,97 cos 175 % = 3,962 (0,9885 v- 17).

Die hydraulischen Verluste sind ¢, =1-1,.
Fiir die Geschwindigkeitsplidne folgt aus den Gln. (2.1) bis (2.3)

¢ w c w. w
Mooy Lefygy L=t D2l fy T
c c c, C Cy Cp

Ca A A A CA

Mit dem stumpfen Winkel 8, wird der Auslassverlust nach dem Cosinussatz

2

2
T T A L —cos
R
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Zahlenrechnung

Tabelle 2.1 Berechnung des hydraulischen
Wirkungsgrades und der Verlu-
ste (zu Beispiel 2.1)

v 0.25 0.494 0.75 Durch Vergleich der dritten mit der letzten
’ ’ ’ Zeile wird deutlich, dass bei kleiner und auch

T 0,7315 | 0,9678 [ 0,7086 bei grofler Laufzahl die Verluste vor allem

{;l 0,2685 | 0,0322 | 0,2914 wegen der groleren Auslassverluste ansteigen,

ele 0.988 0,988 0.988 yv'aihrend die ﬁl_)rig.en hydraulischen Verluste in

™A jedem Fall klein sind.
w/c, 0,738 0,494 0,238
w,lc, 0,727 0,487 0,234

¢ /(2gH) | 0,228 | 0,002 | 0,267

2.3.3 Festlegen der Hauptabmessungen

Drehzahl. Die Berechnung geht vom Volumenstrom ¥ und dem Gefille H aus, die beide
von der Natur vorgegeben sind. Nachdem entschieden ist, ob die Maschine waagerecht
oder senkrecht aufgestellt werden soll, und die Diisenanzahl festgelegt ist, wird die Dreh-
zahl gewihlt. Wegen des in diesem Bereich kleinen Mafstabs in Bild 2.2 sind in Tabel-
le 2.2 auf eine Einzeldiise bezogene Schnellldufigkeiten oy, . angegeben. Mit dem Volu-
menstrom pro Diise J/z/, wobei z/die Anzahl der Diisen ist, folgt aus GI. (1.67)

_ aDiise

_ 24w VDﬁse

Der gefundene Wert wird auf die nichstgelegene Synchrondrehzahl gerundet, also » = fip
mit der Netzfrequenz f und der Generatorpolpaarzahl p.

20H 3/4
&. (28)

Tabelle 2.2 Schnellldufigkeit eindiisiger Pelton-Turbinen

H m 1800 + 1000 1000 + 650 650 =400 400 + 100
1 0,02 +0,03 0,03 + 0,04 0,04 + 0,05 0,05 + 0,06

aDﬁse

Strahlkreisdurchmesser. Durch die Wahl einer Laufzahl im Bereich des Wirkungs-
gradoptimums, also v = 0,45+0,48 lasst sich die Umfangsgeschwindigkeit und damit der
Strahlkreisdurchmesser mit Gl. (1.63) festlegen

u=v2gH; D=-%. (2.9)
mn

Geschwindigkeiten. Mit 7/ =0,92+0,98 und 7" =0,92+0,98 kann man nun den Ge-
schwindigkeitsplan berechnen. Zuvor muss jedoch der Freihang festgelegt werden. Er
richtet sich nach den Schwankungen des Unterwasserspiegels und muss so grof} sein, dass
beim hoéchsten Unterwasserstand ein Eintauchen des Laufrades noch mit Sicherheit ver-
mieden wird.
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Mit den Gln. (2.1) bis (2.3) werden die Geschwindigkeiten ¢;, w; und w, berechnet.
Damit und mit B, = (172+176) ° liegt der Geschwindigkeitsplan fest, sodass nun auch die
spezifische Schaufelarbeit und der hydraulische Wirkungsgrad berechnet werden kdnnen.

Diisen und Laufschaufeln. Die noch fehlenden Abmessungen konnen mittels experi-
mentell gewonnener Erfahrungswerte festgelegt werden. Die Anhaltswerte in Tabelle 2.3
sind auf den Strahldurchmesser d bezogen. Aus dem Kontinuitétssatz folgt

(2.10)

dy = (125+1,3)d.

Als Anhaltswert fiir die Anzahl der Lauf-

schaufeln gilt
7! nD

" 24

Tabelle 2.3 Richtwerte fiir die Abmessun- schoitt A~ B

gen von Pelton-Ridern
(Bezeichnungen nach Bild 2.13)

pd | 25+32 | B=(7+15)°

vd | 21+27 e - o
5 5 = 4_7 I
/d 0,85 +0,96 '3; @47 k
e/d 09+12
a/d 1.2+13 Bild 2.13

MaBskizze einer Pelton-Schaufel

Beispiel 2.2. Eine liegende Doppel-Pelton-Turbine mit zwei Laufriddern und je einer Diise soll einen
Synchrongenerator fiir eine Frequenz von f'= 50 Hz antreiben. Fiir die Turbine ist gegeben:

Volumenstrom ¥ = 6,18 m%s; Fallhshe H = 1129 m; Frejhang A, = 2,8 m.
Als Rechenhilfswerte sind anzunehmen:

O = 0,028+0,029; v=0475; B,=174% 7,=091; 7/=098 5'=0097.
Gesucht sind die Hauptabmessungen und die Kupplungsleistung.

Lésung. Drehzahl. Mit z’=2ist Vp, = V72 =3,09m%s.
Nach Gl. (2.8)

_ %280 (0,028+0,029)- (29,81 m/s2- 1129m)>”
207V pgee 2y/m-3,09m%/s

Zwischen diesen Grenzen soll die Drehzahl liegen. Gewéhlt wird die Synchrondrehzahl bei p = 6
Polpaaren

=(8,16+8,45) 1/s.

n=30MZ _g33
6
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Strahlkreisdurchmesser. Mit ¢, = y2gH = \/2-9,81 m/s?-1129m = 148,8m/s folgt aus GI. (2.9)

u=vc, =0,475-1488m/s = 70,7m/s; D=—=—"—"—=270m
Geschwindigkeiten. Mit 1. = 1-H/H =1-(2,8m)/(1129m) = 0,9975 folgt aus den Gln. (2.1) bis

(2.3)
¢y =4/ 11 c5 =1/0,98:0,9975 148,8m/s = 147,2m/s
w, =c,-u =(147,2-70,7)m/s = 147,2m/s
w, =1 w, =4/0,97-76,5m/s = 75,3m/s
Wy, =W,c08 3, =75,3m/s*cos174 °= -74,9/s
¢, = u+wy, = (70,7 -74,9)m/s = ~4,2m/s
Com = Wopy =W, SINB, = 753m/s sin174°=7,9m/s.

Hydraulischer Wirkungsgrad. Nach der Hauptgleichung ist
Y = u(c, —cy,) = 70,7m/s(147,2 +4,2)m/s = 10704m?/s? und damit

Y 2/.2
1, = Jen _ 10704m /s - 0,966.

Leistung. Da der hydraulische Wirkungsgrad nur einen Teil der Verluste beriicksichtigt, wird
geschitzt 7, = 0,91. Damit wird

P, = goVH7, =9,81m/s-10°%kg/m*-6,81m*¥/s-1129m-0,91 = 62,3-10°W

=62,3MW.

2.4 Francis-Turbinen

2.4.1 Aligemeine Ubersicht

Francis-Turbinen werden von kleinen Leistungen bis zu etwa 800 MW eingesetzt. Bei
kleinen Leistungen und Fallhohen baut man sie als Schachtturbinen sonst als Spiralturbi-
nen. In beiden Fillen ist die senkrechte und waagerechte Wellenlage moglich.

Schachtturbinen. Maschinen dieser einfachen altertiimlichen Form (Bilder 2.1 a und
2.14) haben in letzter Zeit wieder an Bedeutung gewonnen, da man auf der Suche nach
,erneuerbarer Energie auch dltere Kleinwasserkrifte wieder zu neuem Leben erweckt.

Das Wasser stromt im offenen Schacht den Leitschaufeln zu. Da diese zwischen parallelen
Begrenzungswinden eingebaut sind, konnen sie als Stellglied der Regelung um ihre
senkrechten Bolzen geschwenkt werden. Hier verliert das Wasser einen Teil seiner poten-
tiellen Energie und gewinnt kinetische Energie. Im Laufrad geht die anfangs noch radiale
Meridianstromung in die axiale Richtung iiber. Die Laufschaufeln bilden eine Uberdruck-
beschaufelung, sodass der Druck weiter absinkt und die Relativgeschwindigkeit wichst.
Die Absolutgeschwindigkeit nimmt ab, Energie wird an das Laufrad iibertragen.
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[
SR
L | Ak L
Bild 2.14
Francis-
\ Schachtturbine
/J (schematisch)

Der Gefilleanteil unterhalb des Laufrades ist nicht verloren. Im Saugrohreintritt entsteht
ein der Hohenlage iiber dem Unterwasser entsprechender Unterdruck, und da der Saug-
rohrquerschnitt in der Stromungsrichtung zunimmt, wird der Unterdruck verstirkt und ein
Teil der am Laufradaustritt noch vorhandenen kinetischen Energie ausgenutzt. Das Hebel-
getriebe fiir die Leitschaufelverstellung (Bild 2.14) liegt im wassererfiillten Raum. Man
nennt das eine Innensteuerung.

Spiralturbinen. Bei groferen Ausfiihrungen und Fallhthen kann man das Wasser nicht
mehr im offenen Schacht zufiihren. Die Turbine erhilt ein Spiralgehiuse, das aus Stahl-
blech geschweilt, fiir kleine Abmessungen auch gegossen wird (Bilder 2.15 u. 2.16).

Aus Festigkeitsgriinden werden die Spiralgehduse an ihrem inneren Umfang durch Stiitz-
schaufeln versteift, die dhnlich geformt wie die Leitschaufeln aber nicht verstellbar sind.
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Bild 2.15 Kraftwerk mit / //;""’ =
Frar}cis-Spiralturbine /’ // ////////

(Voith)
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Die Laufrider bestehen gewohnlich aus 13%-Chromstahlguss. Bei sehr grolen Abmessun-
gen werden sie aus einzelnen Ringen und Schaufeln geschweif3t. Meist sind die Laufréider
fliegend gelagert. Seltener wird die Welle durch den Kriimmer des Saugrohres hindurch-
gefiihrt und beiderseits gelagert.
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Bild 2.16
F.rancis-Spiralturbine Laufraddurchmesser 5,063 m P=1985MW H=110m
V =200,2/193,4 m3/s n =1,923/2,308 1/s fiir Betrieb bei 50/60 Hz (Escher Wyss)

1 Laufrad 6 oberes Fiihrungslager 11 Leitschaufel

2 Laufradhaube 7 Segmentspurlager 12 Leitradstellantrieb
3 Labyrinthdichtungen 8 Gleitringdichtung 13 Saugrohr

4 Welle 9 Spiralgehéduse 14 Generator

5 unteres Fiihrungslager 10 Stiitzschaufelring
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Da sich bei einer Reaktionsturbine der Druck im Laufrad dndert, muss dieses mittels
Labyrinthen gegen das Gehiuse abgedichtet werden. Die Dichtung der Wellendurch-
fiihrung geschieht gewohnlich durch Kohleringe. Die Bauteile fiir die Leitschaufelver-
stellung liegen auBerhalb des Gehiuses. Bei dieser Auflensteuerung werden die aus
Stahlguss bestehenden Leitschaufeln durch Hebel iiber einen Stellring gemeinsam verstellt,
oder bei groBen Abmessungen hat jede einzelne Leitschaufel ihren eigenen Stellantrieb.

2.4.2 Zusammenhang zwischen Laufradform und Schnellliufigkeit

Francis-Turbinen werden in dem weiten Bereich der Schnellldufigkeit von etwa ¢ = 0,12
bis 0,7 eingesetzt. Entsprechend vielgestaltig sind die Laufradformen. In Bild 2.17 sind
Laufrader unterschiedlicher Schnellldufigkeit zusammengestellt, die zum besseren Ver-
gleich fiir einheitliche Fallhohen und Volumenstrome berechnet wurden.

Meridianform und Eintrittsdreieck. Aus der Hauptgleichung folgt bei drallfreiem
Austritt, also bei ¢, =0

Yo = Cry-
Mit u, =nnD, und Y_, = n, gH folgt weiter
H “2gHn |V
LY L 1L A L4
nDcy, VaDc,,

Da der Wirkungsgrad nur schwach von der Schnellldufigkeit abhingt, und Fallhohe und
Volumenstrom als ungeéndert vorausgesetzt wurden, sind die einzigen Groflen, mit denen
die Schnellldufigkeit beeinflusst werden kann, der Durchmesser D; und die Umfangs-
komponente der Eintrittsgeschwindigkeit ¢, . Die Meridianschnitte und die zugehdrigen
Geschwindigkeitspldne (Bild 2.17) zeigen, wie beide Grofen abnehmen, um groBere
Schnellldufigkeiten zu erreichen.

Schaufelkriimmung. Die Laufschaufeln sind bei kleiner Schnellldufigkeit gegen die Dreh-
richtung durchgebogen, bei mittlerer fast gerade und bei groBer entgegengesetzt ge-
kriimmt, wie die Schaufelschnitte (Bild 2.17) erkennen lassen.

Reaktionsgrad. Die absolute Eintrittsgeschwindigkeit nimmt mit der Schnellldufigkeit ab,
sodass ein immer kleinerer Anteil des Gesamtgefilles in den Leitschaufeln in kinetische
Energie umgesetzt und der kinematische Reaktionsgrad nach GI. (1.54) grof3er wird. Damit
wichst auch die Relativgeschwindigkeit in den Laufschaufelkanélen. Mit ihr wiirden die
Verluste durch Reibung an den Schaufeln anwachsen, wenn diese nicht immer kiirzer, die
reibenden Flédchen also kleiner wiirden.
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Bild 2.17 Ubersicht iiber Francis-Rider
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Kavitation. Wegen der kleineren Schaufelflichen wichst deren Belastung durch Druck-
kréifte mit der Schnellldufigkeit, und die Turbine wird immer kavitationsanfilliger. Die
Tendenz wird dadurch verstérkt, dass auch die absolute Austrittsgeschwindigkeit ansteigt,
und die im Saugrohr umzusetzende kinetische Energie somit groer wird. Die Saugrohre
der Schnellldufer sind deshalb ldnger und ihre Querschnitte nehmen stirker zu. Die
Maschinen konnen deshalb nicht mit so grolen Saughthen betrieben werden wie Lang-
samldufer, da sonst unzulédssig niedere Driicke am Laufradaustritt auftreten wiirden und
Kavitation die Folge wire.

Da mit steigender Drehzahl die Abmessungen von Turbine und Generator und damit die
Kosten abnehmen, wihlt man fiir einen bestimmten Anwendungsfall die hochstmdogliche
Drehzahl und geht bis an die Kavitationsgrenze heran.

2.4.3 Laufradberechnung

Die Laufrider der Wasserturbinen werden in der Praxis auf Grund von Erfahrungen
entworfen. Fiir die verschiedenen Schnellldufigkeiten haben die Turbinenfabriken einen
Satz bewihrter und in Modellversuchen stidndig verbesserter Laufradtypen.

Hauptabmessungen. Erfahrungswerte zur Berechnung zeigt Bild 2.18, dessen Kurven mit
einem natiirlichen Streubereich zu verstehen sind.
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Volumenstrom und Fallhohe sind normalerweise vorgegeben. Aus Bild 2.2 wird eine der
Fallhohe zugehorige Schnellldufigkeit abgelesen und mit Gl. (1.67) die Drehzahl be-
rechnet, die gegebenenfalls auf eine Synchrondrehzahl gerundet wird, sodass die Schnell-
laufigkeit korrigiert werden muss. Mit der Durchmesserzahl aus Bild 2.18 kann nun der
Laufradeintrittsdurchmesser D, nach Gl. (1.68) berechnet werden, und mit den librigen
Werten aus Bild 2.18 lisst sich das Laufrad im Meridianschnitt zeichnen, sodass sich die
noch fehlenden MaBle ergeben.

Geschwindigkeitsdreiecke. Nach Kenntnis der Hauptabmessungen und der Drehzahl
werden das Ein- und Austrittsdreieck gezeichnet oder rechnerisch ausgewertet. Als Ergeb-
nis bekommt man die beiden Winkel f, und f,, die fiir mehrere Stromlinien insbesondere
fiir die innere und duflere Laufradbegrenzung ermittelt werden.

Schaufelform. Uber den Schaufelverlauf zwischen Ein- und Austritt macht die eindimen-
sionale Stromfadentheorie keine Aussage. Man konnte ihn danach also beliebig annehmen,
solange nur die Winkel B, und f, eingehalten werden. Fiir die wirkliche Laufradstrémung
unter Beriicksichtigung der Fluidzidhigkeit ist jedoch der Schaufelverlauf keineswegs
gleichgiiltig. Man wihlt ihn im Interesse eines hohen Wirkungsgrades so, dass sich stetige
Anderungen der Schaufelkriimmung ergeben, und macht die Schaufel in der Stromungs-
richtung nicht ldnger als notig.

Fertigung. In der Zeichnung einer rdumlich gekriimmten Schaufel werden die Winkel
durch die Projektion verzerrt. Man bildet deshalb die Schaufeln, vor allem im Bereich der
Ein- und Austrittskanten auf Kegelflidchen ab, die sich verzerrungsfrei abwickeln lassen,
oder man bedient sich der konformen Abbildung (Abschn. 5.3.6).

Fiir die Fertigung wird durch die Schaufelzeichnung eine Schar #dquidistanter ebener
Schnitte senkrecht zur Laufradmittellinie gelegt. Diese Schreinerschnitte werden auf
Holzbretter von der Dicke der Schnittabstinde iibertragen, die ausgeschnitten, verleimt
und geglittet einen Schaufelklotz ergeben, der die Schaufel rdumlich abbildet und die
Grundlage fiir die Herstellung eines Presswerkzeuges fiir Blechschaufeln bzw. des Kern-
kastens fiir ein gegossenes Laufrad bildet.

Beispiel 2.3. Ein Laufrad ist fiir die Kupplungsleistung Pp. = 50 MW bei der Fallhdhe H =130 m
zu entwerfen. Der hydraulische Wirkungsgrad und der Kupplungswirkungsgrad sind
n, = 0,95 bzw. n = 0,93, die Verengungsfaktoren 7, = 0,9 und t, = 0,85.

Losung.
. P .106
y-_X 20-10°W - 42,16 m%s.
goHmn, 9,81m/s?10°kg/m>-130m+0,93
Mit o = 0,32 aus Bild 2.2
3/4 . 2, 0,75
. o(Q2gH)™ _ 0,32(2:9,81m/s*130m)>" _ 4.991/s.

2ynV 2n-42,16m3/s

Als néchstgelegene Synchrondrehzahl wird zur Ausfithrung gewihlt » =5 1/s, womit sich die
endgiiltige Schnellldufigkeit zu o= 0,321 ergibt.
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Nach Bild 2.18 & =2,25; D, /D, =0,92; h/D, = 0,41; by/D, = 0,21

D

: =2,32m

_28 4| VP 2225 .| 42,162 m®s?
Jm \2¢H /n 2-9,81m/s*-130m

D,,=092-D, =2,13m; h=041-D, =0,95m; b,=021-D, =0,49m.
Aus der Zeichnung Bild 2.19

D, =152m; b, =0496m; b,=0,97m.

Geschwindigkeitsdreiecke. Die weitere Berechnung ist hier nur fiir den mittleren Stromfaden
angegeben. Sie wird fiir den Auslegungspunkt, also drallfreie Abstromung ¢, = 0 durchgefiihrt.

u, =nnD =7n51/s:2,32m = 36,4m/s; u, =23,9m/s

5 3
¢, = V -— 42,1.6m /s . = 13,0m/s
nD b r, w232m-0,496m-0,9

5 3
¢, = Voo . 42,1.6m /s - - 10,7m/s
nD,b,7, w-1,52m*0,97m"085

o - 8% _981m/s>130m-0,95 s L o
W 36,4m/s oo

] Cla ) _ 13,0ms  \ ..
B, = arctan (u1 _cm) = arc tan (m) - 76,6

B, = arctan(t;_;';) = arcwn(as}%g])/;/s) =24,1".

o0,

A +_ Bild 2.19

MaBskizze eines Francis-Rades
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2.4.4 Betriebsverhalten

Teillastverhalten. Fiir die Anpassung der Turbine an die jeweilige Belastung wird der
Volumenstrom gedndert, wihrend die Drehzahl konstant bleibt. Ideal wire eine reine
Mengeninderung mit nach Betrag und Richtung unveridnderten Geschwindigkeiten. Dann
wire die Richtung der relativen Einstromgeschwindigkeit stets in Ubereinstimmung mit
dem Eintrittswinkel der Laufschaufel. Mit den drehbaren Leitschaufeln ist das aber nicht
erreichbar. In Bild 2.20 sind die Leitschaufeln in Normalstellung (gestrichelt) und in
teilweise geschlossener Stellung (ausgezogen) dargestellt. Die Geschwindigkeiten mitdem
Index O gelten unmittelbar vor dem Laufradeintritt. Bei Teillast &dndert sich die Richtung
der absoluten wie auch der relativen Geschwindigkeiten gegeniiber dem Normalfall. Im
Inneren der Laufschaufelung ist aber die Richtung von w, durch die Schaufeln vorgege-
ben. Der Geschwindigkeitsplan mit dem Index 1, der fiir den Zustand unmittelbar nach
dem Eintritt gilt, schlieBt sich deshalb nur bei Einfiihrung einer StoSgeschwindigkeit
W, =W, -W,. Die Hydrodynamik lehrt, dass dann ein StoBverlust eintritt, der zu wj
proportional ist.

Am Teillastaustrittsdreieck ist zu sehen, dass die absolute Austrittsgeschwindigkeit ¢, eine
merkliche Komponente in der Umfangsrichtung hat. Die Geschwindigkeit ist also groer
als fiir den Abtransport des Fluids erforderlich. Dadurch wird der Austrittsverlust ebenso
erhoht wie der Reibungsverlust im Saugrohr, die beide proportional zu c22 sind.

Bild 2.20
Geschwindigkeitsverhiltnisse
bei Teillast

———- Auslegungszustand
— Teillast

a) Leitschaufelschnitt

b und c) Eintrittsdreiecke un-
mittelbar vor [b] und hinter
[c] dem Laufradeintritt

-
&

A

<

Aus den geschilderten Griinden fllt der Wirkungsgrad bei Teillast und ebenso bei Uber-
last gegeniiber dem giinstigsten Wert im Auslegungspunkt ab.

Modellversuche. Wihrend die Griinde fiir den Wirkungsgradabfall leicht zu verstehen
sind, gelingt eine analytische Berechnung nicht, denn dazu sind die oben beschriebenen
Ansitze zu grob. Statt dessen muss man, um die Eigenschaften einer Turbine unter allen
moglichen Betriebsbedingungen kennen zu lernen, eine Modellmaschine experimentell
untersuchen. Die Ergebnisse werden dimensionslos dargestellt. Wie in Abschn. 1.4 ge-
zeigt, gelten sie fiir alle dem Modell geometrisch dhnlichen Ausfiihrungen.
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Das Muscheldiagramm (Bild 2.21) ist das Ergebnis eines solchen Modellversuchs. Auf der
Abszissenachse ist die Laufzahl und auf der Ordinate die Schluckzahl aufgetragen. Einge-
zeichnet sind Kurven fiir konstante Werte der Leitrad6ffnung und des Wirkungsgrades.

Die Wirkungsgrade von Modell (Index M) und Ausfiihrung (ohne Index) sind nur angeni-
hert gleich. Ihre Differenz kann mittels empirischer Aufwerteformeln abgeschitzt werden,

z. B. mit
’7"7M=(1"7M)ﬂ[1-(\l§%)0’2] mit #=0,5+1,0" 2.11)

Beispiel 2.4. Fiir die bereits in Beispiel 2.3 behandelte Wasserkraft, fiir die gegeben ist 4 = 130m;
V = 42,16m?/ssoll eine Maschine nach dem Muscheldlagramm Bild 2.21 ausgelegt werden. Die
Versuche wurden mit einem Modell des Laufraddurchmessers D,, = 490mm bei einer Modellfall-
hhe H,,; = 80m durchgefiihrt. Als Korrekturfaktor fiir die Aufwertung ist 8 = 0,7 anzunehmen.

Losung. Im optimalen Betriebspunkt ist nach Bild 2.21 v=0,72 und g =0,203. Mit Y =gH,
cp=vy2gH = \/2-9,81m/52- 130m = 50,5m/s folgt aus Gl. (1.65) vorléufig

Do | 4V | _44216m’s 5,9
"N pme, N 0203:m-50,5m/s
und aus GI. (1.63)

03 v (.
oy,
229m 7‘_\ %t ve :
7[\ no ll 0,72-50,5m/s _ 5,05 1/s.
nD, 7-2,29m
34
\Q \\ | Als nichstgelegene Synchrondrehzahl

i —

02 75088 | | wird endgiiltig gewshlt n=51/s und
| damit der Eintrittsdurchmesser bei un-
| gednderter Laufzahl

08 ve
A _ 0,72-50,5m/s
l \ NE 3 D -—2- -2315m
0.1 : TH n-51/s
4 \ b n,s /
k______q ]
-_-_-_._-._._-'_____...--"'
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1.2

Bild 2.21 Muscheldiagram

Fiir ein Diagramm # = f(¥) Bild 2.22 wird bei v = 0,72 ein Schnitt durch das Bild 2.21 gelegt. Die
aus dem Diagramm abgelesenen p-Werte entsprechen gemif Gl. (1.65) dem Volumenstrom der
Ausfithrung

V= ,u%chA = ,u%-2,3152m2-50,5m/s = 4-212,6m?%s.
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Fiir die Wirkungsgrade folgt aus Gl. (2.11)

) ) (| 8om  0.49m 2] N
7=+l qM)0,7[1 ( o et ]_qM+(1 m,.)-0.211

1,0

So ist z. B. bei

/

.

v=0,72; p=0,119; n,,=0,8 08 — /

J=0,119-212,6m%s = 253m%/s 06 /
7=08+(1-0,8)-0,211 = 0,842, I o
" /
02

0 10 20 30 40 soms 60

f{—-.-

Bild 2.22
Wirkungsgrad einer Francis-Turbine in Abhingigkeit vom Volumenstrom

Hinweis. Die hier durchgefiihrte Auslegung im Punkt besten Wirkungsgrades ist nicht in jedem Fall
die giinstigste. Durch die Wahl einer etwas kleineren Laufzahl v fillt der Wirkungsgrad nur gering-
fligig ab, die Abmessungen werden aber verringert, sodass die Gesamtkosten der Energieerzeugung
verringert werden.

2.5 Kaplan-Turbinen

2.5.1 Bauformen

Von allen Wasserturbinen haben Kaplan-Turbinen die hochste Schnellldufigkeit. Sie
dienen deshalb z. B. in Flusskraftwerken zur Ausnutzung von Wasserkriften mit geringem
Gefiille bis zu 60 m in Einzelféllen bis zu 80 m. Die groiten Maschinen haben Laufrad-
durchmesser von mehr als 8 m und Leistungen von 100 MW.

Schachtturbinen. Ahnlich wie Francis-Turbinen konnen auch kleinere Kaplan-Turbinen
in einen offenen Schacht eingebaut werden (Bild 2.1 b).

Spiralturbinen. Bis zu mittleren Leistungen werden die Maschinen mit waagerechter
Welle und freistehender Spirale ausgefiihrt. Bei gro3eren Abmessungen wird die senkrech-
te Aufstellung bevorzugt, die natiirlich auch bei kleineren Leistungen moglich ist, und den
Vorteil hat, dass der Grundriss kleiner wird, wodurch das Bauvolumen und die Kosten fiir
das Kraftwerk verringert werden.

Bei kleinen Fallhohen bis zu 20 + 25 m wird die Spirale als Betonhalbspirale mit eckigem
Querschnitt ausgefiihrt, eine Bauweise, die sich wegen der oft sehr gro3en Spiralabmes-
sungen anbietet (Bilder 2.23 und 2.24).
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Bild 2.23 Kraftwerk mit Kaplan-Spiralturbine (Voith)

Bei groferen Fallhohen werden geschweilite Blechvollspiralen wie bei Francis-Turbinen
notwendig, die bei groBen Maschinen in den Beton des Bauwerks eingebettet werden
(Bild 2.25).

Rohrturbinen. In einer Spiralturbine mit senkrechter Welle muss der Fluidstrom zweimal
umgelenkt werden, von der waagerechten Zustrémung in die senkrechte Laufradstromung
und dann wieder in die waagerechte Abstromung. Bei der Bauform als Kaplan-Rohrturbi-
ne, die bis zu Fallhohen von etwa 25 m verwendet wird, ldsst sich diese zusitzliche
Umlenkung vermeiden, indem die Maschinenwelle waagerecht oder leicht gegen die
Horizontale geneigt und auf ein Spiralgehduse verzichtet wird. Die Turbinenlagerung und
der Generator sind in einen vom Fluid umstromten Hohlkorper eingebaut.

Bild 2.26 zeigt eine Rohrturbine, bei der ein schnelllaufender Generator zusammen mit
dem zugehorigen Stirnradgetriebe in einen Betonhohlpfeiler eingebaut ist. Das Betriebs-
wasser flieit in zwei Teilstromen, die sich kurz vor dem kegeligen Leitrad vereinigen, am
Pfeiler vorbei. In dem nach oben offenen Hohlpfeiler sind die darin eingebauten An-
lageteile gut zugénglich. Bei anderen Konstruktionen wird der Generator auch direkt
angetrieben, er kann statt in den Hohlpfeiler in eine geschweifte Stahlbirne eingeschlossen
sein. In jedem Fall miissen aber Generator und Lagerung wihrend des Betriebes zugéing-
lich bleiben.
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]

| |
L

Bild 2.24 Kaplan-Turbine in Betonspirale

Durchmesser des 5-fliigeligen Laufrades 8,4 m
P=73MW H=17m n=1,1371/s (Escher-Wyss)

1 Laufschaufel 6 unteres Fiihrungslager
2 Laufradnabe 7 oberes Fiihrungslager
3 Laufrad-Verstellgetriebe 8 Spurlager

4 Welle 9 Spiralgehduse

5 Laufrad-Stellantrieb 10 Stiitzschaufelring

11 Leitschaufel

12 Leitrad-Stellantrieb
13 Laufradmantel

14 Saugrohr

15 Generator
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Bild 2.26
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Bild 2.25
Kaplan-Turbine mit
Vollspirale (Voith)
Durchmesser des
8-fliigeligen
Laufrades
4,65 m
P =TAMW
H=50m
V = 149,5m3/s
n=27271/s
1 Laufrad
2 Welle
3 Laufrad-
Stellantrieb
4 unteres
Fiihrungslager
5 oberes
Fiihrungslager
6 Spurlager
7 Spiralgehiduse
8 Stiitzschaufelring
9 Leitschaufel
10 Leitrad-Stellan-
trieb
11 kugeliger
Laufradmantel
12 Saugrohr
13 Generator

Kaplan-Rohrturbine im Beton-

___ Hohlpfeiler
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Vor einigen Jahren ist auch die urspriingliche Bauform aus der Zeit vor dem zweiten
Weltkrieg wieder diskutiert worden, bei der lediglich die Lagerung in einem kleinen
stromungsgiinstigen Innenkorper untergebracht ist. Der Generator ist als sogenannter
Ringkranzgenerator nach auflen verlegt, wobei die Turbinenschaufeln die Lauferspeichen
bilden.

Deriaz-Turbine. Um die Vorteile verstellbarer Laufschaufeln auch bei groferen Fall-
hohen im Anwendungsgebiet der Francis-Turbinen bis zu etwa 150 m nutzen zu konnen,
wurde ein der Kaplan-Turbine dhnlicher Typ entwickelt, bei dem ein diagonal durch-
stromtes Laufrad einem ebenfalls diagonalen oder radialen Leitrad nachgeschaltet ist
(Bild 2.27).

Da der Vorteil der doppelten Verstellbarkeit von Leit- und Laufschaufeln aber weniger
ausgepragt ist als bei schnellldufigen Kaplan-Turbinen, haben die Diagonalturbinen keine
weite Verbreitung gefunden.

Bild 2.27
Prinzipbild einer Diagonalturbine der Bauart Deriaz

Laufrider. Kaplan-Laufréder sind trotz des groBen Schnellldufigkeitsbereiches, in dem
sie eingesetzt werden, einander sehr dhnlich. Der auffallendste Unterschied besteht in der
Schaufelzahl, die bei den Schnellldufern z”/ =4 betriigt, und bei Langsamliufern bis auf
acht anwichst.

Die Nabe, die die Laufschaufeln mit ihren Drehzapfen aufnimmt, ist im Bereich der
Schaufelung kugelformig, damit der Spalt zwischen Schaufelblatt und Nabe bei jeder
Stellung der Schaufeln eng bleibt. Auch der Laufradmantel, der das Laufrad auflen um-
schlieft, ist kugelig. Allerdings wird bei Niederdruckanlagen bis zu etwa 25 m im oberen
Teil des Mantels auf die Kugelform oft verzichtet. Der dadurch verursachte hohere Spalt-
verlust ist unbedeutend, man hat aber den Vorteil, dass das Laufrad demontiert werden
kann, ohne dass zuvor der Laufradmantel zerlegt werden muss.

Schaufelverstellung. Das in die Nabe eingebaute Hebelgetriebe zur Verstellung der
Lauferfliigel wird durch einen Stellantrieb betitigt, der manchmal in der Nabe selbst,
hiufiger aber in der Generatornabe untergebracht ist und in diesem Fall seine Kraft mittels
einer durch die hohle Welle durchgefiihrten Stange iibertréigt (Bild 2.24).

Die Verstellbarkeit der Laufschaufeln ist bei der hohen Schnellldufigkeit der Kaplan-
Turbinen eine zur Verbesserung des Teillastverhaltens notwendige Ergénzung der Leitrad-
verstellung. Tragt man ndmlich den Wirkungsgrad einer Turbine mit festen Laufschaufeln
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iiber dem Volumenstrom oder iiber der Schluckzahl auf, so zeigt sich, dass der Kurvenver-
lauf mit wachsender Schnellldufigkeit immer spitzer wird. Der Wirkungsgrad fillt also
vom Maximum aus immer steiler nach beiden Seiten ab. Bei den Kaplan-Turbinen mit
ihrer hohen Schnellldufigkeit ist das besonders ausgeprigt, aber eben nur dann, wenn die
Laufschaufelstellung nicht veridndert wird. Der Wirkungsgradverlauf der Kaplan-Turbine
ergibt sich durch die Laufschaufelverstellung als die Umhiillende der in Bild 2.28 ge-
strichelten Propellerkurven und erweist sich als besonders flach.

Wie bei Volumenstrominderungen fillt der Wirkungsgrad auch bei Anderungen der
Fallhohe von ihrem Auslegungswert ab. Auch hier wird durch die doppelte Verstell-
moglichkeit ein giinstiger Verlauf erreicht, der auch notig ist, weil bei den kleinen Fall-
hohen der Kaplan-Turbinen die Gefilleschwankungen sich besonders stark auswirken.
Anderungen um * 20% sind keine Seltenheit.

10

08 +

T Bild 2.28
“ Wirkungsgrad einer Kaplan-Turbine in Abhéngig-
keit von der Schluckzahl
o et Uf; o= o 5. gestrichelt: Propellerkurven bei gleichbleibender
Laufschaufelstellung

2.5.2 Laufradberechnung

Fiir einen Laufradentwurf legt man zunichst nach Bild 2.2 die Schnellldufigkeit fest,
wobei zu beachten ist, dass ein hoher Wert zwar zu kleinen Maschinenabmessungen und
damit niederen Baukosten fiihrt, aber auch die Kavitationsempfindlichkeit erhoht. Liegt die
Schnelllaufigkeit unter Beachtung dieser Gesichtspunkte fest, und zwar natiirlich so, dass
sich eine Synchrondrehzahl ergibt, falls die Maschine zum direkten Generatorantrieb
bestimmt ist, konnen mit den Angaben des Bildes 2.29 die Hauptabmessungen des Meridi-
anschnitts bestimmt werden.

Fiir die Schaufelberechnung ist die Eulersche Stromfadentheorie allein nicht ausreichend.
Bei der geringen Schaufelzahl wire die Abweichung zu groB3. Statt dessen liefert die
Tragfliigeltheorie eine geeignete Entwurfsgrundlage.

Geschwindigkeiten und Kriifte am Fliigelgitter. Wird durch ein Laufrad beim Radius r
ein zylindrischer Schnitt gelegt und in die Zeichenebene abgewickelt, so entsteht ein
gerades Fliigelgitter, das beiderseits unendlich weit fortgesetzt zu denken ist (Bild 2.30).
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Bild 2.29
Entwurfsdiagramm fiir Kaplan-Rider

Ein solches Gitter bewirkt im Gegensatz zu einem Einzelfliigel eine Anderung der Zu-
stromgeschwindigkeit w, in die Abstromgeschwindigkeit w,. Beide sind als Mittelwerte
der nicht rotationssymmetrisch verteilten Relativgeschwindigkeiten vor bzw. hinter dem
Laufrad zu denken.

Aus Kontinuitétsgriinden sind die Meridiankomponenten der Geschwindigkeiten vor und
hinter dem Gitter gleich w,  =w, =w_. Alsmittlere Anstromgeschwindigkeit der Fliigel
wird der vektorielle Mittelwert

W, = (W, +,)/2 2.12)

u

<
//&dﬁ i
uwz

% 7 L——]f" (0% dr
o & b

Bild 2.30 W+ W dfy
Axiales Fliigelgitter Z

-
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mit den Komponenten w_ =w,_und w_ =(w, +w,)/2 definiert (Bild 2.30). Die
Richtung von w_ wird durch den Winkel £ beschrieben. Es ist

2w 2w
tan(180°- )= —"—; tanf =-—2—

w1u+ w2u w1u+ w2u

Der Massenstrom, der durch ein schmales Teillaufrad der radialen Breite dr flief3t, ist nach
dem Kontinuititssatz

dm=pw 2mrdr.

Und nach dem Impulssatz ist die fiir alle Fliigelelemente des Gitters gemeinsame Umfangs-
kraft

dF, = dm(w, - w,) = ow,_(w, - w,)2ndr. (2.13)
Man beachte, dass w, und w,, nach den in Abschn. 1.3.1 angegebenen Vorzeichenregeln
beide negativ sind. Die Umfangskraft wird damit positiv, sie wirkt in Richtung von u.

Die Kraft in Meridianrichtung kann aus der Differenz der Driicke vor und hinter dem
Laufrad berechnet werden

dF_ =(p,-pyd4d = (p,-py)2nrdr. (2.14)
Dabei ldsst sich die Druckdifferenz im reibungsfreien Fall nach Gl. (1.53) ausdriicken
pl _p2 = g (W22_ w12) = g (w22u_ w12u = g (wlu + WZu) (wlu_ W2u ’ (215)

da hier u, = u, und die Anderung der OrtshShe vernachlissigbar ist. Beim Vorzeichen von
Gl. (2.15) beachte man, dass nach dem oben gesagten beide Klammern negativ, ihr Pro-
dukt also positiv ist.

Durch Einsetzen in Gl. (2.14) ergibt sich
w1u+ w2u
dF_=p —5 Wy~ Wy 2nrdr=pow_ (w, - w,)2nrdr.

Die resultierende Kraft

dF = \[dF] + dFy, = oywly+ w2, (w,y- wy)2Tirdr
=ow,_ (W~ w,)2nrdr

steht bei reibungsfreier Stromung auf dem Vektor der Zustromgeschwindigkeit w_ senk-
recht, wie sich aus
drFr,  w

tan(180 - f) = —2 = —==
w

o

5

ergibt (Bild 2.30).
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Tragﬂugeltheorle Mit der
Gitterteilung t” (Bild 2.30)
errechnet sich die Fliigelzahl
z" zu

I 27r
t//

z

und mit der Profilsehnenlinge

s " und dem Auftriebsbeiwert

¢, die fiir alle z”Fliigelele-

mente des Teillaufrades giilti- Bild 2.31
ge Auftriebskraft, die senk-
recht zu w_ gerichtet ist

Krifte am Tragfliigel

2

dF, -z”[g > sdr = 2nr(Ag 5

s//

t/

(2.16)

und entsprechend mit dem Widerstandsbeiwert {3, die zu w_ parallele Widerstandskraft

1 Wj Vi - s’
dFy, =z (ngs dr=2mnrd, 0

o
Die Resultierende beider Krifte schliet mit der Auftriebskraft den als Gleitwinkel be-
zeichneten Winkel € ein (Bild 2.31).

Gitterbemessungsgleichung. Die resultierende Kraft hat in der Umfangsrichtung die
Komponente

dF:

u

dF, sin(180 - 4_- &)

cos &

wie anhand von Bild 2.31 nachzuweisen ist. Durch Gleichsetzen mit GI. (2.13), in der noch
keine Reibungsfreiheit vorausgesetzt war, folgt weiter unter Benutzung von Gl. (2.16) mit
Aw =w, -w

u 1u 2u

w? s/ sin(180 °- B_- &)
Ao t! cosé '

Hierin kann noch w_=w_/sin(180 °- B) gesetzt werden (Bild 2.30). Durch Umordnen
folgt schlieflich

s/ sin(180°-f -¢&)  Aw,
A 2sin%(180 - B.)cose W,

w Aw, =

(2.17)

Hiermit ist der Zusammenhang mit der Tragfliigeltheorie hergestellt. Auf der linken Seite
stehen alle Groen, die das Gitter kennzeichnen, wihrend rechts Awu= O
aus der Hauptgleichung und w,_ aus der Kontinuitéitsgleichung bestimmt werden konnen
(s. auch Abschn. 5.4.3).
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Profilbeiwerte. Die Auftriebsbeiwerte ¢, und die Gleitwinkel £ werden in Abhingigkeit
vom Anstellwinkel @ in Versuchen mit Tragfliigelmodellen experimentell ermittelt. Sie
sind von der Reynolds-Zahl abhéngig und werden sehr erheblich durch etwaige Kavita-
tionsblasen beeinflusst.

Schaufelform. Die Berechnung einer Laufschaufelung muss fiir mehrere Zylinderschnitte
bei unterschiedlichen Radien durchgefiihrt werden. Da die Umfangsgeschwindigkeit
proportional mit dem Radius zunimmt, sind die Geschwindigkeitsdreiecke sehr unter-
schiedlich, die Winkel (180 °- £_) werden nach auBien hin immer kleiner, und deshalb
miissen die Schaufeln in sich verwunden sein.

Auch das Verhiltnis der Profiltiefe zur Gitterteilung s”/¢” #ndert sich mit dem Radius.

Waihrend die Teilung dem Radius proportional ist, l4sst man die Profiltiefe etwas weniger
als linear anwachsen. Uberdies ist das Verhiltnis s”7¢” von der Schnellliufigkeit abhin-
gig. Bei langsamlédufigen Maschinen muss es grofer sein als bei den Schnellldufern. In
[11] wird als grober Anhalt empfohlen

(s ///t”)i =1,8+1,3; (S”/t”)a =1,0-0,7 fir 0=0,6+1,3,
wobei fiir kavitationsgefihrdete Maschinen etwas groflere Werte zu wihlen sind.

Modellversuche. Die Laufradberechnung muss wie bei den anderen Wasserturbinen
experimentell {iberpriift werden, wobei noch Anderungen notwendig werden kénnen. Es
werden nicht nur die Kennfelder der Maschinen aufgenommen, sondern auch das Kavita-
tionsverhalten untersucht und die Spannungen und Verformungen an kritischen Stellen
gemessen. Neben den Versuchen im stationdren Betriebszustand wird das Modell auch
beim Ubergang von einem zum anderen Zustand untersucht.

Beispiel 2.5. Eine Kaplan-Turbine soll bei der Fallhche H = 4,4 m den Volumenstrom
V= 3,75m3/s verarbeiten. Die Drehzahl ist frei wihlbar, da zum Generatorantrieb ein Getriebe
vorgesehen ist. Fiir das Laufrad dienen die Bilder 2.2 und 2.29 als Entwurfsgrundlage. Der hy-
draulische Wirkungsgrad ist 7, =0,95 und die Gitterparameter am &uferen Schnitt sind
s"t" =0,7; ¢, A =0,5; £=1,2% Gesucht sind die Hauptabmessungen des Laufrades D, und Dy
und der Zustromwinkel B, beim Durchmesser D, .

Lésung. Mit o= 1,5 nach Bild 2.2 wird mit Gl. (1.67)

oQgHP* _ 1,5(2-9,81m/s* 4,4m)>
2ynV 2y/m-3,75m%/s

Aus Bild 2.29 wird abgelesen d=1,3; D,/D, = 0,4, womit aus Gl. (1.66 )folgt

p o208 4| VP 213 4| 375mYs® g
*Jn \2eH z N\ 2:981m/s%44m

Dy =0,4D, = 0,4-0,932m = 0,373m.

n=

=6,19 1/s.
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Die weitere Berechnung wird hier nur fiir den dufleren Schnitt durchgefiihrt. Dort ist nach der
Hauptgleichung

_gHn, _gHn  981m/s>-4,4m-0,95

Aw, =2,263m/s
u nnD, 7:6,191/5:0,932m
und nach der Kontinuititsgleichung
. . ) 3
W _V_ 4V _ 4-3,75m™s - 6,545m/s.

m

A4 w(D2-DP) 7(0,9322-0,373)m>
Aus Gl. (2.17) folgt

sin’(180 - B,)cose | s/ w, 0.5-0.7 _6:545m/s
sin(180*-B.-e) A ¢/ 2Aw, T 2:2,263m/s
Wird zunichst der kleine Winkel & vernachléssigt, so ergibt sich

=0,506.

(180 °- B.) = arcsin0,506 = 30,4 ",
Durch schrittweise Verbesserung dieses Resultats wird endgiiltig
(180°-8.)=29,15° pB_=150,85".

Kontrolle

sin’(180°- f,)c0s# _ 5in?29,15°-cos1,2°

- - =0,506.
sin(180°- B_ - &) sin(29,15 - 1,29




3 Dampfturbinen und Dampfkraftanlagen

3.1 Einleitung

Der Gedanke, eine Turbine mit Dampf zu betreiben und somit das Strémungsmaschinen-
prinzip auf das Gebiet der Warmekraftmaschinen anzuwenden, ist schon vor dem Industrie-
zeitalter entstanden. Dennoch sind die ersten brauchbaren Dampfturbinen erst am Ende des
19. Jahrhunderts gebaut worden, also viel spiter als die an sich komplizierteren Kolben-
dampfmaschinen. Die Ursache liegt in den hohen Anforderungen an Werkstofffestigkeit
und Fertigungsgenauigkeit, die erst befriedigt werden konnten, als eine ausgebildete
industrielle Technik zur Verfiigung stand.

Laval-Turbine. Die ilteste der heute noch gebauten Dampfturbinen ist die im Jahre 1883
von dem schwedischen Ingenieur Gustav de Laval (Abschn. 1.2.6) erfundene einstufige
teilbeaufschlagte Gleichdruckmaschine (Bilder 3.1 a und 3.2). Der Dampf wird durch
einzelne Laval-Diisen dem Laufrad mit Uberschallgeschwindigkeit zugefiihrt und gibt seine
kinetische Energie an dieses ab. Wegen der hohen Drehzahl ist ein Untersetzungsgetriebe
notwendig. Die Leistungen sind auf etwa 300 kW beschrénkt. In Bild 3.2, das den Maschi-
nentyp zeigt, der in einigen tausend Exemplaren von 1883 bis 1923 gebaut worden ist, sind
die als Korper gleicher Festigkeit ausgebildete Laufradscheibe und die biegeweiche tiber-
kritische Welle bemerkenswert (Positionen 2 und 3).

7=,
/ ;

i uu_m

d)

a) Laval-Turbine

b) Curtis-Turbine

c¢) mehrstufige Gleichdrucktur-
bine (Zoelly-Turbine)

d) mehrstufige Reaktionsturbine
(Parsons-Turbine)

e) Schaufelplan einer Curtis-

Stufe
e f) 0) f) Schaufelplan einer Gleich-
druckstufe
g) Schaufelplan einer Reaktions-
Bild 3.1 Prinzipbilder axialer Dampfturbinen stufe

Curtis-Turbinen. Eine folgerichtige Weiterentwicklung der Laval-Turbine ist die von
dem Amerikaner Charles G. Curtis (1860-1953) erfundene Maschine (Bilder 3.1 b und
3.3), mit der weit hohere Enthalpiegefille ausgenutzt werden konnen. Da der Dampf nach
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1 Eintrittsstutzen
2 Welle

3 Laufrad

4 Laval-Diise

5 Stellventil

6 Turbinenlager

7 Austrittsstutzen
8 Getriebe

dem Verlassen eines Gitters von Laufschaufeln noch eine hohe kinetische Energie enthilt,
wird er zu deren Ausnutzung einem zweiten Schaufelkranz zugefiihrt, der auf dem gleichen
Laufrad angebracht ist. Zwischen beiden Schaufelreihen liegt ein feststehendes Umlenkgit-
ter, das ohne Druckabsenkung den Dampf in eine geeignete Richtung bringt.

Bild 3.3
Curtis-Turbine (Kiihnle,

Kopp & Kausch) 1400 kW

1 Welle

2 Laufrad

3 Diise

4 Laufschaufel

5 Umlenkschaufel
6 Getriebe
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Curtis-Turbinen werden bei kleinen Leistungen eingesetzt, wenn das Enthalpiegefille fiir
die Laval-Bauart zu groB ist. Sie haben meist zwei, seltener auch drei Laufkréinze.

Zoelly-Turbine. Wird das Enthalpiegefille einer Turbine auf mehrere Stufen verteilt, so
werden die Geschwindigkeiten in den Schaufelgittern viel geringer als bei der Laval- oder
Curtis-Bauart, sodass die Stromungsverluste abnehmen. Mit der kleineren Umfangs-
geschwindigkeit verringert sich auch die Drehzahl und macht das Untersetzungsgetriebe
entbehrlich. SchlieBlich konnen auch groBte Leistungen bei beliebig groBem Gefille
verwirklicht werden.

Eine solche mehrstufige Maschine ist die von dem Schweizer H. Zoelly (1862-1937)
gebaute Maschine, die nach dem Gleichdruckprinzip arbeitet (Bilder 3.1 c und 3.16 a).

Parsons-Turbine. Bereits 1884 hat der englische Ingenieur C. A. Parsons (1854-1931)
eine nach dem Reaktionsprinzip arbeitende Turbine erfunden (Bilder 3.1 d und 3.16 b),
deren Beschaufelung den Reaktionsgrad r = 0,5 hatte (Abschn. 1.3.7).

Parsons- und Zoelly-Turbinen werden oft mit einer teilbeaufschlagten ersten Stufe des
Laval- oder Curtis-Prinzips kombiniert.

Radialturbinen. Wihrend die meisten Dampfturbinen Axialmaschinen sind, ist die radiale
Bauform ebenfalls moglich. Einstufige radiale Kleinturbinen werden wie Francis-Turbinen
von auBlen nach innen durchstromt (dhnlich Bild 4.19). Bei mehrstufigen groB3en Maschi-
nen ist es dagegen vorteilhaft, wenn die Stromung von innen nach auflen gerichtet ist, weil
durch die Zunahme des Durchmessers auf natiirliche Weise die groleren Stromungsquer-
schnitte erreicht werden, die das Anwachsen des Volumens bei der Dampfexpansion
erfordert. Eine interessante Konstruktion dieser Art stammt von dem schwedischen Inge-
nieur Birger Ljungstrom (1872 -1948), eine radiale Gegenlaufturbine (Bilder 3.4 und 3.5).
Sie besteht aus zwei entgegengesetzt zueinander rotierenden Scheiben, auf denen konzen-
trische Schaufelkridnze so angebracht sind, dass die Schaufeln der einen Scheibe in die
Zwischenrdume der anderen passen. Die Scheiben geben an je einen Generator die halbe
Leistung ab. Der Vorteil liegt darin, dass die Relativgeschwindigkeit der beiden Schaufel-
gitter zueinander doppelt so hoch ist wie die Umfangsgeschwindigkeit jedes einzelnen.
Ohne unzulissig hohe Fliehkraftbeanspruchung wird so die Stufenzahl drastisch reduziert.

Bild 3.4
Radiale Gegenlaufturbine
Prinzipdarstellung
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Auch sind die Bauteile der Maschinen im Wesentlichen rotationsymmetrisch. Insbesonde-
re haben die Gehéuse keinen horizontalen Trennflansch. Bei Erwérmung bleiben die Teile
deshalb rund und erfahren keine Verspannungen. Durch die Entwicklung von Topfgehiu-
sen ist es aber gelungen, diesen Vorteil auch bei axialen Turbinen zu erreichen, sodass die
im Aufbau komplizierten Radialturbinen heute nicht mehr gebaut werden.

N\ :
TN

rarrrressd NN

AR

5

Bild 3.5 Radiale Gegenlaufturbine (STAL-Laval)
Ausfiihrung als Gegendruckturbine
1 Eintrittsstutzen
2 Laufradscheiben mit Schaufeln
3 Abstromgehiuse
4 Anzapfstutzen

5 Wellen
6 Wellendichtungen
7 Laufscheibendichtungen

Entwicklungstendenzen. Im Laufe der Entwicklung wurden die Frischdampfzustéinde und
die maximalen Leistungen immer weiter erhoht, die spezifischen Wirmeverbriauche ge-
senkt. Bild 3.6 soll ohne Anspruch auf Exaktheit einen Eindruck davon und von der
moglichen weiteren Entwicklung vermitteln.

.
800 1 R 132 101 p18
o N MW % TkJ/(kKWs)
E 3 +4
600 T 24 10
—3 Q
10+ S| P
4001 t16
te R R % 2 1
t200¢ 1g f P10}
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1900 1950 2000 2050 1900 1950 2000 2050

Bild 3.6 Entwicklungstendenzen im Dampfturbinenbau

tg Eintrittstemperatur pg Eintrittsdruck

Q/P spezifischer Wirmeverbrauch

P, max. Kupplungsleistung
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3.2 Der Dampfkraftprozess

3.2.1 Der einfache Clausius-Rankine-Prozess

Eine Dampfturbine ist immer nur ein Teil einer umfangreichen Anlage, durch deren Teile
das Arbeitsfluid in geschlossenem Kreislauf stromt und dabei eine in sich geschlossene
Folge von Zustandsidnderungen, einen Kreisprozess ausfiihrt.

Prozessverlauf. In Bild 3.7 ist die einfachste Schaltung einer Dampfkraftanlage mit den
entsprechenden Zustandsidnderungen im 7,s-Diagramm dargestellt. Wasser vom Zustand
0 wird mittels der Kondensatpumpe in den Speisewasserbehélter und durch die Spei-
sepumpe in den Dampfkessel gefordert (Zustandsdnderung 0 1). Unter Warmezufuhr wird
dort das Wasser bei konstantem Druck erwéarmt, verdampft und der Dampf tiberhitzt (1 2
3 4). Der Dampf wird der Turbine zugefiihrt, wo er im idealisierten Fall bei konstanter,
tatséchlich aber bei zunehmender Entropie expandiert und Arbeit leistet (4 5). Anschlie-
Bend wird der Dampf bei konstantem Druck kondensiert (5 0) und mittels der Kondensat-
pumpe in den Speisewasserbehilter zuriickgepumpt.

i
4 uf A
=4/
R gl N
" 1 \ \\ Bild 3.7 .
5 5o - Clausius-Rankine-Prozess
I N g a) Schaltbild mit Schalt-
r Symbolen nach
. DIN 2481 (Tabelle 9.6)
e % b) T,s-Diagramm
a) b) T

Sind die Zustandsidnderungen im Kessel und im Kondensator Isobaren, in der Turbine und
in den Pumpen Isentropen, so liegt ein idealisierter Kreisprozess vor, der nach Rudolf
Clausius (1822 -1888) und William J. Rankine (1820-1872) benannt wird.

Der thermische Wirkungsgrad des Clausius-Rankine-Prozesses ist
hs - hy
9 hy=hy
Vergleich mit dem Carnot-Prozess. (Abschn. 1.2.7) Wie beim Carnot-Prozess, dem Ideal
der Energieumwandlung, wird die Wirme bei konstanter Temperatur abgefiihrt, falls der
Diagrammpunkt 5 im Nassdampfgebiet liegt, was gewohnlich der Fall ist. Die Temperatur
der Wirmeabfuhr liegt um einige Grade iiber derjenigen der Umgebung, die durch das

Kiihlmittel gegeben ist. Da diese Temperaturspanne unvermeidlich ist, kommt der Prozess
auf der Warmeabfuhrseite dem Ideal bereits so nahe wie moglich.

3.1
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Bei der Wirmezufuhr unterscheidet sich der Prozess dagegen erheblich vom Carnot-Pro-
zess, da nur die Verdampfungswirme (2 3) bei konstanter Temperatur zugefiihrt werden
kann, aber nicht die Fliissigkeits- und die Uberhitzungswirme (1 2 und 3 4). Zum besseren
Vergleich wird deshalb die ,,mittlere Temperatur der Warmezufuhr* so definiert, dass die
zugefiihrte Wirme g,, = h, - h; im T,s-Diagramm durch ein flichengleiches Rechteck
beschrieben wird

_hyhy

8478

hy-h =T (s,-s,); T

m

32

Damit folgt aus Gl. (3.1) mit Bild 3.7
B To(ss=55) -1- T,

=1 .
" T (s,—s,) T,

Prozessoptimierung. Fiir einen guten Wirkungsgrad muss 7 so hoch wie mdoglich sein.
Da der Punkt 1 nahezu auf der Grenzkurve liegt — der Abstand der Punkte O 1 ist in
Bild 3.7 iibertrieben — und also nicht zu beeinflussen ist, ldsst sich Tm nur dadurch erho-
hen, dass h, vergroBert (Punkt 4') oder s, verkleinert wird (Punkt 4"). Das bedeutet in
jedem Fall eine Druckerhohung gegebenenfalls bei gleichzeitiger Temperatursteigerung.
Die Druckerhthung fiihrt zu einer groBeren Dampfnésse im Punkt 5" am Turbinenaustritt.
Wegen der stark erosiven Wirkung des Wassers auf die Turbinenbeschaufelung darf die
Dampfnésse nicht grofler sein als etwa 15%, bezogen auf den wirklichen Zustand am
Turbinenaustritt, nicht auf den nur gedachten am Ende der isentropen Expansion. Aus
dieser Forderung lasst sich der hochstzulédssige Frischdampfdruck ermitteln. Die maximal
mogliche Frischdampftemperatur ist durch die Warmfestigkeit der verfiigbaren Werkstoffe
begrenzt. Mit Riicksicht auf den hohen Preis austenitischer Stihle, die bei hohen Tempera-
turen eingesetzt werden miissen, hat man sich lange Zeit auf etwa 540 °C beschrinkt, weil
dann ferritische Werkstoffe ausreichen. Bei neueren Kohlekraftwerken geht man jedoch
wieder zu iiberkritischen Driicken und Temperaturen von 600 “C und mehr iiber, wie sie
schon vor 50 Jahren vereinzelt ausgefiihrt wurden.

Wie nach diesen Gesichtspunkten der Frischdampfzustand zu wihlen ist, soll das folgende
Beispiel zeigen.

Beispiel 3.1. Fiir einen Clausius-Rankine-Prozess (Bild 3.7)
aber unter Beriicksichtigung der wirklichen polytropen Expansi-
on ist der Frischdampfzustand optimal zu wihlen. Dabei sind
folgende Bedingungen einzuhalten:

Temperatur maximal 540 °C, Endnisse des Dampfes nach der
Expansion maximal 15%, Kondensationsdruck p, = 0,005MPa 5
entsprechend einer Warmeabfuhr bei 32,88 °C, innerer Wir-
kungsgrad der Turbine 7, = 0,85.

Bild 3.8 /,s-Diagramm zu Beispiel 3.1
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Losung. Die Zustandsgroen von Wasser und Wasserdampf fiir die Beispiele in diesem Kapitel sind
mit dem Programm “Mollier” (Abschn. 1.2.5) ermittelt worden. Mit dem beigefiigten h,s-Mollier-
Diagramm und den Tafeln im Anhang (Tabellen 9.2 und 9.3) geht es natiirlich auch.

Die Frischdampftemperatur wird so hoch wie moglich gewihlt, also ¢z, = 540 T. Um den Druck
festzulegen, wird mit verschiedenen Werten von p, gerechnet und die Auswirkung auf x be-
obachtet.(Bild 3.8, Tabelle 3.1)

Der fiir die Driicke p, = 13 und 16 MPa berechnete Dampfgehalt am Expansionsende zeigt, dass
der gesuchte Druck zwischen diesen beiden Werten liegen muss und zwar niher bei der oberen
Grenze. Die letzte Spalte der Tabelle zeigt dann, dass der hochstzulédssige Druck mit 14,8 MPa
gentigend genau gefunden ist.

Tabelle 3.1 Berechnung des Dampfgehalts am Expansionsendpunkt (Beispiel 3.1)

P, MPa 10 13 16 15 14,8
h, kl/kg | 3476,87 | 3445,05 | 3412,12 | 3423,22 | 3425,43 | Mollier-Progr
hs, kl/kg | 2050,86 | 2004,59 | 1965,70 | 1978,03 | 1980,57 | Mollier-Progr.
Ah, | kl/kg | 1426,01 | 1440,46 | 1446,42 | 1445,19 | 1444,86 | Ah =h,-h,,
Ah | kl/kg | 1212,11 | 1224,39 | 122946 | 1228,41 | 1228,13 | Ah=1,Ah,
h kl/kg | 2264,76 | 2220,66 | 2182,66 | 2194,81 | 219723 | hy= h,-Ah
X 1 0,8778 0,8596 0,8440 0,8490 0,8500 Mollier-Progr.

Mit den nunmehr festliegenden Prozessdaten wird schlieBlich noch
hy = 137,77kl /kg
h, = 152,61 kl/kg (Mollier-Programm oder A, = h,+vy(p,—p,))

h,~h _
Py ) (198057- I3777KIKg 437 (1. 3.1

h,~h, (3425,43 - 152,61)kI/kg

5, = 6,4980

5, = 0,4763

ﬂth=1—

r - hy-hy (342543 -152,6)kl//kg

=543,43K =270,28 C.
> 3 g
s,-5,  (6,4980 -0,4763)kJ/(kgK)

3.2.2 Speisewasservorwirmung

Unter den gestellten Bedingungen ist mit der Losung des obigen Beispiels das Optimum
des einfachen Prozesses gefunden. Jede Veridnderung wiirde entweder gegen die Bedingun-
gen der Aufgabenstellung verstolen, oder sie wiirde den Wirkungsgrad verschlechtern.
Eine Moglichkeit zur Anhebung der mittleren Temperatur der Wiarmezufuhr und damit zur
Verbesserung des thermischen Wirkungsgrades besteht unter Verzicht auf die Einfachheit
in der regenerativen Speisewasservorwirmung.

Arbeitsweise. Die Turbine (Bild 3.9 a) wird an geeigneten Stellen angezapft und mit dem
Anzapfdampf wird das Speisewasser vorgewidrmt. Dadurch wird die im Kessel bei niederer



84 3.2 Der Dampfkraftprozess

Temperatur zuzufiihrende Wirme verringert und das Temperaturniveau der Warmezufuhr
insgesamt angehoben und der Wirkungsgrad verbessert.

Berechnung. Wenn die Speisepumpenarbeit zur Vereinfachung unberiicksichtigt bleibt, ist
die zur Vorwidrmung benétigte Warme offenbar durch die Diagrammflidche 0 1 b a gege-
ben (Bild 3.9 b ). Sie wird auf der anderen Seite des Prozesses durch die gleich grofle
Fldche c d e f aufgebracht. Die Temperatur bei e f muss groBer, im Idealfall aber gleich
groB3 sein wie die Vorwidrmendtemperatur T .

4
2 3
f

‘ N
Bild 3.9 0 5
Prozess mit einfacher r
Speisewasservorwirmung
a) Schaltbild r
b) T,s-Diagramm S o

b) §—

Der Dampf wird nicht etwa einer Zustandsinderung e f unterzogen. Vielmehr wird ein
Teil, die Anzapfmenge vom Zustand e ausgehend ganz, also bis zum Zustand 1 konden-
siert, wihrend der restliche Dampf in der Turbine bleibt und bis zum Zustand 5 expandiert.

Wird fiir den Anzapfstrom gesetzt m, = gnr, worin it der Massenstrom am Turbinenein-
tritt ist, so bleibt fiir den Durchsatz des Kondensators iibrig n, = (1 - ) m.

Damit und mit der spezifischen Wirmekapazitit des Wassers ¢,  gilt fiir den Vorwérmer
(Bild 3.9 a) die Warmebilanz

(- Wyie, (T,~Ty) = pra(h,~ hy),

woraus der Anzapfmassenstrom berechnet wird

l =1+ he_hl

H ch(Tl_To).

Mehrstufige Vorwirmung. Die Anzapfung zur Speisewasservorwidrmung kann auch
mehrfach angewendet werden (Bild 3.10 a und b). Ein thermodynamisches Ideal ist
erreicht, wenn mit unendlich vielen Vorwirmstufen eine kontinuierliche Vorwéarmung
vorgesehen wird (Bild 3.10 c).

Denkt man sich in Bild 3.10 c das Flidchenstiick O 1 b a links abgeschnitten und rechts
wieder angefiigt, so entsteht der stark ausgezogene Kreisprozess, der die Anndherung an
den Carnot-Prozess deutlich macht. Der thermische Wirkungsgrad ist

T (s4 1)

Mg =1- (33)
* h,-h,
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und die mittlere Temperatur der Warmezufuhr
hy-h,

T .
8478,

m

34

Optimierung. Die Frage, wie viele Vorwiarmstufen vorzusehen sind, kann nicht allein
nach thermodynamischen, sondern muss nach wirtschaftlichen Gesichtspunkten ent-
schieden werden. Wihrend der Aufwand angenzhert linear mit der Zahl der Vorwarmer
anwichst, wird die mit jeder weiteren Stufe erreichte Vergroflerung des Nutzens immer
geringer. Als Anhalt kann etwa mit sechs bis zehn Vorwirmstufen gerechnet werden.

A
&b L
1 1 7 AR ]
5
N N\
1% CY 5
T T
v a b 3 d a b ¢ d
a) by T o
Bild 3.10 Prozess mit mehrfacher Speisewasservorwiarmung
a) Schaltbild b) T.s-Diagramm bei 3 Vorwérmstufen

¢) T,s-Diagramm bei kontinuierlicher Vorwidrmung

Die Festlegung der giinstigsten Vorwédrmendtemperatur erfordert an sich eine aufwéndige
Optimierungsrechnung mit den iibrigen Daten des Kreisprozesses. Bei einer zu weit-
gehenden Anzapfvorwidrmung kann das Kesselabgas trotz Luftvorwidrmung nicht mehr
hinreichend abgekiihlt werden, sodass die Rauchgasverluste ansteigen und den Gewinn des
thermischen Wirkungsgrades wieder aufheben. Fiir Uberschlagsrechnungen gilt mit dem
Faktor fnach Bild 3.11

N

0.9 ] t =1, f(t,-1). (3.5)

08 v
07 /
‘ 0,6 f/
fos /

)/

06

73 4 56 ¢ DBid3ll
Zahl der Vorwiirmstufen —e Faktor f zur Bestimmung der Vorwirmendtemperatur
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Beispiel 3.2. Mit den in Beispiel 3.1 berechneten Prozessdaten soll die durch kontinuierliche
Vorwirmung maximal erreichbare Wirkungsgradverbesserung ermittelt werden. Dazu soll ange-
nommen werden, dass das Speisewasser bis auf die zum Kesseldruck gehorige Siedetemperatur
vorgewidrmt wird. Es bedarf wohl kaum einer Erwdhnung, dass eine derartige Auslegung des
Kreisprozesses nicht realisierbar ist. Das Beispiel verfolgt lediglich den Zweck abzuschitzen,
welche Verbesserung maximal durch die regenerative Vorwidrmung erreichbar ist.

Loésung. Aus Beispiel 3.1 wird iibernommen:

t,=32,88°C;, T,=306,03K; h,=342543klkg; s,=s,=6,4980k]/(kgK).

4
Mit dem Mollier-Programm wird zu 14,8 MPa berechnet oder aus der Sattdampftafel interpoliert:
h, =h,=1602,29Kl/kg; s, =s, =3,6722k)/(kgK).
Damit wird
-1- 306,03 K (6,4980 -3,6722)kJ/(kgK) _ 0.526.

T (3425,43 - 1602,29)kI/kg
Also gegeniiber dem vorigen Beispiel eine Verbesserung um Az, =0,526 -0,437 =0,089 =8,9%.

3.2.3 Zwischeniiberhitzung

Eine weitere Verbesserungsmoglichkeit besteht darin, die Expansion zu unterbrechen und
den teilweise entspannten Dampf durch erneute isobare Wirmezufuhr wieder auf die
Temperatur des Frischdampfes zu iiberhitzen. Dadurch wird Wirme auf einem relativ
hohen Temperaturniveau zugefiihrt, und somit kann die mittlere Temperatur der Wérme-
zufuhr angehoben werden. Uberdies wird ein hoherer Kesseldruck méglich, ohne dass am
Expansionsende eine zu hohe Dampfnisse entsteht. Nach Abschn. 3.2.1 sorgt aber auch
ein hoher Kesseldruck fiir eine hohe mittlere Temperatur der Warmezufuhr.

Bild 3.12 zeigt eine Anlage mit Zwischeniiberhitzung und sechsstufiger Speisewasser-
vorwidrmung. Mit den Bezeichnungen dieser Abbildung sind
T h,-h, T hg- hq (3.6)
14 56 :
m 5,8, " S~ 85

die Mitteltemperaturen der ersten und der zweiten Warmezufuhr. Eine Verbesserung durch
die Zwischeniiberhitzung ist offenbar nur dann moglich, wenn 7T .. > T _,,. Die glins-
tigsten Verhiltnisse sind erreicht, wenn | ’

_ (hg=hs) +(hy=h))

(ss_ Ss) +(S4—S1) .

5 m

3.7

Die Zwischeniiberhitzung kann auch mehrfach angewendet werden. Da aber die Kosten fiir
eine Zwischeniiberhitzerstufe betriachtlich sind, ist hochstens eine zweifache Zwischen-
iiberhitzung iiblich.

Beispiel 3.3. Fiir eine Anlage mit einfacher Zwischeniiberhitzung sollen die Mitteltemperaturen und
der thermische Wirkungsgrad berechnet werden und zwar ohne und mit kontinuierlicher Speise-
wasservorwarmung. Im Interesse guter Vergleichbarkeit mit den beiden vorigen Beispielen werden
folgende Auslegungsdaten gewihlt.
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Frischdampfzustand 26 MPa, 540 °C
Zwischeniiberhitzungsdruck 14,8 MPa, ZU-Temperatur 540 °C
Kondensationsdruck 0,005 MPa
Vorwirmendtemperatur 32,88 °C (keine Vorwidrmung)
bzw. 341,08 °C (Sattigungstemperatur bei 14,8 MPa).
19 MP. °c b
9 MPa, 535°C . [
—© /%
7
7
N
h
0 .
Bild 3.12
Anlage mit Zwischeniiber-
hitzung
a) Schaltbild mit Zustands-
grofen zu Beispiel 3.4
E Enthitzer, VW 1 bis 4
0,904 Vorwirmer
7 b)T,s-Diagramm
295¢ @ ¢) h,s-Diagramm
& 0
a) )

Losung.
h,-h _
Gl 36): T, ,=——0= (3294,21 - 152,6DkVkg 557,50K  (ohne Vorwirmzng)
A sms, (6,1115-0,4763)k1/(kgK)
_ (3294,21 - 1602,29)kJ/kg
mA T (6,1115 - 3,6722)kJ/(kgK)
h-h _
Gl (.6) T, =-5 5. G458 3BI3Nke _ 760938 (in beiden Fallen)
© so-sg  (6,4980-6,1115)kI/(kgK)
p o Bsh)+(hymh) (342543 -3131,33 +3294,21 - 152,6)KIKe _ <70 ss3c
™ (58 *t(s,m5)  (6,4980-6,1115+6,1115 -0,4763)kI/(kgK) ’
(ohne Vorwidrmung)

_ (3425,43 -3131,33 +3294,21 - 1602,29)kl/kg _ 702,82K (mit Vorw.)
™ (6,4980-6,1115 +6,1115 -3,6722)kJ/(kgK) ’ '
My = 1--2=1- 306,03K _ 0,464  (ohneVorw.)
T, 570,55K
306,03K .
bzw. =1-=—=""—"=0,565 mit Vorw.).
o o 702,82K ( )
Zum besseren Vergleich sind die Ergebnisse der drei Idealprozesse der Beispiele 3.1
bis 3.3 in Tabelle 3.2 zusammengestellt. Zur Beurteilung dieser Ergebnisse wird der Car-
not-Wirkungsgrad 7. =1-T,/T, = 1-(306,03K)/(813,15K) = 0,624 herangezogen, der

bzw.

=693,61K (mit Vorwirmung)

Gl (3.7)
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bekanntlich die obere Grenze fiir den Wirkungsgrad der Energieumwandlung darstellt. Es
wird deutlich, dass der glinstigste Wert des Beispiels 3.3 dieser physikalisch gegebenen
Grenze bereits sehr nahe kommt. Die im Dampfkraftprozess liegenden Moglichkeiten sind
demnach weitgehend ausgeschopft Eine Wirkungsgradsteigerung ist demnach, wie
erwihnt, nur durch die Wahl einer hoheren Uberhitzungstemperatur erreichbar. Die
erreichbaren Grenztemperaturen liegen bei etwa 600 oder 700 ‘C wofiir hochlegierte
Stihle bzw Nickelbasislegierungen eingesetzt werden miissen. Eine Alternative dazu bietet
die Kombination mit einem Gasturbinenprozess (Abschn. 4.2.5).

Tabelle 3.2 Vergleich der Idealprozesse (Beispiel 3.1 bis 3.3)

T, T ! e
Einfacher Prozess 543,43 K | 0,437 0,700
Prozess mit Speisewasservorwiarmung 645,18 K | 0,526 | 0,843
Prozess mit Zwischeniiberhitzung 570,55K 0,464 0,744
Prozess m. Vorw. u. Zwischeniiberhitzung | 702,82 K | 0,565 0,905

3.2.4 Der wirkliche Prozess

Ergédnzend zu den bisher behandelten Idealprozessen soll jetzt noch ein Kreisprozess unter
Beriicksichtigung der verschiedenen Verluste durchgerechnet werden. Die Ergebnisse
einer solchen Untersuchung stellen die Grundlage fiir die Turbinenauslegung dar. Ins-
besondere ist die Berechnung der Massenstréme wichtig, die in den verschiedenen Teilen
der Turbine wegen der Anzapfungen unterschiedlich sind.

Beispiel 3.4. Als Grundlage fiir die Berechnung dient der Schaltbildentwurf (Bild 3.12). Von
vornherein sind gegeben:

Frischdampfzustand 19 MPa, 535 °C
Kondensationsdruck 0,004 MPa
Leistung an den Generatorklemmen 100 MW.

Zwischeniiberhitzungsdruck. Mit dem Mollier-Programm bzw. Der Sattdampftafel (Tabelle 9.2)
wird zu 19 MPa eine Sittigungstemperatur #, = 361,5 C und zu 0,004 Mpa #, = 29,0 C ermittelt.
Mit f=0,8 bei 5 Vorwiarmstufen wird damit nach GI. (3.5):

t, =1, +f(t,~1,) = 29,0 T+ 0,8 (361,5 -29,0) T =295,0 T.
Damitist:  h, = 1317,03kI/kg; s, = 3,2076kI/(kgK)
und h, = 3363,25K)/kg; s, = 6,3191k)/(kgK).

Mit GlI. (3.6) wird

_hymhy_ (3363,25-1317,03)ki/kg

nld =657,6K entsprechend 384,5 C.
*os,msy (6,3191-3,2076)k1/(kgK)
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Der Zwischeniiberhitzungsdruck soll nun nach Gl. (3.7) so gewihlt werden, dass T = T, . Durch die
Zwischeniiberhitzung wird T etwas groBer werden als T, ,, geschitzt wird T = 667K ent-
sprechend 394 °C.

Der Druckverlust zwischen dem Kessel und der Turbine wird auf 10 % des Frischdampfdruckes
geschitzt, sodass p, = 17MPa. Ferner wird ein innerer Wirkungsgrad fiir den Hochdruckteil der
Turbine 7, = 0,85 angenommen. Fiir den noch unbekannten Druck p, werden nun verschiedene
Werte angenommen und die jeweilige Temperatur z, berechnet und mit dem angenommenem Wert
von 394 °C verglichen.

Tabelle 3.3 Berechnung der Temperatur vor der Zwischeniiberhitzung

Ps MPa 6 7 8 7.5 Annahme
hs, kJ/kg 3033,62 3073,00 3108,22 | 3091,07 Programm
Ah | kl/kg 329,63 290,25 255,03 272,18 hy = hg,
Ah kJ/kg 280,19 246,71 216,78 231,35 n,Ah,
kJ/kg 3083,06 3116,54 3146,47 | 3131,90 hy—Ah
°C 364,0 384,4 402,7 393,7 Programm

hs

Ls

Offenbar ist der Zwischeniiberhitzungsdruck mitp, = 7,5MPa richtig gewihlt. Zur Kontrolle wird
noch T, nach GI. (3.7) nachgerechnet

_ (h=hs)+(hy—hy) _ (3490,48 -3131,90 +3363,25 - 1317,03)kI/kg _ (o g1
™ (sem85) *(s,-s,)  (6,8698-6,3810+6,3191 -3,2076)k)/(kgK) ’

entsprechend 394,8 °C, also nur unwesentlich anders als angenommen.

Vorwirmung. Die erste Anzapfung liegt am Austritt der Hochdruck-Teilturbine. Zum dort vorhan-
denen Druck von 7,5 MPa gehort die Sattigungstemperatur 290,5 °C. Bei einer Temperaturspanne
von 5 K fiir die Wirmeiibertragung kann das Speisewasser auf 285,5 °C vorgewidrmt werden. Die
iibrigen Anzapfstellen werden so gelegt, dass die Temperaturdifferenz von 29,0 auf 285,5 °C auf
fiinf etwa gleiche Teile aufgeteilt wird. Damit liegen die Speisewassertemperaturen zwischen den
Vorwiérmern fest. Die Anzapfdriicke werden nun so gewéhlt, dass die zugehorigen Kondensations-
temperaturen immer um ca. 5 K hoher liegen.

Tabelle 3.4 ZustandsgroBen an den Anzapfstellen (Beispiel 3.4)

Nr 5 a b c d Bemerkungen
t °C 291 239 188 137 86

p | MPa 7.5 33 1,2 0,33 0,06

h | kl/kg 3157 3332 3111 2873 2616 Anzapfzustand
n | kl/kg 1293 1034 799 576 360 Kondensat

Die Enthalpien des Anzapfdampfes wurden nach Annahme einer vorldufigen Expansionskurve
berechnet. Zwischen dem Hochdruck und dem Niederdruckteil der Turbine wurde ein Druckverlust
von 10% angenommen und der innere Wirkungsgrad des Niederdruckteils auf 85% geschiitzt.

Fiir die einzelnen Vorwirmer lassen sich nun die Warmebilanzen aufstellen und daraus die Men-
genstrome berechnen (Bild 3.13 b).
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VW 1: (1257 -1012)kJ/kg = u, (3157 - 1293)kI/kg; , = 0,131

VW 2: (1012 -786)kI/kg = u, (2803 - 1034)k)/kg + 4, (1293 - 1034)kI/kg; ps, = 0,109

VW 3: 786KJ/kg = (1 - 1,~ i, 11,) 555KI/kg + (1, + 14,) 1034KJ/kg + p,3111kI/kg; g, = 0,045
VW 4 (1-p,- p,- 11,)(556 - 343)kI/kg = 1, (2873 - 576)kI/kg; g, = 0,069

VW 5 (1, pt,- 1) (343 - 122)KI/kg = 41,2612 - 360)ki/kg + (576 - 360)kl/kg; p, = 0,064
Enthitzer: h - 1257kJ/kg = u,(3332 -2803)kl/kg: h, = 1315k)/kg; t, = 296 T.

h, 125] ik s
2803 kJ/kg 3332kJlkg 157 kdlk
1293 klkg |7, e
L ]
1257 kJikg 1112 kJ/kg 768 kJikg
786 kilkg 555 kdlkg 343 kilkg
m m
111 kdlkg s
2873 kilkg Lo kdlkg 2612 kdlkg
1034 kJlkg 576 kilkg [y, oo A" o [T e
(gl T ;
555 kJikg 343 kilkg 122 kJikg
b) "-'Llﬁ*ﬂlul,}l!ﬁ T-Uﬁvﬁ*ﬂ,”ﬂ‘? 1-%0&»}43!!}!‘1
Bild 3.13 zu Beispiel 3.4

a) h,s-Diagramm
b) Vorwiérmer mit Stoffstrdmen und Enthalpien

Leistung, Massenstrom und Wirkungsgrad. Durch die Anzapfungen wird die Turbine in sechs
Teile unterteilt, durch die unterschiedliche Massenstrome fliefen. In Tabelle 3.5 sind diese Teiltur-
binen mit ihren jeweiligen inneren Enthalpiegefillen, Massenstromen und Teilleistungen aufgelistet.
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Tabelle 3.5 Innere Enthalpiegefille, Massenstrome
und Leistungen der Teilturbinen (Beispiel 3.4)

j | Abschnitt Ahij m; I P Im
kJ/kg 1 kWs/kg
0 4bis 5 206 1,000 206,0
1 6 bis a 158 0,869 1373
2 abisb 221 0,760 168.0
3 b bis ¢ 239 0,715 170.9
5 cbisd 257 0,646 166,0
5 dbis 7 322 0,582 187.4
z P./m =1035,6

Die zuzufiihrende Wirme ist gleich
q,, = (hy=h)+(1 - p)(hs—hg) = (3363 -1315)kl/kg +0,869(3490 - 3157) kl/kg

= 2337kJ/kg.

Damit wird der innere thermische Wirkungsgrad des Kreisprozesses

g = 28y 1036KIke _ o 443
thi q, 2337klkg

Damit ist der Kreisprozess vollstindig berechnet. Die Ergebnisse konnen allerdings nur als vorldufig
giiltig betrachtet werden. Zahlreiche Daten konnten nur geschitzt werden. Da z. B. die Stufenein-
teilung der Turbine noch nicht vorliegt, und deren innerer Wirkungsgrad nur ganz pauschal an-
genommen wurde, bedarf es noch einer Korrektur, sobald diese Daten endgiiltig vorliegen. Ein
anderes Beispiel sind die angenommenen Temperaturspannen fiir die Wérmeiiberginge in den
Vorwirmern. Erst wenn die erforderlichen Heizfldchen berechnet sind, kann man sicher sein, ob sie
tiberhaupt einzuhalten sind.

3.2.5 Der Sattdampfprozess

Der bisher beschriebene Kreisprozess, bei dem die Expansion in der Turbine im Uberhit-
zungsgebiet liegt und nur geringfiigig in das Nassdampfgebiet eindringt, findet Anwen-
dung bei Anlagen mit fossil gefeuerten Dampferzeugern, also z. B. mit Kohle, Ol oder
Erdgasfeuerung. Er wire auch in Kernkraftwerken mit gasgekiihlten Hochtemperaturreak-
toren oder mit Natrium gekiihlten schnellen Brutreaktoren denkbar. Bei den in Deutsch-
land vorhandenen Kernkraftwerken des Druck- und Siedewassertyps, bei denen der
Reaktor mit Wasser moderiert und gekiihlt wird, ist die Erzeugung iiberhitzten Dampfes
nicht moglich, sodass mit Sattdampf gearbeitet werden muss.

Der vereinfachte Schaltplan eines Druckwasser-Reaktor-Kraftwerks (Bild 3.14) zeigt
folgende Unterschiede zur konventionellen Anlage (Bild 3.12): Im Dampferzeuger wird
Sattdampf, bzw. Nassdampf mit der geringen Feuchtigkeit von etwa 0,05 % erzeugt. Um
ein unzulédssiges Anwachsen der Feuchtigkeit bei der Expansion zu vermeiden, wird
zwischen den beiden Teilturbinen ein Wasserabscheider vorgesehen, der die Fliissigkeit
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vom Dampf abtrennt. Der getrocknete Dampf behilt eine Restfeuchte von wiederum etwa
0,05 %. In diesem Beispiel wird der getrocknete Dampf zusitzlich zwischeniiberhitzt,
wobei die erforderliche Warme einer zu diesem Zweck abgezweigten Teilmenge des
Frischdampfes entzogen wird.

Bild 3.14
Schaltbild eines Kraftwerks mit
Druckwasserreaktor

a) Reaktor

b) Dampferzeuger

¢) Sattdampfturbine
d) Niederdruckturbine

e) Wasserabscheider
Py f) Zwischeniiberhitzer
S

Im Gegensatz zur rauchgasbeheizten Zwischeniiberhitzung (Abschn. 3.2.3) verbessert
diese MaBnahme den thermischen Wirkungsgrad der Anlage nicht, vermindert ihn sogar.
Die folgende Uberlegung macht das deutlich. Die Wéarme des zur Zwischeniiberhitzung
benutzten Frischdampfes wird urspriinglich bei der Temperatur 7, im Dampferzeuger zu-
gefiihrt. Im Zwischeniiberhitzer wird sie jedoch bei der geringeren mittleren Temperatur
T 56 = (hg=hs)/(sg=s5) auf den zwischeniiberhitzten Dampf iibertragen und so teilweise
entwertet. Der Verlust ist aber gering und wird dadurch wieder ausgeglichen, oft sogar
iiberkompensiert, dass der Wirkungsgrad der Niederdruckturbine durch die geringere
Dampffeuchtigkeit verbessert wird.

Mit vergleichbaren Annahmen zum Beispiel 3.4 wurde die Anlage (Bild 3.14) durch-
gerechnet. Es ergibt sich ein thermischer Wirkungsgrad 7, = 0,349. Wegen des geringe-
ren Temperaturniveaus ist der Wirkungsgrad niederer als bei der HeiBdampfanlage. Zum
weiteren Vergleich der beiden Beispiele sind in Bild 3.15 die Expansionslinien einander
gegeniibergestellt. Da bei der Sattdampfanlage das Enthalpiegefille kleiner ist, erfordert
die gleiche Leistung einen grofleren Massenstrom. Erst recht erhoht sich der Volumen-
strom, da wegen der geringeren Driicke die spezifischen Volumina gréBer sind.
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Bild 3.15
Vergleich der Expansionlinien einer Heildampf-
Turbine (H) und einer Sattdampfturbine (S)

3.3 Ubersicht iiber Turbinenbauarten

3.3.1 Kammerturbinen und Trommelturbinen

Moderne Dampfturbinen sind von ganz kleinen einstufigen Maschinen abgesehen mehr-
stufige, meist axiale Turbinen. Dabei sind zwei Grundtypen zu unterscheiden, die gewdhn-
lich als Gleichdruck- und Uberdruckturbinen bezeichnet werden. Da aber Gleichdruck-
turbinen im eigentlichen Wortsinn, ndmlich solche mit dem Reaktionsgrad Null, im
Dampfturbinenbau fast gar nicht vorkommen, sind die Bezeichnungen Kammerturbine und
Trommelturbine treffender.

Kammerturbinen. Das Gehéuse (Position 1 in Bild 3.16 a) wird durch Zwischenbtden
(2), die aus Montagegriinden in der Horizontalebene teilbar sind, in mehrere Kammern
eingeteilt. In jeder von ihnen l4uft ein scheibenférmiges Laufrad (4), an dessen Umfang die
Laufschaufeln (5) angebracht sind, wihrend die Leitschaufeln (6) in die Zwischenbéden
eingesetzt sind. Ein Vorteil der Kammerbauart liegt darin, dass die Zwischenbéden an
ihrem Innenrand recht wirkungsvoll mittels Labyrinthen (7) gegen die Welle abgedichtet
werden konnen (Abschn. 3.5.4). Da der Dichtungsdurchmesser klein ist, werden auch die
Spaltquerschnitte und damit die Spaltverluststrome klein. Dichtungen der gleichen Art
werden auch als duflere Wellendichtungen (8) eingesetzt. Zwar ergeben sie keinen wirklich
dichten Abschluss, aber bei den hohen Umfangsgeschwindigkeiten und Temperaturen
thermischer Stromungsmaschinen kommen nur solche beriihrungsfreien Dichtungen in
Frage. In die abdampfseitige Dichtung wird gegebenenfalls Sperrdampf (9) eingefiihrt, um
das Eindringen von Luft zu verhindern.
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{>-_

Fe==p==1

134

b
Bild 3.16 Bauformen von Dampfturbinen
a) Kammerturbine b) Trommelturbine Erlduterungen im Text

Der Aufwand fiir eine Kammerstufe und die axiale Baulénge sind grof3. So wird diese
Bauart nur bei geringen Reaktionsgraden, also groem Stufengefille und damit geringer
Stufenzahl verwendet. Der Druckunterschied zwischen beiden Seiten einer Laufradscheibe
ist bei kleinem Reaktionsgrad gering oder im Grenzfall gleich Null. Der auf den Laufer
ausgeiibte Axialschub bleibt somit klein und kann von einem Axiallager aufgenommen
werden.

Trommelturbinen. Die Laufschaufeln (Position 1 in Bild 3.16 b) sind am Umfang eines
trommelformigen Laufers (2) angeordnet. Die Leitschaufeln (3) sind entweder direkt in das
Gehduse (4) oder in einen besonderen Leitschaufeltriger eingesetzt. Wenn die Schaufeln
frei enden, muss zwischen den Blattspitzen und dem Liufer bzw. dem Gehiuse ein enger
Spalt eingehalten werden. Die Schaufeln konnen aber auch mit Deckbéndern versehen
werden, an denen Labyrinthdichtungen untergebracht werden (Bild 3.17 b). Da die Dicht-
spalte aber auf groen Radien sitzen, sind die Spaltverluststrome in jedem Fall erheblich
groBer als bei Kammerturbinen. Wegen des hoheren Reaktionsgrades, etwa r = 0,5
ergeben sich aber giinstigere Stromungswege in den Schaufelkanilen und damit bessere
Wirkungsgrade. Die axiale Baulinge und der Bauaufwand fiir eine einzelne Stufe sind
geringer, die Stufenzahl muss allerdings grofer sein, weil Reaktionsstufen ein kleines
Gefille verarbeiten.
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Bild 3.17 Innendichtungen

a) am Zwischenboden einer Kammerturbine (Escher Wyss)
b) an den Deckbindern einer Trommelturbine (Siemens)

Der in der Beschaufelung auftretende Axialschub ist betridchtlich. Um ihm entgegen-
zuwirken, wird ein Ausgleichkolben (5) vorgesehen und auf seine Vorderseite iiber eine
Verbindungsleitung (6) der Druck des Austrittsstutzens gegeben. Bei richtiger Dimensio-
nierung wird der auf den Ausgleichkolben wirkende Achsschub gerade den entgegenge-
setzten Schub der Liufertrommel aufheben. An seinem Umfang muss der Kolben durch
Labyrinthe abgedichtet werden, wobei ein weiterer Spaltverlust entsteht. Bei symmetri-
scher Anordnung einer zweiflutigen Maschine kann auf den Ausgleichkolben verzichtet
werden, oder wenn mehrere Teilturbinenldufer so gegeneinander geschaltet werden, dass
ihre Achsschiibe einander aufheben.

Regelstufen. Als Stellglied fiir

die Regelung wird den

Trommel- und den Kammertur-

binen oft eine teilbeaufschlagte
Gleichdruckstufe in einfacher

oder in Curtis-Bauart vorge-

schaltet, bei der der Beaufschla-

gungsgrad durch das Zu- und

Abschalten von Diisengruppen
verdnderbar ist (Bild 3.18). Der

Dampf gelangt dabei vom Ein- .
stromkasten (1) iiber die Ventile Bild 3.18
(2) in die Kammern (3) durch
die Diisensegmente (4) zum
Laufrad (5).

Regelstufe
Erlduterungen im Text

3.3.2 Kraftwerksturbinen

Dampfturbinen werden bis zu den grofiten Leistungen gebaut, die von keiner anderen
Kraftmaschine auch nur annéihernd erreicht werden. Zur Zeit liegt die Leistungsgrenze bei
1300 MW. Der Ubergang zu noch gréBeren Leistungen erscheint moglich, falls dafiir ein
Bedarf entstehen sollte.
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Aufbau. Derart groBe Maschinen gibt es nur in den Kraftwerken der 6ffentlichen Energie-
versorgung. Im Interesse guter Wirkungsgrade sind die Turbinen nach Abschn. 3.2 fiir
hohe Eintrittsdriicke und -temperaturen und niedere Kondensationsdriicke ausgelegt.
Daraus ergeben sich sehr grofle spezifische Enthalpiegefille, so z. B. mit den Daten des
Beispiels 3.4 Ah_=1693kl/kg. Das ist etwa das hundertfache des Gefilles der lang-
samldufigsten Wasserturbinen des Pelton-Typs. Trotz der Schwiéchen eines solchen
Vergleichs wird dadurch doch deutlich, dass Dampfturbinen groB3er Leistung viele Stufen
haben miissen. Bei modernen GrofBturbinen ist die Zahl der Stufen so grof, dass sie nicht
mehr in einem Gehéuse untergebracht werden kann. Vielmehr werden die Maschinen aus
mehreren Teilturbinen aufgebaut. Wegen des starken Anwachsens der Volumina bei der
Expansion miissen die Stromungsquerschnitte entsprechend zunehmen. Damit nicht
unzuldssig lange Schaufeln entstehen, werden die Niederdruckteilturbinen mehrflutig mit
zwei bis sechs Fluten ausgefiihrt. Noch mehr als sechs Endstufen parallel zu schalten,
erweist sich als nicht wirtschaftlich. Ist der Volumenstrom so grof3, dass er auch bei
sechsflutiger Ausfithrung und mit den grofiten ausfiihrbaren Schaufellingen von etwa
1200 mm nicht mehr durchgesetzt werden kann, so muss von der sonst iiblichen Drehzahl
von n = 50 bzw. 60 1/s auf die nichste Synchrondrehzahl, also je nach der Netzfrequenz
auf 25 bzw. 30 1/s heruntergegangen werden. Bei gleicher Fliehkraftbeanspruchung, also
gleicher Umfangsgeschwindigkeit kann der Durchmesser doppelt und der Durchflussquer-
schnitt viermal so grof3 ausgefiihrt werden.

Viergehiusige Kraftwerksturbine. Die Turbine (Bild 3.19) ist fiir die Leistungsklasse von 600 bis
800 MW charakteristisch.

Gesamtanordnung. Die Maschine ist viergehdusig und besteht aus einem einflutigen Hochdruckteil,
einem zweiflutigen Mitteldruckteil und einem vierflutigen Niederdruckteil. Die Zwischeniiberhit-
zung liegt zwischen dem Hochdruck- und dem Mitteldruckteil. Die Beschaufelung ist nach dem
Uberdruckprinzip gestaltet und dementsprechend ist die Maschine eine Trommelturbine.

Die Wellen aller Teilturbinen sind geschmiedete Einstiickwellen, die starr miteinander und mit der
Generatorwelle gekuppelt sind. Wihrend héufig jede Teilturbine zwei Radiallager und der ganze
Wellenstrang ein Axiallager hat, ist bei der abgebildeten Maschine zwischen je zwei Teilturbinen
nur ein Radiallager vorgesehen, von denen eines ein kombiniertes Radial-Axiallager ist .Durch
diese Konstruktion wird an axialer Baulidnge gespart, und es wird die Beeinflussung des statisch
unbestimmt gelagerten Wellenstranges durch etwaige Verformungen des Fundamentes verringert.

Das Axiallager liegt zwischen dem Hochdruck- und dem Mitteldruckteil. Dadurch bleiben die
Relativdehnungen zwischen Liufer und Gehéuse dort klein, und die Axialspiele konnen bei den
kiirzesten Schaufelldngen am kleinsten gehalten werden.

Hochdruckturbine. Das zweischalige Gehduse besteht aus warmfestem Stahlguss. Das Innengehéuse
ist wiarmebeweglich in das Auflengehéduse eingehingt. Bei Temperaturinderungen kann sich das
Innengehéuse dhnlich wie der Léufer frei dehnen, und so bleiben die Relativbewegungen zwischen
beiden klein. Der Dampfzustand zwischen beiden Gehiduseschalen gleicht dem hinter den ersten
Turbinenstufen, da dort Druckausgleichbohrungen im Innengehéuse vorhanden sind. Dadurch wird
das Innengehiuse entlastet, und das Aullengehiuse braucht nicht dem vollen Frischdampfzustand,
sondern nur einem um etwa 4 MPa und 20 K verringertem Zustand standzuhalten.
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d)
Bild 3.19 Viergehiusige Kraftwerksturbine (KWU)
a) Prinzipdarstellung HD, MD, ND Hochdruck-, Mitteldruck-, Niederdruck-Teilturbine

b) Gesamtanordnung d) Mitteldruckturbine

¢) Hochdruckturbine 1 Laufer
1 Laufer 2 AuBengehiuse Oberteil
2 Wellendichtungsdeckel 3 AuBengehiuse Unterteil
3 AuBlengehiuse in Topfbauweise 4 Innengehduse Oberteil
4 Innengehiuse 5 Innengehduse Unterteil
5 Gewindering 6 Anzapfeinsatz

6 Gehiusedeckel 7 Einstromeinsatz
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Das Auflengehduse ist ein sogenanntes Topfgehduse, bei dem die sonst erforderlichen axialen
Teilungsflansche vermieden werden. So entsteht eine besonders kompakte weitgehend rotations-
symmetrische Form. Der Vorteil besteht vor allem darin, dass die bei schnellen Leistungs- und
Temperaturinderungen entstehenden Wirmespannungen gering bleiben und Ausrichtdnderungen
durch asymmetrische Gehduseverformungen vermieden werden. Das Innengehiuse muss selbstver-
stiandlich horizontal teilbar sein, da man sonst den Laufer nicht einlegen konnte.

Mitteldruckturbine. Das Gehiduse ist ebenfalls zweischalig, aber horizontal geteilt. Um auch hier ein
giinstiges Dehnungsverhalten bei Temperaturinderungen zu erreichen, wurde grof3er Wert auf eine
kompakte und moglichst symmetrische Gestaltung gelegt. Unter anderem wird das durch die
Anordnung von vier Abstromstutzen auf jeder Seite des zweiflutigen Gehéuses, insgesamt also acht,
erreicht. Es kann so auf grofle Gehdusequerschnitte verzichtet werden, und es werden Materialan-
hiufungen vor allem im kritischen Bereich der Teilfugenflansche vermieden. Die Ringraume und die
Gehéusestutzen fiir den Anzapfdampf sind in der Abbildung zu erkennen.

Niederdruckturbine. Die beiden aus Stahlblech geschweiliten Gehéuse sind im Wesentlichen durch
den AuBlendruck belastet. Sie werden durch Ringkastentriger in den Stirnwinden und durch innere
Einbauten versteift. Die Uberstromleitungen, die den Dampf von der Mitteldruckturbine aus
zufiihren, liegen hier seitlich neben den Gehiusen.

3.3.3 Industrieturbinen

Als Industrieturbinen werden Maschinen kleiner bis mittlerer Leistung etwa bis zu 60 MW
bezeichnet. Sie dienen in kommunalen Kraftwerken oder in den Kraftstationen der Indu-
striebetriebe zum Antrieb von Generatoren aber auch von Pumpen, Verdichtern und
dergleichen.

Dampfkraftanlagen sind immer dann besonders wirtschaftlich, wenn die Erzeugung
mechanischer Leistung mit der Bereitstellung von Wirme kombiniert wird. Gerade bei
kleineren Leistungen ist eine solche ,,Kraft-Wirme-Kopplung” oft durchfiihrbar. Auf3er
dem Wirmebedarf fiir die Gebidudeheizung ist hier an die Wirme zu denken, die viele
Betriebe der chemischen Industrie, der holzverarbeitenden und der Papierindustrie, der
Lebensmittelindustrie und vieler anderer Industriezweige fiir ihre Produktion benétigen.

Die folgenden Grundtypen von Turbinenschaltungen lassen sich unterscheiden (Bild 3.20):

Kondensationsturbine. Die Schaltung (Bild 3.20 a) ist die gleiche wie fiir die Kraft-
werksturbinen groBler Leistung, doch wird auf die Zwischeniiberhitzung gewohnlich
verzichtet. Es wird nur mechanische Leistung erzeugt, gegebenenfalls unter Ausnutzung
der Abwirme eines anderen Prozesses, falls diese bei hinreichend hoher Temperatur
verfiigbar ist. Die Abwirme des Turbinenprozesses wird bei moglichst niederer Tempera-
tur an das Kondensatorkiihlwasser abgegeben. Bei gegebenem Frischdampfzustand werden
mit einer Kondensationsturbinenanlage die gro3tmoglichen Enthalpiegefille erreicht.

Gegendruckturbine. Am Turbinenaustritt (Bild 3.20 b) steht der Dampf unter einem
Druck, der hoher ist als der Atmosphirendruck. Die Dampftemperatur ist entsprechend
hoch. Das Enthalpiegefille wird dadurch zwar kleiner als bei der Kondensationsturbine,
die Abwirme wird aber einem Wirmeverbraucher zugefiihrt. Auf diese Weise wird die
gesamte im Frischdampf enthaltene Energie mit hohem Wirkungsgrad ausgenutzt. Der
Dampfmassenstrom muss sich nach dem Bedarf des Wirmeverbrauchers richten, die
erzeugte Leistung kann demnach nicht beeinflusst werden.



3.3.3 Industrieturbinen 99

Bild 3.20

Schaltungen von Industrieturbinen
a) Kondensationsturbine

b) Gegendruckturbine

¢) Entnahmekondensationsturbine
d) Entnahmegegendruckturbine

Entnahmekondensationsturbine. Als Kombination (Bild 3.20 ¢) der beiden zuvor be-
schriebenen Typen wird einer Gegendruckturbine eine Kondensationsturbine geringerer
Schluckfihigkeit nachgeschaltet. Die beiden Teilturbinen kénnen auch in einem gemein-
samen Gehiduse untergebracht sein. Sie sind dann durch eine Trennwand im Gehéuse-
inneren gegen einander abgegrenzt. Mit einer Entnahmeturbine lédsst sich sowohl der
Dampfmengenstrom fiir den Wirmeverbraucher als auch die erzeugte Leistung an den
jeweiligen Bedarf anpassen.

Von einer Anzapfung (Abschn. 3.2.2) unterscheidet sich die Entnahme dadurch, dass der
Dampfdruck an der Entnahmestelle durch Regelventile konstant gehalten wird. An einer
Anzapfstelle gibt es keine solchen Ventile, und der Druck @ndert sich mit der Belastung
der Turbine.

Die Betriebsgrenzen einer Entnahmeturbine sind der reine Kondensationsbetrieb, bei dem
die Entnahmeleitung geschlossen ist, und der Gegendruckbetrieb, bei dem aufler einer
minimalen Kiihldampfmenge fiir den Kondensationsteil fast der gesamte Massenstrom
entnommen wird. Die erwéihnte Mindestmenge ist notig, weil die unvermeidlichen Verluste
den im Gehéuse stagnierenden Dampf sonst in unzuldssiger Weise autheizen wiirden. Die
zwischen diesen Grenzen moglichen Betriebsverhéltnisse werden in einem Entnahmedia-
gramm (Bild 3.21) dargestellt. Kurve a bedeutet den reinen Gegendruckbetrieb, sie stellt
also den Leistungsanteil der Hochdruckteilturbine dar. Kurve b gibt die Summenleistung
beider Teilturbinen im reinen Kondensationsbetrieb wieder. In diesem Beispiel wird im
Gegendruckbetrieb eine Leistung von 75 % der Volllast und im Kondensationsbetrieb von
85 % erreicht. Der Niederdruckteil kann nur 60 % der maximalen Frischdampfmenge
aufnehmen. Die volle Nennleistung der Maschine kann in diesem Beispiel nur im Ent-
nahmebetrieb erreicht werden, da erst dann die groBere Schluckfahigkeit der Hochdruck-
teilturbine ausgenutzt wird.
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Entnahmegegendruckturbine. Dieser Turbinentyp entspricht der Entnahmekondensa-
tionsturbine, hat aber am Austritt keinen Kondensator sondern einen weiteren Warmever-
braucher. Es konnen somit zwei Heizdampfnetze unterschiedlichen Druck- und Tempera-
turniveaus mit Dampf versorgt werden.

Baukastensysteme. Die vielfiltigen Aufgaben erfordern eine grofle Zahl unterschiedlicher
Konstruktionen. Um mit einer begrenzten Zahl von Standardtypen méglichst viele auf-
tretende Bedarfsfille abdecken zu konnen, haben die Turbinenfabriken Baureihen entwi-
ckelt, die sich bei weitgehender Standardisierung doch den individuellen Wiinschen der
Kunden anpassen lassen. Zu diesem Zweck werden die Maschinen, soweit das moglich ist,
aus genormten Einzelteilen und Baugruppen aufgebaut.

Die Maschinen werden fiir Drehzahlen von 50 bis 400 1/s ausgelegt, wobei die hoheren
Drehzahlen den kleineren Leistungen entsprechen. Die Turbinen konnen zum direkten
Antrieb raschlaufender Arbeitsmaschinen eingesetzt werden, oder die Drehzahlen miissen
mittels Zahnradgetrieben untersetzt werden. Fast immer sind die Turbinen einflutig und
auch eingehéusig ausgefiihrt, doch kommen bei groferen Leistungen auch zweigehédusige
Konstruktionen vor. Auf Anzapfungen zur Speisewasservorwiarmung wird oft verzichtet,
namentlich bei den kleineren Leistungen, sie sind aber grundsétzlich ebenso moglich wie
bei den GroBturbinen.

Ausfiihrungsbeispiele.

Kleine Kondensationsturbine. Die Maschine in Kammerbauart (Bild 3.22) ist fiir einen Frisch-
dampfzustand von 4 MPa, 450 °C und einen Kondensationsdruck von 0,008 MPa ausgelegt. Bei
einer Drehzahl von 167 1/s leistet sie 2000 kW. Die erste Stufe, die sogenannte Regelstufe
(Abschn. 3.3.1) ist eine zweikridnzige Curtis-Stufe. Die Diisen dieser Regelstufe sind in einem
Diisenkasten angeordnet, der von oben her in das Gehduse eingeschweilit ist. Die iibrigen Stufen
sind vollbeaufschlagte Gleichdruckstufen. Die Leitradboden sind zentrisch, aber wiarmebeweglich
in das horizontal geteilte Gehduse eingesetzt.
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Bild 3.23 Gegendruckturbine Bauart Roder (AEG-Kanis)
Frischdanmpfzustand bis zu 15 MPa, 550 °C

Réder-Turbine. Die Gegendruckturbine (Bild 3.23) entwickelt hohe Wirkungsgrade bei grofler
Betriebssicherheit und Unempfindlichkeit. Sie ist besonders fiir hohe Driicke und Temperaturen
geeignet. Ihre giinstigen Eigenschaften werden durch das horizontal ungeteilte Topfgehduse und den
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wirmeelastisch eingehingten Leitschaufeltréiger erreicht. Durch diese beiden Konstruktions-
merkmale werden enge Spalte und damit eine hohe innere Dichtigkeit méglich. Die Regelstufe ist
eine einkrinzige Gleichdruckstufe, die iibrigen Stufen haben Uberdruckbeschaufelungen.

i
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Bild 3.24 Entnahmekondensationsturbine (AEG-Kanis)
Frischdampfzustand bis zu 14 MPa, 540 °C

Entnahmekondensationsturbine. Die Baureihe, aus der die Maschine (Bild 3.24) stammt, wird
fiir Frischdampfzustinde bis zu 14 MPa, 540 °C gebaut. Die Drehzahlen variieren je nach der
Leistung zwischen 50 und 233 1/s. Die Maschine hat eine Beschaufelung nach dem Reaktions-
prinzip. Die jeweils erste Stufe des Hochdruck- und des Niederdruckteils sind bei den Entnahmetur-
binen Gleichdruckregelstufen. Der Turbinenregler muss die doppelte Aufgabe erfiillen, die Turbi-
nendrehzahl und den Druck an der Entnahmestelle konstant zu halten. Bei einer Anderung der
Leistungsanforderung 6ffnen oder schliefen die Frischdampf- und die Uberstromventile gleich-
sinnig, bei einer Anderung der Entnahmemenge dagegen arbeiten beide Ventilgruppen gegensinnig,
um den Entnahmedruck konstant zu halten.

3.3.4 Schiffsturbinen

Fiir den Antrieb kleiner bis mittlerer Schiffe ist die Dieselmaschine deutlich iiberlegen.
Nur bei sehr grolen Schiffen kann die Turbine erfolgreich konkurrieren. Die Leistungs-
grenze liegt in der Handelsschifffahrt bei etwa 50 MW.

Ubliche Frischdampfzustinde liegen bei 6,4 MPa, 510 °C, die aber auch schon {iiber-
schritten worden sind. Wie bei Landanlagen macht man von der Speisewasservorwarmung
durch Anzapfdampf Gebrauch. Auch die Zwischeniiberhitzung zur Steigerung des Wir-
kungsgrades ist bei Schiffsantriebsturbinen schon eingesetzt worden.
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Aufbau. Die Turbinen werden durchweg zweigehdusig in Zweiwellenbauart angeordnet.
Dabei sind die Hochdruck- und die Niederdruckturbine parallell zueinander in der Langs-
richtung des Schiffes aufgestellt. Sie laufen gewohnlich mit unterschiedlichen Drehzahlen
und vereinigen ihre Leistungen in einem Zahnradgetriebe. Da die Drehzahlen der Propeller
mit etwa 1,3 bis 2 1/s ganz erheblich niedriger sind als die der Turbinen, bildet ein Unter-
setzungsgetriebe immer einen Hauptbestandteil einer Schiffsturbinenanlage. Fiir die
Riickwirtsfahrt gibt es eine eigene Riickwirtsturbine im Gehéuse der Niederdruckturbine.

Beispiel. Die Hochdruckturbine der 24 MW-Anlage (Bild 3.25) ist in der Trommelbauweise mit
Uberdruckbeschaufelung, die Niederdruckturbine in Kammerbauform mit niedrigem Reaktionsgrad
ausgefiihrt. Um giinstige thermische Eigenschaften der Gehéduse zu erreichen, sind sie teilfugen-
symmetrisch ausgebildet. Durch die Anordnung des querliegenden Kondensators werden auf3er der
Symmetrie giinstige Stromungswege erreicht.
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Regelung. Die Maschine hat keine Regelstufe, sondern alle Stufen sind vollbeaufschlagt, auch die
erste. Zur Regelung wird der Frischdampf mittels eines einzigen Ventils gedrosselt, wodurch das
Enthalpiegefille und der Massenstrom verringert werden. Diese Art der Regelung ist besonders
einfach. Im unteren Lastbereich bis zu etwa 60 bis 70 % der Nennleistung ist sie der Diisengruppen-
regelung unterlegen, im oberen Lastbereich erreicht sie jedoch hohere Wirkungsgrade. Fiir GroB-
tanker und Containerschiffe, fiir die diese Baureihe entwickelt wurde, erweist sich das als vorteil-
haft, denn die Antriebsanlagen dieser Schiffe werden wihrend etwa 95 % ihrer Betriebszeit im
oberen Lastbereich gefahren.

Riickwdrtsturbine. Hier spielt der Wirkungsgrad naturgemif} eine untergeordnete Rolle, vielmehr
muss der Bauaufwand klein gehalten werden. Die Riickwértsturbine besteht deshalb aus zwei
zweikrédnzigen Curtis-Riddern. Das Gehéduse ist dhnlich wie die Leitschaufeltriager des Hochdruck-
teils wiarmeelastisch in das Niederdruckgehduse eingehingt.

Bild 3.26 Gesamtanordnung einer Schiffsanlage dhnlich Bild 3.25 (STAL-Laval)

3.3.5 Kleinturbinen

Einstufige Kleindampfturbinen bis zu etwa 1000 kW Leistung finden in der Industrie
vielfach Anwendung. Insbesondere als Hilfsantriebe in Betrieben, die ohnehin iiber
Dampfnetze verfiigen, da sich eigene Dampferzeuger fiir die kleinen Leistungen kaum
lohnen.

Anforderungen. Threr Aufgabenstellung entsprechend stehen bei Kleinturbinen nicht die
Wirkungsgrade sondern die Herstellungskosten im Vordergrund. Die Maschinen sollen
kleine Abmessungen haben, sie miissen mit ihrem Getriebe als kompakte Einheiten fertig
montiert aufgestellt werden. Wie bei grofleren Maschinen gilt hier verstédrkt, dass die
Turbinen, um preiswert zu sein, aus genormten Teilen und Baugruppen zusammengestellt
werden, die sich rationell fertigen lassen.
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a)

Bild 3.27

Leitkammerturbine (Kiihnle, Kopp & Kausch)

a) Langsschnitt

b) Schaufelungsschnitt mit Diise, Laufschaufeln und Leitkammer

¢) Geschwindigkeitsplan c)

Bauformen. Kleindampfturbinen konnen im Gegendruck- oder im Kondensationsbetrieb
arbeiten. Sie werden als einstufige, teilbeaufschlagte Gleichdruckturbinen in der Laval-
oder Curtis-Bauart ausgefiihrt. Eine weitere der Curtis-Turbine verwandte Bauform ist die
Leitkammerturbine (Bild 3.27. Wiahrend die kinetische Energie des Dampfes bei der
Curtis-Turbine in zwei Laufschaufelkrinzen ausgenutzt wird, durchstromt der Dampf hier
den gleichen Laufradkranz zweimal (Bild 3.27 b). Die Maschine kann mit der Durchstrom-
wasserturbine (Abschn. 2.1) verglichen werden.

Die Geschwindigkeitsdreiecke (Bild 3.27 c) zeigen, dass die Eintrittswinkel 8, und S,
fiir die erste und zweite Beaufschlagung verschieden sind. Die Winkel in den Laufschau-
feln sind eine Kompromisslosung, StoBverluste sind unvermeidlich. Der sehr geringe
Bauvaufwand wird also mit einem niedrigen Wirkungsgrad erkauft.
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3.4 Theorie der Einzelstufe

3.4.1 Einleitung

Im Dampfturbinenbau werden vor allem zwei Haupttypen angewendet, die Kammerturbine
mit geringem und die Trommelturbine mit einem Reaktionsgrad von 50 % (Abschn. 3.3.1).
Beide Bauformen konnen nach einer einheitlichen Theorie behandelt werden, was schon
deshalb angebracht ist, weil es auch Ubergangsformen zwischen beiden Grundtypen gibt.
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Bild 3.28 Axiale Turbinenstufe
a) Langsschnitt und Schaufelschnitt b) Geschwindigkeitsplan  c¢) A,s-Diagramm

Die im Folgenden zu behandelnde Theorie gilt in gleicher Weise fiir axiale wie radiale
Turbinenstufen und insbesondere fiir Zwischenformen, wie sie entstehen, wenn der mittlere
Durchmesser einer im Wesentlichen axialen Turbine in der Stromungsrichtung anwéchst,
um der Volumenzunahme bei der Expansion Rechnung zu tragen (Bild 3.28). Denkt man
sich eine kegelférmige Stromflidche auf einen mittleren Zylinder projiziert und diesen in
die Ebene abgewickelt, so entstehen zwei gerade Schaufelgitter, und die Stromung wird zu
einer zweidimensionalen Gitterstromung. Man sollte aber nicht vergessen, dass die
Verhiltnisse in Wahrheit weit verwickelter sind. Die Stromfldchen sind keine Kegel, sie
sind nicht einmal rotationssymmetrisch, vielmehr sind es Flichen, die iiberall dort, wo die
Schaufeln sitzen, ,,Dellen” aufweisen. Die Stromung ist somit ein komplizierter dreidimen-
sionaler Vorgang, dessen wirklichkeitsnahe Berechnung und Optimierung nur mit sehr
aufwindigen Rechenprogrammen gelingt.

Eine weitere Vereinfachung und damit eine noch weitergehende Trennung von der Realitit
entsteht, wenn die beschriebene Gitterstromung nach Abschn. 1.3.4 durch eine rotations-
symmetrische Stromung ersetzt wird, wenn also der Einfluss der endlichen Schaufelzahl
vernachléssigt wird. Es entsteht so die eindimensionale Stufentheorie.
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Ist die Schaufelldnge im Verhiltnis zum mittleren Durchmesser klein, so geniigt es, die
Berechnung fiir einen mittleren Durchmesser durchzufiihren und den Schaufeln iiber die
ganze Linge die gleichen Profile zu geben. Bei ldngeren Schaufeln ist es dagegen notwen-
dig, die Berechnung fiir mehrere Schnitte durchzufiihren. Die Schaufeln sind dann in sich
verwunden (Abschn. 3.4.5).

3.4.2 Eindimensionale Stufentheorie

In einem mittleren Schnitt durch eine Turbinenstufe sollen die Zustinde in den Ebenen 1
und 2 (Bild 3.28) berechnet werden. Gegeben sei der Zustand des Fluids bei 0, also die
thermodynamischen ZustandsgroBen p, und ¢,, sowie die Zustromgeschwindigkeit ¢,
auBerdem das isentrope Enthalpiegefille der Stufe und der Reaktionsgrad.
Enthalpiegefille. Mit dem Reaktionsgrad nach Gl. (1.55)

Ah// A//
Ah! +Ah” Ah,

ergeben sich die isentropen Enthalpiegefille fiir das Leit- und das Laufschaufelgitter

Al=(1-r)Ah, und A!=rAh,. (3.8)

r=

Ah = Ah, +Ah " und damit GI. (3.8) ist nur naherungswelse richtig. Da die Isobaren im
h, s-Dlagramm mit steigender Temperatur divergieren, ist Ah ein wenig groBer als Ak "*
(Bild 3.28 c), also Ak, <Ah + Ah Die Naherung der Gl (3.8) ist aber wegen der
Geringfiigigkeit des Effektes stets Zula551g MltAh und Ah lassen sich die Punkte 1s
und 2s* in das h,s-Diagramm eintragen und damit dle Drucke p, und p, auf zeichneri-
schem Weg finden. Fiir idealen Dampf ergeben sie sich auch rechnerisch mit GI. (1.17).

Leitgitter. Zur Berechnung der Geschwindigkeit ¢, wird davon ausgegangen, dass im
feststehenden Leitgitter keine Arbeit geleistet werden kann, und weiter, dass dem Dampf
dort auch keine Wérme entzogen wird. Das ist eine realistische Annahme, die der Wirk-
lichkeit gut entspricht. Fiir diese adiabate Stromung gilt der Energieerhaltungssatz

Gl. (1.6) in der Form
2 2
[ o
hy+ —=h + —
0" 1
2 2

C C,
71=(h0—h1)+7°.

Fiir eine gedachte verlustfreie, also isentrope Strémung gilt entsprechend
o2 2 2

ls—(h hls)+ © - (1-1)Ah, +%
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Die kinetische Energie der wirklichen Stromung ist wegen der verschiedenen Verluste
geringer. Ohne sie zunichst im Einzelnen zu untersuchen, werden sie durch einen Leitgit-
terwirkungsgrad i/ beriicksichtigt, also

2 2
c C1a
eI LR YRS} (3.9)

Nach Kenntnis von ¢, ldsst sich der wirkliche Expansionsendpunkt der Leitgitterstromung

berechnen

2 2
S

2
Damit ergibt sich der Punkt 1 im &, s-Diagramm (Bild 3.28 ¢), also auch die Temperatur £,
und das spezifische Volumen v,, das auch rechnerisch mit GI. (1.15) gefunden werden

kann. Die noch fehlenden Gro3en des Eintrittsdreiecks (Bild 3.28 b) lassen sich berechnen,
indem geeignete Werte fiir &;und u, eingesetzt werden.

(3.10)

h =h,-

1

Cim = €y SING; ¢y =c cosa

Wim = Cim W= %
Wy = Wit Wi,
wlm
B, = arctan(—) falls  w, >0
Wlu
) wlm
B, =180 +arctan(—) falls  w, <0. (3.11)
wlu

Laufgitter. Bei der weiteren Expansion gilt fiir die Relativstrémung nach Gl. (1.52) bei
einer gedachten isentropen Stromung

w2 w2 w2 2

h, + _1 — _1 =h. + ﬁ - _=

22 B 2 2

2 2 2. 2 2 2. 2
W Wi—u i, Wi—U i,
A A P et e B VS Bl i
2 s 2 s

Zur Beriicksichtigung der Verluste wird entsprechend zu Gl. (3.9) ein Laufgitterwirkungs-
grad eingefiihrt, sodass

w2=‘/77”(r2Ahs+w12—u12+u22). (3.12)
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Die Enthalpie am Expansionsendpunkt ist

Wo-Wi=uy+u
hy=h, - 2 "W TR T
2
Fiir das Austrittsdreieck folgt wieder unmittelbar aus Bild 3.28 b, wobei das negative
Vorzeichen von w,, und gegebenenfalls auch von ¢, zu beachten ist,

(3.13)

Wy =W, sinf,;  w, =w,cosf,
Com = Womd Con =Wt
_ [ 2
c2 - ch+ c2u
ch
@, = arctan(—) falls ¢, >0
cZu
° c2m
@, = 180 +arctan(—) falls ¢, <0. (3.14)
c
2u

Hauptabmessungen der Stufe. Fiir die Durchmesser D gilt mit den Umfangsgeschwin-
digkeiten u# und der Drehzahl n

u u

D,=— und D,=—2%.

nn Tn
Die Schaufelldngen / (Bild 3.28 a) ergeben sich aus dem Kontinuitétssatz bzw. der daraus
abgeleiteten GI. (1.33) mit dem Massenstrom 7z
mv mv.

1 I = 2

I = =
nD,c, T,¢

! nDc. T £
Die spezifischen Volumina werden aus dem #,s-Diagramm abgelesen oder nach der
Gleichung des idealen Dampfes (1.15) berechnet. Der Beaufschlagungsgrad ¢ ist gewohn-
lich gleich 1 zu setzen, bei Kleinturbinen und in den Regelstufen groferer Turbinen kann &
jedoch Werte unter 1 annehmen. Die Verengungsfaktoren 7, und 7, berlicksichtigen
Minderungen der ringformigen Querschnitte durch Grenzschichten und Totwasserzonen,
sie konnen etwa zu 7, = 7, = (0,9+0,95) geschiitzt werden.

Stufenarbeit. Nach der Hauptgleichung (1.49) und (1.50) ist
el-cl-wliwlvul-ul
Cly™ UpCpy = 1 2 ™ 5 2 712 (3.15)

Ya=u1
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Y, wird als spezifische aerodynamische Stufenarbeit bezeichnet. Durch Einsetzen von
c,und w, nach den Gln. (3.9) und (3.12) folgt auch
ct-c?
Y, =hy-hy+——2,
0~ 5

a

ein Ergebnis, das mit dem Energiesatz auch unmittelbar aus Bild 3.28 ¢ herzuleiten wire.

Wirkungsgrade. Y, enthilt nur die in den Gitterwirkungsgraden 7’ und 7/ beriick-
sichtigten Verluste und das sind durchaus nicht alle (Abschn. 3.4.8). ¥, wird deshalb allein
von der aerodynamischen Qualitit der Schaufelung beeinflusst. Zur Beurteilung dieser
aerodynamischen Giite einer Turbinenstufe werden drei Wirkungsgrade gebildet:

Ak hy=h,
=272 _ 0 2 3.16
VYA G109
G-
v, R (3.17)
= 2 2 2 2 :
Ah + Co~C Ah + Co~C
s 2 s 2
ci-c?
- ho—h2+—°2 2
M= - z (3.18)

Co

Co
Ah + — Ah + —
2 s 2

Der isentrope aerodynamische Wirkungsgrad 7, charakterisiert die thermodynamische
Zustandsdnderung innerhalb der Stufe ohne Riicksicht auf die kinetischen Energien.
n, und 7, sind aerodynamische Arbeitswirkungsgrade, 7, vergleicht die spezifische
Arbeit der realen mit einer idealen Stufe, die in den Querschnitten 0 und 2 gleiche Driicke
und kinetische Energien hat. Bei 7, schlieBlich wird die Stufenarbeit durch die Arbeit
einer Idealstufe dividiert, bei der das Arbeitsfluid am Stufenende mit verschwindend
kleiner Geschwindigkeit abfliet, sodass dort die kinetische Energie gleich null ist.

Dieser Wirkungsgrad wird sinnvollerweise benutzt, wenn die kinetische Austrittsenergie
verloren ist, weil auf die Stufe keine weitere mehr folgt, also bei der letzten Stufe einer
Turbine oder Teilturbine, aber auch wenn die betrachtete Stufe teilbeaufschlagt ist, und
sich der Dampf hinter ihr auf den ganzen Umfang verteilen muss, wie bei den Regelstufen.

3.4.3 KenngrofBen von Turbinenstufen

Zur Bildung der Kennzahlen werden die innerhalb der Stufe verdnderlichen Gré8en auf
den Laufradaustritt bezogen. In die Definitionsgleichungen (Abschn. 1.4.2) werden also
das spezifische Volumen v,, der Durchmesser D, und die Umfangsgeschwindigkeit u,
eingesetzt.
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Kennzahlen. Die Durchflusszahl betrigt nach G. 1.64

_ 4mv, _ 4mv, (3.19)
¢ 2 2 3° :
nu,D, 7°nD,

Fiir die Druckzahl gilt mit dem isentropen Enthalpiegefélle Ak, nach Gl. (1.62)

g 28h 20, 520
u n2n2D22. .

Die iibrigen Kennzahlen, insbesondere die Laufzahl v, die Schluckzahl g und die Lei-
stungszahl A_lassen sich nach Abschn. 1.4.2 hieraus ableiten

ve—_=——=—3 p=ve;, A =9y, (3.21)

Weitere Kenngrofien sind das Verhiltnis der Schaufellinge zum mittleren Durchmesser,
die Winkel &, und £, und nicht zuletzt der Reaktionsgrad.

Reaktionsgrad. Um seinen Einfluss zu untersuchen, zeigt Bild 3.29 vier axiale Turbinen-
stufen unterschiedlichen Reaktionsgrades mit Geschwindigkeitsplidnen, Schaufelungs-
schnitten und Entspannungskurven im A,s-Diagramm. In allen Fillen wurde der gleiche
Volumenstrom und die gleiche Umfangsgeschwindigkeit angenommen und senkrechte
Abstromung aus dem Laufrad vorausgesetzt. Unter diesen Bedingungen ergibt sich immer
das gleiche Austrittsdreieck, wihrend die Eintrittsdreiecke sehr unterschiedlich ausfallen.

Reine Gleichdruckstufe. Mit dem Reaktionsgrad r =0 hat das Enthalpiegefille den
grofiten Wert. Da es allein in den Leitschaufeln verarbeitet wird, entsteht eine hohe
Eintrittsgeschwindigkeit ¢,. Die Leitschaufeln bilden Kanile mit starker Querschnitts-
abnahme. Die Umlenkungswirkung der Leit- und der Laufschaufeln ist gro8, die Stro-
mungsverluste sind entsprechend hoch.

Klassische Uberdruckstufe. Mit r = 0,5 hat die Eintrittsgeschwindigkeit nur noch den
halben Wert wie beim Gleichdruck. Die Geschwindigkeitsdreiecke und ebenso die Profile
der Leit- und Laufschaufeln werden spiegelbildlich gleich.

Starke Reaktion. Mit r = 0,75 ergeben sich schlanke nur schwach gekriimmte Lauf-
schaufeln mit verhéltnismiBig groBer Teilung. Obgleich Schaufeln dieser Form stromungs-
giinstig sind, werden die Wirkungsgrade 7, und 7,5 (Gln. (3.17) und (3.18)) nicht groRer
als bei r=0,5. n, wird sogar deutlich niedriger, weil die Austrittsenergie c¢,/2 im
Vergleich zum kleinen Enthalpiegefille dieser Stufe grof} ist.

Anwendung. Im Dampfturbinenbau werden fast ausschlieBlich die Stufe mit r = 0,5 und
die Gleichdruckstufe angewendet. Letztere aber nicht mit dem Reaktionsgrad null. Der
Reaktionsgrad einer Stufe ist ndmlich iiber die radiale Erstreckung der Schaufeln hin
veridnderlich (Abschn. 3.4.5), und beim Reaktionsgrad null im Mittelschnitt entsteht am
Schaufelfuf} eine negative Reaktion (r <0)verbunden mit einem ungiinstigen Druckanstieg
in den Laufschaufeln. Deshalb werden auch in den Gleichdruckstufen der Kammertur-
binen im Mittelschnitt Reaktionsgrade von r = 0,05+ 0,25 je nach der Schaufellinge
vorgesehen.
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Bild 3.29 Turbinenstufen mit unterschiedlichem Reaktionsgrad
a) Schaufelschnitte, Geschwindigkeitsplidne bei senkrechtem Austritt und

Expansionslinien im #,s-Diagramm

b) Wirkungsgrade #,; in Abhéngigkeit von der Laufzahl
¢) Laufzahl und Druckzahl in Abhingigkeit vom Reaktionsgrad

Wirkungsgrade. In Bild 3.29 b sind die Wirkungsgrade #,; der vier Stufen liber der
Laufzahl aufgetragen. Hier wurde noch die Umfangsgeschwindigkeit variiert, vom Zu-
stand mit senkrechter Abstromung also abgewichen. Das Diagramm ist aber nicht dazu
bestimmt, in der Praxis benotigte Werte daraus abzulesen, es soll nur allgemeine Tenden-
zen zeigen. Die Kurven machen deutlich, dass der Punkt drallfreier Abstrémung, der durch
einen Nullenkreis hervorgehoben ist, ungefihr mit dem Wirkungsgradmaximum zu-
sammenfillt. Die Laufzahl sollte nahe bei diesem giinstigsten Wert liegen, und daraus
ergeben sich die Lauf- und Druckzahlbereiche in Bild 3.29 c.

Abschitzung der Durchflusszahl. Aus Gl. (3.19)

4mv,
¢= 2

Tu,D,
0=4(2)(22) 1,

folgt mit mv,=nD,lc, 7,&
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Da die Volumenstrome in Dampfturbinenstufen sehr unterschiedlich sein konnen, sollten
die Durchflusszahlen einen gro3en Bereich iiberdecken. Bei der Schaufelldnge sind die
Grenzen etwa durch [,/D, = 0,02+ 0,4 gegeben. Unter der Voraussetzung senkrechter
Abstromung ist ¢, /u, =tan(180 - B,), und fiir B, kann der Bereich B, =165+ 135"
angenommen werden. Damit und mit z=0,9+0,95; &=1 ergibt sich fiir vollbeauf-
schlagte Stufen

@ = 4(0,02+0,4) (tan 15 °~ tan45 (0,95 + 0,95)
@=002+1,52.

Dieser Bereich kann bei kleiner Reaktion noch nach unten durch Teilbeaufschlagung
& <1 erweitert werden. Sind die Volumenstrome so grof3, dass sie auch mit den hochsten
Durchflusszahlen nicht durchgesetzt werden konnen, so miissen Stufen in mehrflutiger
Anordnung parallel geschaltet werden.

Zur besseren Ubersicht sind die Kennzahlen fiir Kammer- und Trommelstufen in Tabel-
le 3.6 zusammengefasst.

Tabelle 3.6 Kenngrofien axialer Dampfturbinenstufen

r 1% /4 7 l,/D, o B,
Kammer- 0,05 0,38 7 0 0,02 12° 165°
stufen 0,2 0,5 4 1152 |04 30° 135°

Trommel- 0,5 0,
0

4 0,02 0,02 15° 165°
stufen 0,4

45° 135°

Beispiel 3.5. Es soll je eine Kammer- und eine Trommelstufe ausgelegt werden. Fiir beide Fille ist
gegeben:
Do = 2,5MPa; £, = 400 C; ¢, = 100m/s; u, = u, = 300m/s; n =50 1/s; m = 120kg/s.

Diese Daten sind aus der Auslegung der Turbine als Ganzes bzw. der Berechnung der vorangehen-
den Stufe bekannt. Gesucht sind die Zustinde am Stufenende, die Geschwindigkeitspline, die
Leistung und der Wirkungsgrad sowie die Hauptabmessungen der Stufen.

Losung.

Mit dem Mollier-Programm (Abschn. 1.2.5), hilfsweise mit den Gleichungen des idealen Dampfes
(GIn.1.14 bis 1.19) findet man:

v, = 0,1201 m*/kg
hy =3239,96kl/kg
5, = 7,0168kJ/(kgK)
k = 1,2866 .

Damit ergibt sich die Berechnung der beiden Turbinenstufen
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Tabelle 3.7 Zu Beispiel 3.5

Kammer- Trommel-
stufe stufe

r 1 0,1 0,5 gewihlt nach Tabelle 3.6

v |1 6 3,6 «

@ |- 15 20 «

5 |- 160 160 «

Ah, | KI7kg | 270 162 Ah = gul/2 (3.20)
Ak | Kikg 243 81 Ah!=(1-r)Ah, (3.8)
An!" | xikg 27 81 Ah! = Ah, (3.8)

h, kl/kg 2969,96 3158,96 Mollier-Programm oder (3.10)
)2 MPa 1,02305 1,89266 Mollier-Programm oder (1.14)

v m3/kg 0,2397 0,1499 Mollier-Programm oder (1.15)

h2 kJ/kg 2969,96 3077,96 Mollier-Programm oder (3.13)
P, MPa 0,9151 1,4066 Mollier-Programm oder (1.14)

v, m 3/kg 0,2612 0,1875 Mollier-Programm oder (1.15)

7 1 0,9 0,9 geschiitzt

e, | s 668,13 393,45 ¢, =7 QAR/+cd) (3.10)
e | mis 172,93 134,57 ¢, = ¢ sing, (3.11)
e, | s 645,37 369,72 ¢, = ¢,c08, 3.11)
w,, | s 345,37 69,72 Wy, =€t 3.11)
w, | m/s 386,24 151,56 w, =it wl (3.11)
B8 |- 26,6 62,6 B, = arctan(c, /w, ) (3.11)

7’ 1 0,8 0,9 geschiitzt

w, | m/s 403,17 408,01 w, =1/ QAL +wh) (3.13)
Wy m/s 137,89 139,55 W, =W, sinf, (3.14)
w,, | ms -378,86 -383,40 Wy, =W, oS, (3.14)
Co m/s -78,86 -83,40 Copp =Wyttt (3.14)

e, | s 158,85 162,57 ey =Wyl + 5 (3.14)

% |- 119,8 120,9 @, = 180 *+arctan (w,,/c, )
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Tabelle 3.7 Fortsetzung
Kammer- Trommel-
stufe stufe
D m 1,91 1,91 D =ul/(m n)
T 1 0,9 0,92 geschitzt
I8 m 0,0308 0,0242 l, = mv/(nDc,,T)
2 1 0,92 0,92 geschitzt
I m 0,0412 0,029 I, = mv,/(nDw,,T,)
Y, kl/kg 217,27 135,94 Y, =u(c,,—cy) (3.15)
D kW | 26064 16312 P, = mY,
T 1 0,828 0,884 1, =Y /(Ahg + (cg* ~c,D)/2) (3.17)
Bild 3.30

Geschwindigkeitspldne und
Expansionslinien zu Beispiel 3.5

a) Kammerstufe
b) Trommelstufe

3.4.4 Curtis-Stufen

Eine Stufe nach dem Curtis-Prinzip (Abschn. 3.1) ist eine fast immer teilbeaufschlagte
Gleichdruckstufe, die zur Verarbeitung groBer Enthalpiegefille bei sparsamem Bauauf-
wand geeignet ist, aber einen kleinen Wirkungsgrad hat.

Arbeitsprinzip. Aus dem Druckverlauf (Bild 3.31) ist zu entnehmen, dass das gesamte
Enthalpiegefille in der Leitschaufelung in Geschwindigkeitsenergie umgesetzt wird. Da
die Curtis-Stufe grof3e Enthalpiegefille verarbeitet, wird die Schallgeschwindigkeit in der
Regel tiberschritten, und die Leitschaufelkanile sind erweiterte Laval-Diisen.
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(=1

11 21 10 21

Bild 3.31
Zweikrinzige Curtis-Stufe

a) Schaufeln mit Druck- und
Geschwindigkeitsverlauf

b) Geschwindigkeitsplan

¢) h,s-Diagramm bei
Reaktion

a)

Wiirde die hohe Geschwindigkeitsenergie des Dampfes in einer gewohnlichen Gleichdruck-
stufe ausgenutzt, so ergibe sich bei einer giinstigen Laufzahl eine hohe, aus Festigkeits-
griinden nicht ausfiithrbare Umfangsgeschwindigkeit. Daher wird eine kleinere Laufzahl
gewdhlt, was eine groBe Geschwindigkeit ¢,; zur Folge hat. Der Dampf verlésst also den

ersten Laufschaufelkranz mit hoher kinetischer Energie. Zu deren Ausnutzung ist der
zweite Laufschaufelkranz vorgesehen. Bevor der Dampf in ihn eintritt, wird er aber im
Umlenkgitter in eine geeignete Richtung gebracht, seine Geschwindigkeit erhilt also eine
positive Umfangskomponente. Beide Laufgitter und auch das Umlenkgitter sind Gleich-
druckgitter.

Das beschriebene Verfahren der Energieumsetzung nennt man auch Geschwindigkeits-
stufung. Das darf aber nicht zu einer Verwechslung mit der Druckstufung einer mehr-
stufigen Maschine fiihren. Im Sinne der Druckstufung ist die gesamte Curtis-Anordnung
eine einzige Stufe.
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Berechnung. Im Gegensatz zur Prinzipskizze (Bild 3.31 a) erhalten praktisch ausge-
fiihrte Curtis-Stufen ebenso wie normale Gleichdruckstufen eine schwache Reaktion
(Bild 3.31 c). Das gesamte Enthalpiegefille verteilt sich dann auf die vier Schaufelgitter
folgendermalien:

Leitgitter: AhslI =(1-r)Ah, mit r=r

+r,+r;  Umlenkgitter: AhS/H =1,Ah,

1727
1. Laufgitter: AhS/I/ =r,Ah, 2. Laufgitter: Ahsﬁ =1;Ah,.

Nach Gl. (3.9), die unverédndert giiltig bleibt, da im Leitgitter ja noch kein Unterschied zur
einfachen Stufe besteht, ist

ey =M1 -D24h+ ]].

Ahnlich wie in 3.12 aber hier mit r, statt r wird

7 22,2
Wi = \/771 (ry 2 Ahg+ wy—uyr+agy).

SinngemiB sind auch die anderen Gleichungen des Abschnitts 3.4.2 abzuwandeln, wie es
das folgende Beispiel zeigt.

Beispiel 3.6. Eine Kleinturbine in Curtis-Bauart soll berechnet werden. Gegeben ist:

Frischdampfzustand 12 MPa, 500 °C
Gegendruck 2,4 MPa
Kupplungsleistung 1200 kW
Drehzahl 150 1/s.

Losung. Die Druckverluste in den Einstromorganen der Turbine werden auf 1 MPa geschitzt,
sodass unmittelbar vor den Diisen ein Druck von 11 MPa angenommen wird. Mit dem Mollier-
Programm wird damit ein isentropes Enthalpiegefille Ak = 416,55kJ/kg ermittelt. Mit einem
geschiitzten Kupplungswirkungsgrad g, = 0,65 ergibt sich damit der erforderliche Massenstrom

o Tk __ 1200kW
Ah n,  416,55kI/kg-0,65

Zur Aufteilung des Enthalpiegefilles auf die vier Schaufelkrinze der Maschine werden gewéhlt

= 4,43kgJs.

r,=0; r,=0,02; r;=0,04,
sodass AhS/I =(1-r) Ak, =0,94-416,55k)/kg = 391,56k]/kg
Ahy =r,Ah =0
Ahs;1 =r,Ah =0,02-416,55kl/kg = 8,33kl/kg
Ahgy =1, Ah_=0,04-416,55k)/kg = 16,66kI/kg.
Damit errechnen sich die Driicke mit dem Mollier-Diagramm:

Dy =Py =2,67TMPa;  p,. =2,58MPa.
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In Anlehnung an Tabelle 3.8 wird v = 0,22 gewihlt, und daraus

u=v2Ah =022 2:416,55-10°J/kg = 201 m/s.

Tabelle 3.8 KenngroBen von Curtis-Stufen
r v ¥ % By a4y | B
Curtis-Stufen | 0,05 | 0,2 24 16° 158° 29° 142°
(zweikrinzig) | 0,15 | 0,25 | 16 18° 156° | 32° 135°

Fiir die Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke (Tabelle 3.9) wurde eine rein axiale Stromung

mit U

= Uy = Uy = Upp

vorausgesetzt und die Zustromgeschwindigkeit ¢, vernachldssigt.

Tabelle 3.9 Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke (Beispiel 3.6)

I 1

o, 16 30 gewihlt nach Tabelle 3.8

/4 1 086 |08 geschitzt

e, | ms | 821 ey = MIA-1)28h+ ¢
354 e = [ry2 AR+ c5]

Cim m/s 226 177 €y = €, Sine,

Clu m/s 789 306 €, =€, €08,

Wi m/s 588 105 W, =€, U

w, | mis | 630 206 W, = et Wi

b ’ 21,0 59,3 B, = arctan(c, /w, )

b, 158 140 gewihlt nach Tabelle 3.8

' 1 0,77 0,83 geschiitzt

w, | mis | 553 Wy =7 [ 2Ah+ wii]
251 W =\ [ 2 AR+ wip]

Wom | mis | 207 161 W, = w,sinf,

W m/s -513 -192 w,, =w,cosf3,

o m/s -312 9 Coy =Wy, +U

C, m/s 374 161 C, = m

&, ° 146,4 | 86,8 &, = 180 “+arctan(w, /c, )
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Mit den abgewandelten Gleichungen (3.10) und (3.13) lassen sich jetzt die Enthalpien und die
spezifischen Volumina berechnen

hy =3349,97k)/kg

2

2
hy=h -1 _3012,95K)/kg; v, = 0,0929m kg
11 0 2 > > 11 >

2 2

WHh— W
by =hy- 2‘2 2 =3058,50k)/kg; v, = 0,0968m*/kg

2 2

Cig—C
By = hy - “12 A =3065,78kJ/kg; v,y =0,1009m*/kg

2 2
Wy~ W
Py = hyg- % =3055,50k)/kg; v, =0,1075m%/kg.

Zur Festlegung der Hauptabmessungen wird zunéchst der mittlere Durchmesser berechnet:

an w150 /s

Bei voller Beaufschlagung ergiibe sich [;; = 1,5mm. Umeine so kleine Schaufelhdhe zu vermeiden,
die hohe Randverluste zur Folge hitte, wird die Turbine teilbeaufschlagt, und zur Festlegung des
Beaufschlagungsgrades eine Schaufelhthe von 12 mm vorgeschrieben. Damit wird

_ o Tva _ 443ke/st0,0929mke | 15s6
nDle, 17 7°0,427m-0,012m-226 m/s- 0,9 ’
und die tibrigen Schaufelhthen

Lo ™a _ 483kegs0,0968m’kg o oian
* nDc, t,e m-0,427-207m/5-0,9:0,1256

Lo ™m_ 443kgs-0,1009m’kg o oqemn
" wDe, T e m0,427:177m/5:0,9:0,1256

Lo ™m _ 48kgs-01075m’ke o o0104m
M nDc, T,y m-0427-161m/5-0,9-0,1256 '

Um die Beschaufelung der Turbine im Meridianschnitt aufzuzeichnen, fehlt noch die axiale Breite
der Schaufeln. Sie kann nicht nach stromungstechnischen Gesichtspunkten festgelegt werden. Hier
wird zundchst b = 16 mm angenommen, was gegebenenfalls nach einer Festigkeitsberechnung noch
zu korrigieren ist.

Die aerodynamische Stufenarbeit errechnet sich analog zu Gl. (3.15)

Y, = u(Cyy Cour* Crun~Coun) = 201m/s(789 +312 +306 - 9)m/s = 281,00+ 10°m /s = 281LkJ/kg
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und der aerodynamische Wirkungsgrad nach Gl. (3.18) mit ¢, =0

- Y. _281,00K0/kg _ ) o5
*® Ah, 416,55Kkg

Er ist etwas groBer als der geschitzte Kupplungswirkungsgrad, aber in 77, sind auch noch nicht alle
Verluste beriicksichtigt.

3.4.5 Das radiale Gleichgewicht der Stromung

Bisher wurden im Sinne der eindimensionalen Stromfadentheorie nur die Verhiltnisse in
einem mittleren Schnitt durch eine Stufe beriicksichtigt und die Anderungen der inter-
essierenden Grofien mit dem Radius nicht beachtet. Solange die radiale Linge der Schau-
feln gering ist, ist das auch zuléssig, nicht aber bei langen Schaufeln, z. B. bei den End-
stufen der Kondensationsturbinen.

Wie bei der eindimensionalen Theorie (Abschn. 3.4.3) wird wieder eine adiabate stationi-
re Stromung vorausgesetzt. Die Meridiankomponente der Geschwindigkeit soll iiber den
Radius konstant sein. Das ist zwar zunichst eine willkiirliche Annahme, fiihrt aber zu einer
besonders einfachen und einleuchtenden Theorie.

Potentialwirbel. In einer der drei Kontrollebenen 0, 1 und 2 (Bild 3.28 a), also im Ring-
spalt zwischen den Schaufeln, kann der Stromung keine Energie zugefiihrt werden, deshalb
ist dort

2
h+% =h+%(c,§+cj) - konst,

wobeic, und c, die Komponenten der Absolutgeschwin-
digkeit in Meridian- und Umfangsrichtung sind. Durch
Differenzieren nach r entsteht

(p+dp) rdypdz
dh m u _
—+c,——+¢, =0
dr dr dr
3| Loz “ und da voraussetzungsgemif ¢, =konst, also dc =0
\de dh dc
o| prdpdz —=-c—2. 3.22)
] dr " dr (
B S J__

An einem Fluidelement (Bild 3.32) mit der Masse
Bild 3.32 dm = prdedrdz greift in radialer Richtung die Druck-
Zum radialen Gleichgewicht. kraft dprdedz an. Mit der Zentripetalbeschleunigung

Abmessungen eines Fluidteil- 7 ? = ¢ /¢ lautet damit die Gleichgewichtsbedingung

chens und radiale Druckkrifte )

dprdgdz = prdpdrdz >
.
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mit v = 1/ folgt daraus

2
vdp _ % (3.23)
dr r

Da fiir die Adiabate nach Gl. (1.5) vdp =dh ist, konnen die Gln. (3.22) und (3.23)
gleichgesetzt werden

cu2 _ de,
v v dr
Durch Trennung der Verinderlichen und Integration folgt
rc, =konst; c = % (3.24)

Das ist die Gleichung eines Potentialwirbels (Abschn. 1.3.3), der sich also im Spaltraum
zwischen den Schaufeln einer axialen Stromungsmaschine unter den eingangs genannten
Bedingungen ausbildet. Da die Konstante K aus der Berechnung des Mittelschnitts folgt,
ist die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit fiir jeden Durchmesser zu er-
mitteln. Mit der Umfangsgeschwindigkeit # = tnD lassen sich die Geschwindigkeits-
dreiecke fiir jeden Durchmesser berechnen.

Folgerungen. Aus dem Ergebnis dieser Betrachtung ergeben sich die folgenden Schliisse:

Die Schaufelwinkel sind tiber den Radius hin verinderlich, und die Schaufelprofile miissen
deshalb unterschiedlich gestaltet sein. Die Lauf- und in geringerem Maf3e auch die Leit-
schaufeln sind in sich verwunden.

Stufenarbeit. Da ¢, dem Durchmesser umgekehrt, u dagegen direkt proportional ist, bleibt
deren Produkt konstant. Aus Gl. (3.15) folgt dann, dass die Stufenarbeit in jedem Zylinder-
schnitt den gleichen Wert hat. Auch das Enthalpiegefille der Stufe ist vom Radius un-
abhiingig, jedenfalls dann, wenn ¢, = ¢,, was zumindest ungeféhr der Fall ist.

Reaktionsgrad. Die Aufteilung des Gefilles auf das Leit- und Laufgitter und damit der
Reaktionsgrad éndern sich auffallend mit dem Radius. Da ¢, wegen Gl. (3.24) mit wach-
sendem Radius abnimmt, ist der Differentialquotient dcu/dr negativ, und dh/dr nach
Gl. (3.22) positiv. Die Enthalpie nimmt also nach auflen hin zu. Wegen der groBen Um-
fangskomponente der Absolutgeschwindigkeit im Querschnitt 1 ist der Effekt dort grof3,
bei 0 und 2 dagegen gering oder gar nicht vorhanden, weil ¢,, und c,, klein oder gleich
null sind. Der Gefilleanteil des Leitgitters wird demnach mit wachsendem Radius kleiner,
der Reaktionsgrad nach auflen groBer und nach innen kleiner.

Ist der Reaktionsgrad im Mittelschnitt nicht grol genug, kann er am Schaufelfull negativ
werden. Das ist zu vermeiden, denn dann stromt das Fluid im Laufgitter gegen wachsenden
Druck, sodass Ablosungen der Grenzschicht und Totwassergebiete entstehen konnen.
Damit treten aber zusitzliche Verluste auf, und ein Teil des Stromungsquerschnitts wird
versperrt. Diese nachteiligen Folgen begriinden den Mindestreaktionsgrad, der auch bei
den Kammer-stufen vorgeschrieben wird (Abschn. 3.4.3).
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Beispiel 3.7. Aus dem Niederdruckteil einer Kondensationsturbine soll eine Einzelstufe berechnet
werden.

Gegeben sind:

Eintrittszustand p,=0,06MPa; h; =2631,00kl/kg; c,=89m/s
isentropes Enthalpiegefille ~ Ah = 65,00k)/kg

Massenstrom m =28,7kg/s

mittlerer Durchmesser D=1511m

Drehzahl n=501/s

Reaktionsgrad im Mittelschnitt r =0,5.

Losung. Zunéchst werden fiir den Mittelschnitt die Geschwindigkeitsdreiecke berechnet, die hier
symmetrisch sind.

Tabelle 3.10 Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke im
Mittelschnitt (Beispiel 3.7)

u, =u,=237m/s u=1nD
7=n"=092 geschitzt
e =w,=259mis | ¢, =7/ [(1-D2Ah+c]]
o =180°-5,=20" gewihlt
Cym = Wy, = 89M/5 €1 = €, Singy
€y, = Wy, =243 m/s N YA
Wiy = ~Cp, = 6m/s Yin=Cn~¥%
w,=c, =89m/s w, = ‘/clzm+w12u

Die Enthalpie am Expansionsendpunkt errechnet sich nach den Gln. (3.10) und (3.13) zu
h, = 2571,84kJ/kg. Damit liefert das Mollier-Programm v, = 3,9012m?/kg. Mit einem geschiitz-
ten 7, = 0,915 wird damit die Schaufellénge

po_ ™ 287kg/s'3,9012m%ke 0 og0m
> Dy, t, =1,511m-89m/s-0915 ’

Damit ist der Durchmesser am Innenrand des Stromungskanals D, = 1,221m und am Auflenrand
D, = 1,801 m. Innerhalb dieses Bereiches werden nun fiir fiinf verschiedene Durchmesser die Ge-
schwindigkeitsdreiecke nach dem Potentialwirbelgesetz (Gl. (3.24)) umgerechnet, wobei von den
Daten des Mittelschnitts ausgegangen wird. Durch Auflosen der Gln. 3.9 und 3.12 nach
Ahs’ bzw. Ahs” ist auch der Reaktionsgrad in den fiinf Zylinderschnitten zu berechnen

Ah//

s

Ah/+ b

r=
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Tabelle 3.11  Umrechnung auf andere Durchmesser (Beispiel 3.7)

D m | 1,221 | 1,366 | 1,511 | 1,656 | 1,801
e, | mvs | 301 | 269 | 243 [ 222 204 | =243m/s-1,511m/D
¢y | m/s 89 89 89 89 89 = 89m/s = konst
e, | mvs | 314 | 283 | 259 | 239 | 223 | =yepten
u m/s 192 | 214 | 237 | 260 282 | =237m/s-D/1,511m
Wi m/s 109 55 6 -38 -78 =Cp, U
w, | m/s | 141 | 105 89 97 18 | =yel+wl
c m/s 74| -66 -6 -5.,5 50 | =-6m/s+1,511m/D
2u
w,, | s 89 89 89 89 89 | =89my/s = konst
wy, | mis | -199 | 222 | 243 | 265 | -287 | =c,-u
w, | mys | 218 | 239 [ 259 | 280 300 | =ywirwh
2, . 165 | 183 | 20,1 | 21,8 | 23,6 | =arctan(c,/c,)
B, : 392 | 582 | 86,1 | 113,1 | 1312 | =arctan(c, /w,,)
B, ’ 1559 | 1582 [ 159.9 | 1614 | 162,8 | =180+ arctan(w, /w,)
2, : 94,8 | 94,2 | 939 | 93,5 | 932 | =180°+arctan(w, /c,)
An! | kikg | 49,62 | 39,57 | 32,50 | 27,08 | 23,07 | =i/ -cdH2
Ar!| xikg | 1589 | 25,53 [ 32,50 | 37.90 | 41,95 | =wiig-wh2
r 1 0,243 | 0,392 | 0,500 | 0,583 | 0,645 | =AR”/(AR/+AR]
Bild 3.33
Stufe mit verwundener Laufschaufel (Beispiel 3.7) \ r i F —
a) Winkel und Reaktionsgrad als Funktion des
Durchmessers ‘
b) Laufschaufel % T i ‘ ] I
180° h
W
I . : Il I } 08 L a
1 i I
120 | E /,L/To.e f f
L a2 | A= ]
1 LA ! fro.4 . l l
T 60°11 7 4 : | Y r T o
B! 0.2 ' s
a‘p T o ! I ! » ‘
ol ! : N : ;
0 12 1.6 16 m 18

a) 0—w b)
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In Bild 3.33 a sind die vier Winkel und der Reaktionsgrad {iber dem Durchmesser aufgetragen. Der
Winkel a;, der die Form der Leitschaufel kennzeichnet, dndert sich nur geringfiigig. Erheblich
dndert sich dagegen der Laufradeintrittswinkel B, und damit die Laufschaufelprofilform
(Bild 3.33 b). In der Néhe des Schaufelfules ergeben sich dicke, am Blattende dagegen schlanke
Profile. In giinstiger Ubereinstimmung mit den Erfordernissen der Festigkeit entsteht so eine
Schaufelform, die einem Korper gleicher Zugfestigkeit nahe kommt. Damit die Fliehkrifte keine
Biegemomente in die Schaufel einleiten, werden die Flachenschwerpunkte der Querschnitte auf eine
radiale Gerade gelegt.

3.4.6 Nassdampfstufen

Wird bei der Entspannung des Dampfes in der Turbine die Grenzkurve zum Nassdampf-
gebiet unterschritten, wie bei Kondensationsmaschinen, so entsteht zunichst ein unterkiihl-
ter Dampf, dessen Temperatur unter der zum Dampfdruck gehorigen Sittigungstemperatur
liegt. In diesem instabilen Zustand ist der Dampf noch rein gasformig, denn wegen des
Fehlens sogenannter Kondensationskerne bilden sich zunéchst keine Fliissigkeitstropfchen.
Bei einer bestimmten Unterkiihlung setzt jedoch eine spontane Kondensation ein, die so
rasch ablduft, dass man von einem Kondensationsstof3 spricht. Die Nebeltropfchen, die
sich dabei bilden, die Primirtropfchen, sind sehr klein. Auch bei der weiteren Expansion
wachsen sie durch die fortschreitende Kondensation kaum auf Durchmesser iiber etwa
0,2 um an.

Durch die Stromlinienkriimmung in der Beschaufelung wird ein Teil der Feuchtigkeit
auszentrifugiert und sammelt sich in Form eines Wasserfilms oder einzelner Wasser-
strahnen auf den Hohlseiten der Leit- und Laufschaufeln. Von deren Hinterkanten 16st sich
der Wasserfilm ab und bildet die groleren Sekundértropfen mit Durchmessern bis zu etwa
400 pm. Noch groBBere Wasserteilchen sind in der Turbinenstrémung nicht stabil, da sie
wieder zerstdubt werden.

Verluste. Durch die Anwesenheit der Primér- und Sekundértropfen entsteht eine Reihe
zusitzlicher Verluste.

Schleppverlust. Wegen ihrer um mehrere Zehnerpotenzen hoheren Dichte werden die
Wasserteilchen in den Schaufelgittern nicht annéhernd auf die Geschwindigkeiten be-
schleunigt, die der Dampf erreicht. Sie miissen von der umgebenden Dampfstromung
durch Reibung mitgeschleppt werden.

Bremsverlust. Da die langsamen Wasserteilchen hinter dem Dampf zuriickbleiben, treffen
sie auf die Vorderseite der Laufschaufeln und bremsen diese ab.

Zentrifugierverlust. Von den Laufschaufeln wird das Wasser nach auflen abgeschleudert,
die dazu erforderliche Arbeit geht der Energieumsetzung verloren.

Mengenverlust. Um die Wirkungen der Dampfnisse zu verringern, werden an der dufleren
Kanalbegrenzung, manchmal auch an den Leitschaufeln, Entwisserungsschlitze angeord-
net. So geht mit dem abgefiihrten Wasser auch ein Teil des Dampfes verloren.

Die gesamte Wirkungsgradminderung in einer Nassdampfstufe kann nur mit Schwierig-
keiten rechnerisch behandelt werden (s. [8]). IThre GroBenordnung liegt bei etwa 1 % je
Prozent Dampffeuchte.



3.4.6 Nassdampfstufen 125

Gy, Wiw

W. 28"
— . )
G, -~ Wip
Bild 3.34 Tropfenschlagerosion a) %\% b) ¢ o -

a) Schaufelschnitt
b) Eintrittsdreiecke mit den Geschwindigkeiten der gesunden Dampfstromung (Index D)
und der Wasserteilchen (Index W)

Materialverschleifl. Aufler der Wirkungsgradminderung hat die Anwesenheit fliissigen
Wassers noch eine andere nachteilige Wirkung. Die metallischen Werkstoffe konnen
angegriffen werden, wobei zwei unterschiedliche Mechanismen zu unterscheiden sind.

Tropfenschlagerosion kann an den Eintrittskanten der Laufschaufeln auftreten (Bild 3.34).
Im Nachlauf der Leitschaufeln, wo die Dampfgeschwindigkeit wegen des Grenzschichtein-
flusses kleiner ist als in der gesunden Stromung (Index D) werden die Wassertropfen
(Index W) nur méBig beschleunigt. Thre Relativgeschwindigkeit ist wegen der hohen
Umfangsgeschwindigkeit von Endstufenschaufeln dennoch grof. Beim Aufprall auf die
Laufschaufel kann es zu einem Materialabtrag kommen, und zwar dann, wenn die Tropfen
Durchmesser in der GroSenordnung von 50 bis 400 pm haben. Wesentlich kleinere
Tropfen sind harmlos und gréBere kommen nicht vor.

Entwdsserung. Bei erheblicher Gefidhrdung sind Gegenmafnahmen erforderlich. So
konnen Entwisserungsschlitze in der dufleren Kanalbegrenzung vorgesehen werden. Die
Schlitze liegen im Nachlauf der Laufschaufeln, damit sie das von diesen abgeschleuderte
Wasser erfassen. Wo Anzapfungen zur Speisewasservorwiarmung vorgesehen sind, werden
sie mit den Entwésserungen kombiniert.

Besonders wirkungsvoll kann der Wasserfilm direkt an der Leitschaufeloberfldche abge-
saugt werden. Dazu wird die hohle Leitschaufel mit Schlitzen versehen und ihr Inneres mit
dem Kondensator verbunden. Wegen der Kosten lohnt sich das nur in den letzten Stufen
besonders gefihrdeter Maschinen.

In Bild 3.35 sind die verschiedenen Arten der Entwisserung dargestellt. Da nur die
Sekundirfeuchte abgefiihrt werden kann, und diese auch nur teilweise, ist die Vermin-
derung der gesamten Feuchtigkeit gering, etwa 12 bis 15 %, sodass nach Bild 3.35 b mit
dem Dampfgehalt x folgt

(1-x,) = (0,85+0,88)(1 -x,,).

Hierbei kennzeichnet der Index O den Eintrittszustand der Stufe hinter der Entwésserung
und 2v den Austrittszustand der vorherigen Stufe. Aufler der Verringerung der Erosions-
schiden wirken sich die Entwisserungen giinstig auf die Verluste aus, weil die Minderung
der Bremsverluste die Mengenverluste iibersteigt.
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1 Entwisserung durch Anzapfung
2 Gehduseentwésserung
3 Leitschaufelentwisserung

o

%‘ AR
A '

E—
L

a) h)

Bild 3.35 Entwisserung
a) Wasserbahnen und MaBinahmen zur Wasserabscheidung (KWU)
b) Darstellung im 4,s-Diagramm

Weitere Mafsnahmen zur Minderung der Erosion haben das Ziel, die Bildung grof3er Was-
sertropfen von vornherein zu verhindern. Das gelingt durch optimal gestaltete Profile und
diinne Austrittskanten der Leitschaufeln, ferner durch ausreichend grofle Axialspalte
zwischen Leit- und Laufschaufeln, weil dadurch lange Beschleunigungs- und Zerstiu-
bungsstrecken fiir die groBen Wassertropfen gebildet werden. Schlielich wird die Wider-
standskraft der Laufschaufeln erhoht, indem sie im gefiahrdeten Bereich im dufleren Drittel
der Eintrittskanten ortlich gehértet oder durch aufgelotete Stellitkanten gepanzert werden.

Dampfgehalt. Mit Riicksicht auf die erosive Wirkung der Dampfnisse, aber auch wegen
der durch sie vermehrten Verluste, sollte im Expansionsendpunkt der Kondensations-
turbinen der Dampfgehalt x groBer oder mindestens gleich 0,85 sein.

Erosionskorrosion. Bei hoheren Driicken innerhalb des Nassdampfgebiets gibt es auch
einen Verschleil durch chemische Reaktion des Eisens. Bei konventionellen Turbinen
besteht keine Gefahr, weil ihre Expansionsverldufe das kritische Gebiet nicht beriihren.
Anders ist es dagegen bei den Sattdampfturbinen der Kernkraftwerke. Hier sind die
Bauteile der Hochdruckteilturbinen, der Uberstrom- und Anzapfleitungen sowie der
Wasserabscheider gefihrdet. Man mindert oder vermeidet Schiden an diesen Teilen durch
den Einsatz chromlegierter Stihle.

3.4.7 Gitterwirkungsgrade

In Abschn. 3.4.2 wurden die zur Berechnung der Geschwindigkeiten benotigten Wirkungs-
grade 7/ und 7" in den Gleichungen (3.9) und 3.12) als gegeben angenommen. Sie
konnen aus der Grenzschicht und der Nachlaufstromung theoretisch berechnet werden oder
in Gitterwindkanilen experimentell untersucht werden. Auf die Praxis direkt libertragbare
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Ergebnisse liefern Messungen an Versuchsturbinen, die allein eine ausreichende Modell-
dhnlichkeit erméglichen.

In [8] sind Unterlagen angegeben, die eine systematische Auswertung rechnerischer und
experimenteller Ergebnisse darstellen, und mit denen sich die Gitterwirkungsgrade recht
genau abschétzen lassen. Im Folgenden wird eine vereinfachte Zusammenfassung gegeben,
bei der fiir 7 und 5/ einfach p geschrieben ist, da fiir die Leit- und Laufgitter die
gleichen Unterlagen gelten.

Statt der Wirkungsgrade # werden die Verluste ¢"=1-# untersucht und in mehrere
einzelne Bestandteile zerlegt.

=1-n=(+ Geat G216 + AL (3.25)

Profilverlust {i,. Durch die Umlenkung im Gitter, durch Reibung an den Schaufeloberfla-
chen und durch Wirbelablosungen an den endlich dicken Austrittskanten entsteht ein von
der Profilform abhingiger Verlust. In Bild 3.36 aist ¢}, fiir Beschleunigungsgitter, wie sie
in jedem Fall die Leitschaufeln und bei Reaktionsstufen auch die Laufschaufeln bilden,
und in Bild 3.36 b fiir Umlenkgitter, also die Laufgitter der Gleichdruckstufen und die
Umlenkgitter der Curtis-Stufen in Abhingigkeit vom Austrittswinkel @; bzw. £, und von
der Profilsehnenlinge angegeben. Die Werte gelten unter der Voraussetzung, dass ein
giinstiges Teilungsverhéltnis #/s eingehalten ist, das gestrichelt eingetragen ist.

Die Angaben gelten im Unterschallbereich bis zu einer Machzahl von etwa 0,8. Im schall-
nahen Bereich tritt eine geringfiigige Verbesserung ein, bei Machzahlen iiber 1,2 nehmen
die Verluste dagegen erheblich zu.

Restverlust ¢, .. Durch Stérungen der Stromung in den Randzonen an den Schaufelfiien
und -spitzen entsteht ein weiterer Verlust. Er kann aus dem in Bild 3.36 angegebenen
dimensionslosen Ausdruck ¢%.. //s bei bekannter Linge der Schaufel und der Profilsehne
berechnet werden.

Zusatzverlust ¢,. Wenn die Stromung axiale Spaltraume mit freien Strahlgrenzen iiber-
queren muss, wie bei Deckbandbeschaufelungen, entsteht ein zusétzlicher Verlust. Er wird
mit den Beziehungen von Bild 3.37 a fiir Leit- und Laufgitter folgendermaf3en abgeschétzt.

/_ 0,050,06 () (Wavp
g L2006 (%) (72

/0,05+0,06 %\, €1
&= Twl (1—1) (;2)2 (3.26)

Durch den Index v ist angegeben, dass die Werte der vorangehenden Stufe einzusetzen
sind.

Ficherverlust ¢;. Korrekterweise miissten die Verluste nicht nur im Mittelschnitt sondern
fiir verschiedene Radien bestimmt und durch Integration iiber die Schaufellinge Mittel-
werte gebildet werden. Tut man dies nicht, so sind die fiir den Mittelschnitt gerechneten
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Bild 3.36 Profil und Restverluste ¢, und ¢, in Abhingigkeit vom Austrittswinkel a; (Leitgitter)
bzw. B, (Laufgitter) und von der Profilsehnenldnge s unter der Voraussetzung giinstiger
Teilungsverhiltnisse #/s (gestrichelt). Nach Unterlagen in [8]

a) Beschleunigungsgitter b) Umlenkgitter

Werte mit dem Ficherverlust zu korrigieren. Mit der Schaufelléinge [ und dem mittleren
Durchmesser D, gilt fiir unverwundene Schaufeln

6= % (DL)Z- (3.27)

m
Da der Ficherverlust bei groer Schaufellidnge betrichtlich wiirde, sollen unverwundene
Schaufeln nur bis zu //D_ =0,15+0,2 verwendet werden. Wenn hohe Wirkungsgrade
angestrebt werden, miissen aber auch kiirzere Schaufeln verwunden werden, fiir die dann
kein Fécherverlust zu beriicksichtigen ist.

Korrekturen fiir Beschaufelungen mit Dimpfungsdrihten und mit Zuschirfungen
A¢. Zur Vermeidung oder Dampfung von Schaufelschwingungen werden frei endende
Schaufeln gelegentlich mit Dampfungsdrihten versehen. Der dadurch verursachte zusitzli-
che Verlust betridgt mit den Bezeichnungen von Bild 3.37 b
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§
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s,
7‘77797‘/

a) c)

Bild 3.37 Einfliisse auf die Gitterverluste

a) Deckbandbeschaufelung
b) Dampfungsdraht
¢) Zuschirfungen

. 2a(lp Dsd
A =8, sin? 2(—)2%.
b Dg-Dy

Dabei ist der Widerstandbeiwert fiir einen runden Draht (w =1,2.

(3.28)

Um Folgeschidden beim Anstreifen zu vermeiden, werden frei endende Schaufeln zu-
geschirft. Entweder geschieht das einseitig, und zwar so, dass das Profil auf der konvexen
Seite erhalten bleibt, oder in Form der Kronenzuschirfung, bei der durch elektroerosive
Bearbeitung die Stirnfldche des Schaufelblattes ausgetieft wird, sodass lings der Profilbe-
randung nur ein schmaler Grat stehen bleibt (Bild 3.37 ¢). Wahrend im letzten Fall kein
zusitzlicher Verlust entsteht, weil das Schaufelprofil unangetastet bleibt, betrdgt bei
einseitiger Zuschirfung die Korrektur

!
Ag=02 (7) (3.29)

Beispiel 3.8. Fiir die Kammerstufe des Beispiels 3.5 sind die dort gesch%itzten Gitterwirkungsgrade
nachzurechnen. Die Profilsehnenlidnge der Leitschaufeln soll mit s’ = 70mm und der Laufschaufeln
mit s =25mm gegeben sein. Ferner wird vorausgesetzt, dass der betrachteten Stufe eine ihnli-
che Kammerstufe mit den gleichen Geschwindigkeitsdreiecken vorausgeht, bei der die Laufschaufel-
hohe [, = 25mm ist. Die axialen Spalte sind mit &,; = J,,, = 3mm gegeben.

Losung. Mit @, =15° und s =70mm ist nach Bild 3.36 a

¢, = 0,044
und mit /; =31,6mm
¢ =0,028—10™™__ 062,
31,6 mm
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Mit B, =160 w,, =403,1m/s, ¢, = 668,1m/s folgt aus Gl. (3.26)

0,055 ( 3mm )(403,1m/S)2 - 0.007
sin160 °'25mm’ 668,1m/s ’

z

und aus GL (3.27) mit D_ =1910mm

1/,31,6mm
= (==2——F=0,00009.
(f 3 (1910mm)2

Der Ficherverlust ist demnach vernachléssigbar, und es ist
¢ = (ot Chea* Gy = 0,044 40,062 +0,007 = 0,133; 7/ =1-¢"=0,867.
In entsprechender Weise wird fiir das Laufgitter berechnet

¢y =0,108

25mm

/
= 0,132 = 0,077

43 mm
¢ _ 0,055 ( 3mm )(668,1m/S)2=0

7= — ,055
sin15° 31,6 mm’ 403,1m/s

¢ =)+ Gy + ¢y = 0,108+0,077 +0,055 = 0,240; 7/ =1-¢" =0,760.

Mit diesen Wirkungsgraden ist das Beispiel 3.5 noch zu korrigieren.
Mit den Teilungsverhéltnissen nach Bild 3.36 folgt fiir die Schaufelzahlen von Leit- und Laufrad

Tabelle 3.12 Schaufelzahlen (zu Beispiel 3.8)

Leitrad Laufrad

t/s 0,73 0,62 Bild 3.36
t mm | 51,1 15,5 t=s(t/s)
z 117 387 z=mD/t

3.4.8 Weitere Stufenverluste

AufBer den direkt in der Beschaufelung entstehenden Verlusten, die durch die Gitterwir-
kungsgrade bzw. den daraus folgenden aerodynamischen Wirkungsgrad (Abschn. 3.4.2)
erfasst werden, gibt es noch die folgenden Verluste.

Spaltverlust. Wie bei jeder Stromungsmaschine miissen zwischen den umlaufenden und
den feststehenden Teilen hinreichend grofle Spalte vorhanden sein, durch die ein Teil des
Dampfes stromt, ohne in der Beschaufelung Arbeit zu leisten.
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Sind n’zslp und ms/; die Spaltmengenstrome im Leit- und Laufschaufelspalt, so betriigt die
um den Spaltverlust verringerte Stufenleistung

P,-P

AN/
Veﬂsp=(m—m —mSP)Ya

s
und der spezifische Spaltverlust

P ./ oy "
V.. . M. B
verlsp " 1 a°

Durch den Ansatz Ah, = AR = (g‘lsp + g‘g)) Ah,

wird der Spaltverlust auf das isentrope Enthalpiegefille der Stufe bezogen. Die dadurch
definierte Grofe heifit Spaltverlustbeiwert. Durch Vergleich der beiden letzten Glei-
chungen folgt

./ ./
_ g, Y, g’zmsp Y,
P m Ah, T m Ah
Fiir die Massenstrome gilt der Kontinuitétssatz, und damit folgt
Dos ] !
{, ) cspsma'spAsp Y, o Asp
p

. - sp -,
¢,sina; A, Ah, sing, 4,

s ! 1 /"
) Wesinfody Y, A (3:30)
P w,sinf, 4, Ah, T sinf A, '

In den Koeffizienten Ks/ und K sind einige GrofBen, insbesondere die schwer zu be-
stimmenden Geschwindigkeiten der Spaltstrome cs;und ws/; und deren Winkel a';pund ,B/s;
zusammengefasst. Diese Koeffizienten sind experimentell durch Wirkungsgradmessungen
mit verdanderlichen Spaltweiten ermittelt worden. Sie kdnnen fiir frei endende Schaufeln in
Abhingigkeit vom Umlenkwinkel der Schaufeln Aa bzw. Ap aus Bild 3.38 a entnom-
men werden. Bei Deckbandbeschaufelungen ist der Spaltverlust von der Anzahl der
Dichtungsspitzen z’ bzw. z// abhingig und zwar nach Abschn. 3.5.4 der Wurzel aus z
umgekehrt proportional. Im Diagramm (Bild 3.38 b) ist deshalb das Produkt KSP\/E
aufgetragen.

Deckbdnder und Ddampfungsdrihte. Beschaufelungen mit Deckbéindern sind weit besser
gegen Spaltverluste abzudichten und werden deshalb bevorzugt angewendet. Die Deck-
bander bestehen aus einzelnen Deckplatten, die mit den Schaufeln in einem Stiick gefrést
(Bild 3.39) und nach dem Einbau in den Liufer gemeinsam abgedreht werden. Die
Schwerpunkte von Schaufelfu3, Schaufelblatt und Deckplatte miissen auf einer radialen
Geraden liegen, damit durch die Fliehkrifte keine Biegemomente entstehen. Der Vorteil
der Deckbandbeschaufelung liegt auBer in der Verminderung der Spaltverluste darin, dass
Schaufelschwingungen nahezu vollstindig vermieden werden.

Da die Masse einer Deckplatte die Fliehkraftbelastung der Schaufel vergroBert, konnen die
langen Endstufenschaufeln nur frei endend ausgefiihrt werden. Wegen der groBen Stro-
mungsquerschnitte, die in Gl. (3.30) im Nenner stehen, sind die Spaltverluste hier ohnehin
klein. Zur Dampfung der Schaufelschwingungen werden bei diesen Schaufeln gegebenen-
falls Dampfungsdrihte (Bild 3.37 b) vorgesehen.
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Bild 3.38 Spaltverlustkoeffizienten (nach [12])
a) Frei endende Schaufeln. K in Abhingigkeit vom Umlenkwinkel Aa bzw. A

b) Deckbandbeschaufelungem. \/_ K, in Abhingigkeit von 2Ah /c1 bzw. 2Ah, ///
mit z = Anzahl der Dichtspitzen

Bild 3.39
L A— 3 Laufschaufel mit Deckplatte (AEG-Kanis)
I 1 Deckplatte

2 Schaufelblatt
\% 3 Schaufelfub

Spaltquerschnitte. Die Ringflachen As;und As/; in GI. (3.30) errechnen sich zu
A,=1D dsp.

Dabeiist D_ der Durchmesser am Spaltund &_ die radiale Spaltweite, die aus Griinden
der Betriebsicherheit ausreichend grof} sein muss. Als Anhalt dient

D L
>—2 +0,2mm; 6 >04—2 | (3.31)
® 1000 1000



3.4.8 Weitere Stufenverluste 133

wo L_ den Abstand vom nichstgelegenen Lager des Rotors bedeutet. Der jeweils grofiere
Wert der beiden Bedingungen ist einzuhalten.

Radreibungsverluste. Nach GI. (1.60) wird die Leistung, die durch die Reibung der
Rotorfldachen, insbesondere der grolen Radseitenflichen der Kammerturbinen im umge-
benden Fluid entsteht, der Fluiddichte, der dritten Potenz der Drehzahl und der fiinften
Potenz des Scheibendurchmessers proportional sein. Daraus ergibt sich der Ansatz

n 3D}51

v

Pver]R = kR

Hier ist Dy der Scheiben- bzw. der Nabendurchmesser der Beschaufelung und v der
Mittelwert der spezifischen Volumina vor bzw. hinter dem Laufrad. Fiir den Koeffizienten
ky gilt nach [12]

2

ke = 0,37(’11);q

“yo2, (3.32)

Dabei ist v die kinematische Zihigkeit des Dampfes (Tabelle 9.4 und 9.5). Der Klammer-
ausdruck ist die mit dem Durchmesser Dy und der Umfangsgeschwindigkeit der Scheibe
uy = TnDy gebildete Reynoldszahl.

Indem mit Ah, . = P, o/ ein spezifischer Radreibungsverlust eingefiihrt wird und auf
die isentrope Enthalpiedifferenz der Stufe bezogen wird, entsteht der dimensionslose

Ausdruck fiir den Radreibungsverlust.

5
Ahr : Preir ~k n*Dy

Ak, mAh, RumvAh

4 = (3.33)

Ventilationsverlust. Bei teilbeaufschlagten Gleichdruckturbinen wirken die Laufschaufeln
im nicht beaufschlagten Teil des Umfangs dhnlich wie die Fliigel eines Ventilators, da sie
notwendigerweise im dampferfiillten Raum umlaufen miissen. Die entsprechende Forder-
leistung bildet den Ventilationsverlust.

Da die Ventilationsleistung der Dichte, der dritten Potenz der Umfangsgeschwindigkeit
(m nD2)3 und dem nicht beaufschlagten Teil des Ringquerschnitts (1 - &)n.D,l, propor-
tional sein wird, ergibt sich mit dem Koeffizienten k,, der Ansatz

n3D24l2

A%

Py = ky(1-9)

Hier ist D, der mittlere Beschaufelungsdurchmesser, [, die Linge der Schaufel und v das

spezifische Volumen im Laufschaufelbereich.

Der dimensionslose Ventilationsverlust ist

(3.34)
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Der Koeffizient k,, (Tabelle 3.13) ist davon abhéngig, ob der nicht beaufschlagte Teil des
Laufschaufelkranzes frei oder durch einen Ring abgedeckt ist (Bild 3.40), wodurch die
Ventilationsverluste gemindert werden. In der Tabelle ist auch der Riickwirtslauf bertick-
sichtigt, der bei den Riickwirtsturbinen der Schiffsantriebe bei Vorwirtsfahrt vorkommt
(Abschn. 3.3.4).

Tabelle 3.13  Ventilationskoeffizient

N

frei eingehiillt (/D <1/8) v s

VOrwirts k, =1,95+251/d ky = 0,92 +54(1/8 - l/d)*

riickwiirts | ky = 43 -633(Ud)® | ky = 0,97 + 146(1/8 - l/dy*

Bild 3.40

Durch einen Ring zur Verminderung des Ventilationsverlustes
abgedeckte Laufschaufel

Bei Curtis-Stufen ist ky, bei freien Schaufelkréinzen mit der Wurzel aus der Zahl der
Laufradkrinze zu multiplizieren, wihrend bei Abdeckung einfach die Summe der ein-
zelnen Ventilationsleistungen zu nehmen ist.

Teilbeaufschlagung ist bei thermischen Stromungsmaschinen wegen des Ventilations-
verlustes nur ein Notbehelf, um unzuléssig kurze Schaufeln zu vermeiden. Vergleicht man
eine teilbeaufschlagte Dampfturbine mit einer Pelton-Wasserturbine, die grundsitzlich
teilbeaufschlagt ist (Abschn. 2.3.1), so liegt ein wesentlicher Unterschied darin, dass bei
der Wasserturbine der nicht beaufschlagte Teil nicht im Arbeitsfluid, sondern in Luft,
einem Fluid wesentlich geringerer Dichte umlduft. Die Ventilationsverluste sind deshalb
gering, und die Teilbeaufschlagung ist in diesem Fall kein Notbehelf sondern ein ,legiti-
mes” Mittel des Konstrukteurs.

Im Dampfturbinenbau wird die Teilbeaufschlagung nur bei Kleinturbinen, bei denen der
Wirkungsgrad weniger wichtig ist, und bei den Regelstufen mittelgroler Turbinen, bei
denen die partielle Beaufschlagung fiir die Funktion unerlésslich ist, angewendet. Bei
mehrstufigen Maschinen wird der Verlust der ersten Stufe auch zum Teil durch den
Riickgewinn (Abschn. 3.5.1) ausgeglichen.

Bei Gromaschinen setzen die dann auftretenden sehr hohen Wechselbeanspruchungen der
Laufschaufeln des Regelrades der Anwendung der Teilbeaufschlagung eine natiirliche
Grenze.

Nassdampfverluste. Unter Verzicht auf eine exakte Berechnung wird hier eine Abschiit-
zung gegeben, und fiir eine vollstindig im Nassdampfgebiet arbeitende Stufe folgender
Ansatz benutzt

PverlN = kNm Ahs (1 - xo;x2)’

worin der Koeffizient ky etwa gleich eins ist. Der Klammerausdruck kennzeichnet den
Mittelwert aus der Dampffeuchte am Ein-und Austritt der Stufe.
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Bei einer Stufe, die nur teilweise im Nassdampfgebiet arbeitet, ist nur das unterhalb der
Wilson-Linie gelegene Teilgefille einzusetzen. Die Wilson-Linie ist eine Kurve im
h,s-Diagramm, bei deren Unterschreiten nach anfanglicher Unterkiihlung die Kondensation
einsetzt. Fiir die hier beabsichtigte Ndherung kann jedoch die Wilson-Linie durch die
Grenzkurve ersetzt werden (Bild 3.41). Damit und mit x,= 1 ergibt sich

1—x2)

PverlN=an.1AsN(# :

Wie bei den anderen Verlusten wird auf das isentrope Stufen-
gefille bezogen, also

Ahey _ Prean Yot X,
- verl - ver - 1 _
N A 1 Ah, bl 2 )
Ah, 1-x
bzw. VS (Tz) (3.35)

Bild 3.41
h.s-Diagramm einer teilweise im
Nassdampfgebiet arbeitenden Stufe

Innere Stufenarbeit und innerer Wirkungsgrad. Die jetzt vollstindig behandelten
Stufenverluste, einschlieBlich der Beschaufelungsverluste (Abschn. 3.4.2) haben die
Eigenschaft gemeinsam, dass die ,,verlorene” Energie vom Arbeitsfluid aufgenommen
wird, dessen Enthalpie sich um den genau entsprechenden Betrag erhoht. Man nennt sie
innere Verluste. Die Enthalpie am Stufenende ist

hy=h,+ZAh_,=h,+ Ahs(;'sp +{pt iyt éy) =h,+AR X(. (3.36)
Die Beschaufelungsverluste sind bereits in A, enthalten (Gl. (3.10) und GI. (3.13)).
Die innere Stufenarbeit (Bild 3.42) ist

Y=Y -Ah X (3.37)

Innerer Wirkungsgrad. Analog zum aerodynamischen (Gl. (3.16) bis Gl. (3.18)) werden
innere Stufenwirkungsgrade definiert

Ry=—"=—"2=p -3¢ (338)
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Y, Ah,
M= 5 ¢ (339)
Ah +(cy-c,)2 Ah +(cy-c,)2
Y, Ah

o= —— = - —— (. (3.40)
Ah +cy/2 Ah +cy/2

Weil ¢, und ¢, ungeféhr gleich sind, ist der Bruch
Ah /[Ah+(c, - 022 )/2] nur wenig von 1 verschieden,
und es bedeutet keinen nennenswerten Fehler, ein-
fach n, = n, - £ { zu setzen. Bei n; ist die Abwei-
chung durch die entsprechende Vereinfachung zwar
etwas grofBer, sie ist aber wegen der Unsicherheit
der ¢-Werte ebenfalls gerechtfertigt, sodass

M=0,-28 Np=Mzg-2¢. (341)

Bild 3.42
Innere Stufenarbeit im A, s-Diagramm

Beispiel 3.9. In Fortsetzung des Beispiels 3.5 sollen die inneren Wirkungsgrade je einer Stufe der
Kammer-und der Trommelbauart, beide mit Deckbandbeschaufelungen berechnet werden.

Aus dem Beispiel 3.5 und aus der Entwurfszeichnung sind die folgenden Daten bekannt (Tabel-
le 3.14).

Tabelle 3.14 zu Beispiel 3.9

Kammerstufe Trommelstufe
n 1/s 50 50
1 kg/s 120 120
Ah, kl/kg 270 162
Ah. kJ/kg 243 81
Ah” kl/kg 27 81
e m/s 6681 393,5
2, ° 15 20
w, m/s 403,2 408,0
B, ° 160 160
v m'/g 0,240 0,150
v, m'/kg 0,271 0,188
D =D, m 1,910 1,910
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Tabelle 3.14 Fortsetzung

137

Kammerstufe Trommelstufe
A m 0,0308 0,0242
L, m 0,0412 0,0292
n, 1 0,828 0,884
Ds;,/ m 0,450 1,868
D, m 1,970 1,958
D, m 1,867 1,880
& mm 0.8 1.5
525 mm 1,5 1,5
z/ 1 5 3
z” 1 3 3
Tabelle 3.15 zu Beispiel 3.9
1. Spaltverlust
Kammerstufe Trommelstufe
4, m? 1,131-10° 7,04-10° nD, 6,
4, m? 0,1848 0,1452 nD,l,
2Ah/lc} 1 1,09 1,05
K| 0.69 0.69 Bild 3.38 b
K, 1 0.31 0.40
o 1 0,007 0,057 Gl. (3.30)
Ay m? 9,28-10° 92310 | =D, &,
4, m? 0,247 0,175 nD,l,
200wl 1 0,332 0,984
Ko\z" 1 0,40 0,69 Bild 3.38 b
K, 1 0,23 0,40
{o 1 0,024 0,061 Gl. (3.30)
Tabelle 3.15 Fortsetzung
2. Radreibung
Kammerstufe Trommelstufe
v m?s 5,5:10°° Bild 9.1
ke 1 9,3:107 Gl. (3.32)
v m3kg 0,258 (v, +v,)2
G 1 0,003 Gl. (3.33)
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Tabelle 3.15 Fortsetzung
3. Innerer Wirkungsgrad

Kammerstufe Trommelstufe
/
Vg 1 0,034 0,118 ot Gt Cx
7, 1 0,794 0,760 7,-Z¢

3.5 Auslegung mehrstufiger Turbinen

3.5.1 Riickgewinn

Der innere Wirkungsgrad einer aus mehreren Einzelstufen bestehenden Turbine ist besser
als der Mittelwert der inneren Wirkungsgrade nach Abschn. 3.4.8.

S & Bild 3.43
& = Wiirmeriickgewinn
T = y T a) Expansion in zwei
*o Stufen
h 3 h b) Expansion bei
differentiell kleiner
Druckdifferenz
a) 5 — b

Zweistufige Turbine. Aus dem h,s-Diagramm (Bild 3.43 a) lassen sich die isentropen
inneren Wirkungsgrade beider Stufen ablesen

Ah;, d Ahy,
. =—— un oy = —.
7781 1 Ahsl ,7512 Ahs2
Der innere Wirkungsgrad der Gesamtturbine ist
Ahiges _ Ahil-'-AhiZ

(3.42)

sges

Moz " An_ A

Nun ist die Summe der beiden isentropen Stufengefille Ah;, und Ah,, etwas groBer als
das isentrope Gesamtgefille A,

Ah +Ah, > Ah

iges”
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Anders ausgedriickt: Infolge der Verluste der ersten Stufe steht der zweiten Stufe ein etwas
groBeres isentropes Enthalpiegefille zur Verfiigung als bei einer verlustlosen Expansion in
der ersten Stufe.

Ah,> Ah.
Ein Teil der Verluste der ersten Stufe wird also bei der nachfolgenden Expansion ,,zuriick-

gewonnen*‘.

Zur rechnerischen Beriicksichtigung wird eine Riickgewinnziffer f eingefiihrt. Es gilt

A+ Ah, = (1+f)Ah

sges

und mit GI. (3.42)

Ah Ah ﬂsﬂ Ah ﬂsi2 Ahs2

Meges = (1 f)iAh_( ") h1 Ah,,

hierbei ist nsi der gewichtete Mittelwert der inneren Stufenwirkungsgrade.

=(1+Hn;, (43

Polytrope Zustandsinderung. Diese Uberlegungen lassen sich auf beliebig vielstufige
Turbinen iibertragen. Fiir die thermodynamische Berechnung ist aber eine gedachte
Expansion in unendlich vielen Stufen besonders einfach. Die Riickgewinnziffer ndhert sich
dann dem Grenzwert f und der innere Stufenwirkungsgrad dem polytropen Wirkungs-
grad 7,. Fiir die Expansion um ein differentiell kleines dp kann namlich die polytrope
Zustandsdnderung zugrundegelegt werden.

Polytroper Wirkungsgrad. Aus der Polytropengleichung

— = konst
p n
folgt durch Logarithmieren und Differenzieren
dr _n-1dp
T n p
Damit errechnet sich das Gefille di Bild (3.42 b)
dh = c, dT = ¢, Tr-1 dp
p nm
und entsprechend bei isentroper Expansion um das gleiche differentiell kleine dp
dh=c, LE Ly
*p «
Hiermit ergibt sich der polytrope Wirkungsgrad

h _x@m-1)

_ Ah , 344
T An n(x-1) G4
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womit der Zusammenhang zwischen den drei Groflen k, » und 7 hergestellt ist.

Riickgewinnziffer. Ausgehend vom 1. Hauptsatz in der Form Tds = dk-vdp ergibt sich
mit ds =0 das isentrope Enthalpiegefille

dh =vdp.

Mit Gl. (3.44) und durch Einsetzen des spezifischen Volumens aus der Polytropenglei-
chung pv” =p,v," folgt das Enthalpiedifferential

dh = n,v,p,"p " dp.
Die Integration ergibt

hy P
fdh = ﬂpplvlpll/n fp _l/ndp
h, Py

2

n-1
P,
b=y = oy —2[1-(22) 7 .
17 M = 1P, — (pl)
Fiir die isentrope Expansion gilt entsprechend mit m, = lund n=«x«
x-1
P2 T e
By by =pyyy,—[1-(2) < |,
171 = Py I <p1)
Damit wird der innere Wirkungsgrad der Gesamtexpansion
x-1
7. = hi-h, _ n(x-1) 1—(p2/p1) i
S p-h, P x(@m-1) n-t’
1—(p2/p1) !

Nach GI. (3.43) ist aber auch

Nsiges = (1 +12) 1,
Durch Gleichsetzen ergibt sich unter Benutzung von Gl. (3.44)

(3.45)

Beispiel 3.10. In einer Kondensationsturbine expandiert Dampf von p,=6MPa auf
p,=0,004MPa. Welcher Riickgewinnfaktor (1+f,) und welcher innere Wirkungsgrad sind zu
erwarten, wenn folgende vereinfachende Annahmen getroffen werden?

Die Turbine hat sehr viele (fast unendlich viele) Stufen, die alle den gleichen inneren Wirkungsgrad
1, = 0,76 haben. Der Isentropenexponent ist mit x = 1,322 im ganzen Bereich konstant.
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Losung.
k-1 _0322 _ 0,2436
K 1,322
P, _ 0,004 MPa 1

p,  6MPa 1500

1 1-(1/1500)°7 024

= - 1,1737
0,76 1 -(1/1500)%2%6

ﬂiges =( +fe.,) ﬂp =1,1737-0,76 = 0,892.

3.5.2 Stufeneinteilung

Eine mehrstufige Turbine kann nicht aus gleichartigen Stufen aufgebaut werden, da die
Stromungsquerschnitte wegen des Anwachsens der Volumina gré3er werden miissen. Man
kann jedoch Stufen vorsehen, die sich bei gleichen oder dhnlichen Schaufelprofilen durch
die Lange der Schaufeln unterscheiden.

Stufengruppen. Nur in Ausnahmefillen gelingt es, eine ganze Turbine so einfach auszule-
gen. Normalerweise ist die Volumenzunahme so grof}, dass die Maschine in mehrere
Gruppen von Stufen der beschriebenen Art unterteilt werden muss. Eine solche Stufen-
gruppe kann etwa durch zwei Anzapfungen begrenzt sein. Sehr oft wird die erste Stufe als
eine Gruppe fiir sich behandelt, insbesondere dann, wenn sie als Regelstufe ausgebildet ist
(Abschn. 3.5.6).

Auslegungsdiagramm. Innerhalb einer Stufengruppe haben die Beschaufelungen dhnliche
Profile aber unterschiedliche Lingen. Die Durchflusszahlen nach Gl. (3.19), die den
Volumenstrom charakterisieren, @ndern sich dann erheblich. Eine solche Beschaufelung
wird nun nach Abschn. 3.4 durchgerechnet und insbesondere der innere Stufenwirkungs-
grad fiir verschiedene Werte der Durchflusszahl ermittelt und in einem Diagramm iiber ¢
aufgetragen. Bei kleinen und, falls die Schaufeln unverwunden ausgefiihrt werden, auch
bei groBen Werten von ¢ fallen die Wirkungsgrade stark ab. Bei kurzen Schaufeln, die
kleinen Durchflusszahlen entsprechen, wachsen die Rest- und Zusatzverluste sowie die
Spaltverluste an, weil die Randzonen und die Spaltquerschnitte im Vergleich zur gesunden
Stromung an Einfluss gewinnen. Bei grolen Durchflusszahlen und damit langen Schaufeln
sind es die Ficherverluste, die immer fiihlbarer werden. Beiden Einfliissen 1dsst sich in
begrenztem Umfang entgegenwirken, indem fiir kleine Durchflusszahlen kleine Winkel &,
und (180 °-B,) und umgekehrt grofe Winkel fiir groe Durchflusszahlen vorgesehen
werden. Mit grolen Winkeln wachsen ndmlich auch die Meridiangeschwindigkeiten und
die Schaufeln konnen kiirzer bleiben.

In Bild 3.44 sind Beispiele der Abhingigkeit des Wirkungsgrades von der Durchflusszahl
wiedergegeben. Es zeigt sich, dass die Uberdruckstufe (r = 0,5) im Bereich mittlerer und
groBBer Durchflusszahlen der Gleichdruckstufe etwas iiberlegen ist, dass aber die kleinen
Durchflusszahlen nur mit teilbeaufschlagten Gleichdruckstufen ausfiihrbar sind. Obgleich
das Diagramm keinen allgemeingiiltigen sondern nur beispielhaften Charakter hat, kann
es als Hilfsmittel fiir die Auslegung einer Stufengruppe benutzt werden, solange keine
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genaueren Unterlagen vorliegen. Einen eindeutigen Zusammenhang zwischen dem Wir-
kungsgrad und der Durchflusszahl gibt es jedoch nicht, denn die Wirkungsgrade hingen
auBer von den dimensionslosen Kenngroflen auch von den Stufenabmessungen und von
konstruktiven Einzelheiten ab.

10
09 0D ]
{0 - )
/ "\\ 3
08 - / A
A i‘" )

M
’ 0s / / // Bild 3.44

Auslegungsdiagramm
0L innerer Wirkungsgrad in Abhén-
0005 001 002 005 01 02 05 1 gigkeit von der Durchflusszahl
14

Stufendurchmesser. Fiir die Auslegung einer Stufengruppe (Bild 3.45) konnen der Ein-
trittszustand @ und der Gegendruck p  als bekannt vorausgesetzt werden. Mit einem
geschitzten inneren Wirkungsgrad der Stufengruppe ldsst sich auch der Diagrammpunkt @
festlegen. Aulerdem ist der Massenstrom und hiufig auch die Drehzahl vorgegeben.

Bild 3.45
Stufengruppe

a) schematischer Langsschnitt
b) h,s-Diagramm

Aus der Definitionsgleichung der Durchflusszahl (GI. (3.19)) ist der Austrittsdurchmesser
einer Stufe zu berechnen, wenn v, und ¢ gegeben sind.

dmv,
_3 2
D, =

’n @
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Da in den Zustandspunkten & und ® (Bild 3.45 b) die spezifischen Volumina bekannt
sind, miissen nur noch geeignete Werte der Durchflusszahl angenommen werden, um die
Austrittsdurchmesser der o- und der w-Stufe festzulegen. Die w-Stufe ist die letzte
Stufe der Gruppe, wihrend die «-Stufe eine nur gedachte, der Gruppe vorausgehende
Stufe ist, da ja der Zustand ¢ fiir den Austritt der a-Stufe, zugleich aber fiir den Eintritt
in die Stufengruppe gilt.

Durch die Wahl der Durchflusszahlen @, und @, lasst sich ein Entwurf so variieren, dass
die ganze Stufengruppe im giinstigen Bereich, etwa nach Bild 3.44 liegt. AuSerdem ist es
moglich, die Nabendurchmesser aller Stufen gleich zu machen, was oft gewiinscht wird.
SchlieBlich soll das Verhiltnis [,/D,, bei nicht allzu groBen Volumenstrémen unterhalb der

Grenze bleiben, die Verwundené Sghaufeln erfordert.

Stufenzahl. Wenn die Durchmesser der & -und der w- Stufe festliegen, kann die Stufen-
zahl berechnet werden, wozu die folgende Uberlegung dient. Aus der Definition der
Druckzahl nach Gl. (3.20) folgt das Enthalpiegefille der j-ten Stufe

°n2D,
Ah, = ¢,ju22_/2 _¥imn Dy

iiber alle Stufen summiert ergibt das unter Beriicksichtigung des Riickgewinns

_ m2n? 5
sges

2
(1+f)Ah ¥.D).
Oder mit ¢ als mittlerer Druckzahl, (D22u+D220)/2 als Mittelwert der Durchmesserqua-
drate und z als Anzahl der Stufen

T|:2n2 r
(1 +f) Asges = ¥,(D22a+D22m)>

woraus sich die Stufenzahl berechnen lasst
41+ Ah
z= el S8 (3.46)
7n*(Dy,+ Dy,)
Im Interesse einer kleinen Stufenzahl wird man g moglichst grof, mit Riicksicht auf die
Stufenwirkungsgrade nicht zu grofl wiéhlen (s. Tabelle 3.6). SchlieBlich muss % so kor-
rigiert werden, dass sich ein ganzzahliges z ergibt.

Gefilleaufteilung. Haben alle Stufen einer Gruppe den gleichen mittleren Durchmesser,
so verarbeiten sie bei gleicher Druckzahl auch das gleiche Enthalpiegefille Ah_. Meist
nehmen aber die mittleren Durchmesser bei der Expansion zu, weil dann bei noch aus-
reichend langen Schaufeln der ersten Stufen, die Stufenzahl etwas kleiner wird. Dann ist
eine Aufteilung des gesamten Enthalpiegefilles auf die Stufen nach einer geometrischen
Zahlenfolge naheliegend:

Ah,=qAh_; Ah,=q*Ah .. Ak =q°Ah_,
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wobei der Quotient

%)l/z
Ah,,

noch so zu korrigieren ist, dass die Summe ZAth =(1+/)Ah, ges Cingehalten wird.

g=(

Beispiel 3.11. Fiir eine Stufengruppe ist gegeben:
p, =4MPa; h, =3309,00kl/kg; p, =0,5MPa; m =30kg/s; n=1501/s.

Der Isentropenexponent kann mit x = 1,322 angenommen werden. Zu ermitteln sind die Stufen-
zahl und die Hauptabmessungen der Stufengruppe.

Losung. Nach Bild 3.44 wird im Bereich giinstiger Durchflusszahlen ein innerer Stufenwirkungs-
grad 7, =0,86 geschitzt und vereinfachend mit dem polytropen Wirkungsgrad m, gleichgesetzt.
Damit:

1+f =1,033 Gl. (3.45)
T g = 0,889 Gl. (3.43)

v, = 0,0788 m3/kg Mollier-Programm
Ah, ges = 323,17 kl/kg Mollier-Programm
Ahy o = T 5o AR o = 465,09 KI/kg

h, =h,~ Ak, =2843,91 ki/kg

iges

v, = 0,4194m 3kg Mollier-Programm.

®-STUFE. Mit den Annahmen (/D,), = 0,25; (c,,/u,), = 0,9 und z, =0,93 wird

L\ (Com
@, = 4(52),,,(72)‘,, 7y, = 0,837
4mv
D, =? © -0344m
’ny,

L, = (%)QDM = 0,086 m
2

Dy, = Dy~ by, = 0,258 m.

W
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0.-STUFE. Mit einem angenommenen ¢, = 0,22 und mit Dy, = Dy, ist

4my

2 =0,309m
w?ng,

L, = D,,~ Dy, =0,051 m

(C22) - g /(41D ) - 0.358.

Uy
Die weitere Berechnung der beiden Stufen ist nun nach Abschn. 3.4 ohne weiteres moglich.

Stufenzahl. Fiir eine Kammerturbine mit # = 6,52 wird nach Gl. (3.46) z = 7 und fiir eine
Trommelturbine mit # = 3,8

41 +f)YAh
z= 1+ 8% - 12.

gnn?(Dy,+D,.)

Gefilleaufteilung. Im Falle der Trommelturbine wird

Frin?D2

ah = YT Do 40310 ykg
(/7n2n2D22m

My = £ - 499:10° kg

q- (%)“’ - 1,018.

s
Damit ergibt sich die Gefilleaufteilung nach Tabelle 3.16
Tabelle 3.16  zu Beispiel 3.11

J 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

AhsikJ/kg 410 | 41,8 | 425 433 44,1 44,8 45,6 46,5 473 48,2 49,0 49,9

3.5.3 Verluste und Wirkungsgrade

Innere Verluste. Der Wirkungsgrad einer Dampfturbine wird im Wesentlichen von den
Verlusten der Einzelstufen (Abschn. 3.4.7 und 3.4.8) bestimmt. Gemeinsames Merkmal
aller dieser Verluste ist, dass sie die Enthalpie des Dampfes gegeniiber dem gedachten
Austrittszustand bei isentroper Expansion erhohen. Der Dampf ist also gewissermallen das
Kiihlmittel, das die verlorene Energie aufnimmt. Der damit verbundene Riickgewinn wurde
in Abschn. 3.5.1 besprochen.

AuBere Verluste. Im Gegensatz zu den inneren sind Undichtigkeitsverluste und mecha-
nische Verluste der Turbine als Ganzes und nicht den einzelnen Stufen anzurechnen.
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Undichtigkeitsverluste. An den &dufleren Wellendichtungen gehen kleinere Teilmen-
gen des Arbeitsdampfes verloren. Anders als bei den Spaltverlusten der Einzelstufen
(Abschn. 3.4.8) handelt es sich dabei um einen dufleren Verlust.

Mechanische Verluste sind, wie bei allen Stromungsmaschinen gering. AuSer der Reibung
in den Trag- und Axiallagern ist an den Leistungsbedarf der Hilfsantriebe, also der Pum-
pen fiir Lager- und Steuerdl sowie den Reglerantrieb zu denken. Bei den Getriebeturbinen
werden manchmal der Einfachheit halber auch die Getriebeverluste der Turbine ange-

rechnet.

Wirkungsgrade. Zur Berechnung der Verluste werden Wirkungsgrade definiert, indem
die Kupplungsleistung der Turbine auf die theoretische Leistung bei isentroper Expansion
bezogen wird.

Py = nem Ah = n.n mAh_. (347)

Dabei bedeuten: 7, innerer Wirkungsgrad, n,,  mechanischer Wirkungsgrad und
M = 1,1, Kupplungswirkungsgrad
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Bild 3.46 Mechanischer Wirkungsgrad und Kupplungswirkungsgrad #, und #, als Funk-
tionen der Kupplungsleistung
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Beispiel 3.12. Fiir eine Dampfkraftanlage mit Anzapfvorwirmung und Zwischeniiberhitzung ist
gegeben:

Frischdampfzustand 19 MPa, 535T
Kondensationsdruck 0,004 MPa
Leistung an den Generatorklemmen P, = 100MW
Generatorwirkungsgrad g = 0,97.

Im Beispiel 3.4 ist der Kreisprozess dieser Anlage behandelt worden. Dort wurde unter anderem das
Verhiiltnis der inneren Leistung zur Frischdampfmenge berechnet: P,/m = 1059,8 kWs/kg.

Gesucht ist der erforderliche Frischdampfmassenstrom..

Losung. Der mechanische Wirkungsgrad wird nach Bild 3.46 auf #, =0,995 geschiitzt, sodass

p . _Fa__ 100000kW

= =103 500 kW.
M, 0,97-0,995

Damit wird

P, 103500kW

= = = 97,7kg/s.
PJm 1059,8kWs/kg

3.5.4 Labyrinthdichtungen

Zur Abdichtung der Wellendurchfiihrungen durch die Gehduse dienen, wie bei den ande-
ren thermischen Stromungsmaschinen, beriihrungsfreie Labyrinthdichtungen (Bild 3.47).

A

Q):E X

(I
Bild 3.47 Labyrinthdichtungen

a) Volllabyrinth mit aus dem Vollen gedrehten Spitzen
b) Halblabyrinth mit eingestemmten Blechstegen

Aufbau und Wirkungsweise. Der Spaltstrom, den diese Dichtungen stets durchtreten
lassen, wird klein gehalten, indem der Dampf unter Druckabsenkung in engen Spalten
beschleunigt, und die erreichte kinetische Energie in den anschlieBenden Ringriumen
verwirbelt wird.

Dichtungen dieser Art werden auch an den Wellendurchfiihrungen durch die Zwischenb-
den der Kammerturbinen und an den Deckbédndern der Beschaufelungen (Abschn. 3.4.8)
sowie an den Schubausgleichkolben der Trommelturbinen (Abschn. 3.5.5) verwendet.



148 3.5 Auslegung mehrstufiger Turbinen

Die Dichtungsspitzen konnen aus dem Vollen gedreht oder durch diinne Blechstege
gebildet sein, die in das Grundmaterial eingestemmt sind. In jedem Fall miissen die Stege
sehr diinn sein, etwa 0,2 bis 0,3 mm, damit sie sich bei einem eventuellen Anstreifen
gefahrlos abschleifen konnen, ohne dass die Reibungswirme im Grundmaterial oder auf
der Gegenseite unzulidssig hohe Temperaturen erzeugt. Die Spitzen konnen auf der
Wellen- oder auf der Gehéduseseite angeordnet sein. Sitzen die Spitzen auf der Welle, so
bringt man sie oft zu deren Schutz vor Verzug durch einseitige Erwidrmung auf einer
Schonbiichse an. Nach einem Anstreifen tritt ndmlich an der beschiddigten Stelle ein
vermehrter Durchfluss auf und, da die schadhafte Stelle mit der Welle umlauft, wird diese
einseitig aufgewdrmt.

Das radiale Spiel soll wegen der Leckverluste klein sein, muss aber grofl genug sein, um
ein Anlaufen zu verhindern. Anhaltswerte gibt Gl. (3.31).

Fanno-Kurve. Im A, s-Diagramm stellt sich die wiederholte Beschleunigung und Verwir-
belung als eine gezackte Linie dar, die in Bild (3.48) unter der vereinfachenden Annahme
gezeichnet ist, dass die Expansionen isentrop und die Verwirbelungen isobar sind. Ins-
gesamt ist der Vorgang eine isenthalpe Drosselung.

Wird in den Kontinuitétssatz Vsp = cspASIJ fiir den Volumenstrom f/sp = n'zspv und fiir die
Geschwindigkeit der Wert eingesetzt, der am Ende der gedachten isentropen Expansionen
erreicht ist, also Cop™ V2 Ah und wird schlieBlich vorausgesetzt, dass die Spaltringflichen
Asp an allen Dichtungsspitzen den gleichen Wert haben, so folgt mit

% _V2AR _yonst (348)
v

p
die Gleichung fiir eine Kurve im #4,s-Diagramm, die den Ort aller Expansionsendpunkte
beschreibt, die Fanno-Kurve.

Fannok urve

Bild 3.48
Fanno-Kurve

Schneidet die Isobare P> die den Druck hinter dem Labyrinth beschreibt, den oberen Ast
der Fanno-Kurve, so bleibt die Geschwindigkeit in allen Dichtspalten unterhalb der
Schallgrenze. Hat die Isobare p, keinen gemeinsamen Punkt mit dem oberen Teil der
Fanno-Kurve, so wird im letzten Spalt die Schallgeschwindigkeit erreicht.
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Spaltmassenstrom. Zur Berechnung wird das Verhalten idealen Dampfes vorausgesetzt.

Nach Gl. (1.15) ist dann lings der Drossellinie pv = p,v, = konst.

Unterschallstromung (Fall Iin Bild 3.48). Aus Gl. (3.48) folgt mit Ak =vAp (Gl. (1.5))

(sp)z 2vAp _2pAp _2pAp
sp V pv plvl

pAp—h( g

fiir alle z Spalte ergibt das d1e Summe

m
ZpAp=Zpyv, (2P,
2 Asp
die ndherungsweise durch ein bestimmtes Integral ersetzt wird

141
fpdp=%(lff-p§ )=Zp ( P
D

2

Mit A4 . ,UTI:Dspé ergibt das den Spaltmassenstrom

ng, =,unDsp6

(3.49)

Der Faktor g beriicksichtigt dabei die Einschniirung der Stromungsquerschnitte an den
scharfen Kanten und die durch die N@herungen verursachten Ungenauigkeiten. Er ist von
der konstruktiven Gestaltung der Labyrinthe abhéngig und betrigt etwa u =0,75+0,8.

Schallstromung (Fall I in Bild 3.48). Sind p’ und v’ Druck und spezifisches Volumen
vor dem letzten Spalt, in dem die Schallgeschwindigkeit auftritt, so gilt nach GI. (1.23)

1
o= BA W mit 7 =2 )T | 2K

xk+1

K+l

Fiir die z -1 Dichtungsspitzen vor der letzten Labyrinthkammer gilt dagegen Gl. (3.49),

also

pi-p”

(z-Dp,v, '
Durch Gleichsetzen folgt

2 2
#p”?  pi-p”

p V (Z_l)plvl
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und mit p’v’/=p,v,

2
p___ P . (3.50)
1+ (z-1)

Damit wird der Spaltmassenstrom durch Einsetzen in Gl. (3.49)

M, = ,unDspé + ) .

/¥ +z-1 "1
Mit x=13; ¥ =0,667 gilt auch
. 1 p
my, = pnD 6 (). (351)

125+z v,

Kriterium fiir das Erreichen der Schallgeschwindigkeit. Der Vergleich des Druckverhélt-
nisses p2/p/ mit dem Laval-Druckverhéltnis nach Gl. (1.24) liefert die Bedingung

p/ Kk+1
oder mit Gl. (3.50)

&<( 2 )x—l

(2 )
&s Kk+1

Prole#e-n

Mit x=13; ¥, =0,668 wird schlieBlich

P, 082 (3:52)

Pi 4/1,25 +z.

Ist diese Bedingung erfiillt, so wird Gl. (3.51), andernfalls GI. (3.49) benutzt.

Halblabyrinthe. Wenn die axiale Verschiebbarkeit des Liufers nicht beeintrichtigt
werden darf, werden Dichtungen nach Bild 3.47 b benutzt. Hier kann nicht mehr vor-
ausgesetzt werden, dass der Spaltdampf in den Kammern vollstindig verwirbelt wird. Er
tritt mit betrédchtlicher kinetischer Energie in den nachfolgenden Dichtungsspalt ein, sodass
der Durchfluss gegeniiber einem Volllabyrinth deutlich vergrofert wird. Es ist nicht
moglich, diesen Einfluss theoretisch zu erfassen, niherungsweise gelten aber die
Gln. (3.49) und (3.51) mit g =12.

Abdichtung gegen Unterdruck. Ein Eindringen der AuBenluft in das Gehéuse ist zu
verhindern, da diese mit groBem Aufwand aus dem Kondensator der Anlage entfernt
werden miisste, um das Vakuum aufrecht zu erhalten. Die Dichtung wird in einem solchen
Fall in zwei Teillabyrinthe unterteilt, und in der Mitte wird Sperrdampf zugefiihrt, der
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dann in der Dichtung teils nach auf3en, teils aber nach innen expandiert. Der Sperrdampf
wird aus einer passenden Zwischenstufe der Turbine meist aber von der druckseitigen
Wellendichtung abgezweigt.

Auch wenn kein Sperrdampf benotigt wird, etwa bei einer Gegendruckturbine, kann es
zweckmifig sein, einen Teil des Spaltmengenstromes aus einer Dichtung abzuzweigen, um
ihn einer Zwischenstufe der Turbine zuzufiihren und den Undichtigkeitsverlust zu verrin-
gern. Die Labyrinthdichtungen sind demnach in der Regel an mehr oder weniger ver-
zweigte Leitungssysteme angeschlossen, die bei groBen mehrgehdusigen Maschinen recht
kompliziert werden konnen, sodass ihre Auslegung sorgfiltiger Planung bedarf.

3.5.5 Axialschub und Schubausgleich

Der Axialschub einer einzelnen Dampfturbinenstufe kann als Summe der Druckkrifte und
Impulsstrome berechnet werden.

Kammerstufen. Mit den Bezeichnungen von Bild 3.49 a gilt

T2 2 2 2 2 2 .
Fo= y [(DN_DWI)p1N+ (Ds-Dy)p, - (Dg 'Dwz)P2]+m(c1m' Com)-

A
K
[]e
B Y B Y flé‘_

Bild 3.49 Zur Berechnung des Axialschubes und seines Ausgleichs
a) Kammerstufe b) Trommelstufe c¢) Trommelturbine mit Ausgleichkolben

Mit hinreichender Genauigkeit kann die Druckdifferenz zwischen Laufradeintritt und
Austritt Ap”’ durch rAh /v, ersetzt werden. Dann ist

y rAhS
Py =D,*Ap" =p,+
v
PrAn,
Pin =Pyt BAP" = p,+ —

2
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wobei durch den Faktor f < 1beriicksichtigt ist, dass an der Nabe eintrittseitig ein etwas
kleinerer Druck herrscht als im Mittelschnitt. Denn nach Abschn. 3.4.5 nimmt der Re-
aktionsgrad mit dem Radius ab. Durch Einsetzen entsteht

rAh
F,= % [p2(Dv2vz'Dv2w) t : (DSZ+D1~ZI('B'1) _ﬁszVl )] + 11 (C1p = Copn)- (3.53)

V2

Bei der Herleitung wurde vorausgesetzt, dass die Spitzen- und Nabendurchmesser der
Laufschaufeln Dg und Dy auf der Ein- und Austrittsseite jeweils gleich sind. Wenn das
nicht zutrifft, wird der Fehler durch die Unsicherheit des Faktors B iiberdeckt, sodass sich
der Aufwand einer genaueren Berechnung kaum lohnt.

Wegen des kleinen Reaktionsgrades werden die Axialkrifte bei Kammerturbinen verhélt-
nismiBig klein und konnen vom Drucklager aufgenommen werden.

Trommelturbinen. Die wesentlich groBeren Axialkrifte sind nach Bild 3.49 b
T 2 2 2 12 5
F,= 4 [Pl (D, -Dj1)-p,(D, _Dﬁ)] +1(C1= Copy) -

Das letzte Glied, das die Impulsstrome darstellt, kann vernachldssigt werden, da es bei
Trommelturbinen wegen ¢, = ¢, kleinist. Mit p, = p,-Ap = p,~rApwird fiir r=0,5

T A
Fy =5 [P03-D+ 22 (D;-DY)).
Uber alle Stufen eines Liufers summiert ergibt das den Gesamtschub
T 2 2 A 2 2
2F, =5 [Ep(D3-D+22E(D]-Dy))

oder ndherungsweise, indem die Summen durch bestimmte Integrale ersetzt werden

Dy, Pe
BF, = %[ [pDaD+2 [ 0}-D})ep)
i Py

woraus mit dem Mittelwert der Integralrechnung folgt
T [— 1
EFax=Z[p(Dii,—Dii)JfE(Dj—Dé)(Pu‘Pu,)]- (3:54)

Hierin kann geniigend genau der mittlere Druck p = (p,+p,)2 gesetzt und der Ausdruck

(Da2 - Dé) mit den Werten in der Mitte des Laufers gebildet werden.

Obwohl die Gleichung am Beispiel einer Deckbandbeschaufelung hergeleitet wurde, gilt
sie auch fiir Laufer mit frei endenden Schaufeln. Es sind dann D, durch den Spitzen- und
D; durch den Nabendurchmesser zu ersetzen.

Ausgleichkolben. Falls der Axialschub sich nicht authebt, wie bei zweiflutigen Liufern
oder oft bei mehrgehdusigen Maschinen, kann er nicht mehr von einem Axiallager
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aufgenommen werden. Uberdruckturbinen erhalten deshalb besondere Schubausgleich-
kolben. Fiir einen Laufer mit Ausgleichkolben nach Bild 3.49 c ist die gesamte Axialkraft

2 F g = EFo o [Pu (DR~ D3) -2 (D4 D) =2, (D= D)
=ZF +—[p D -(@,~p,)Da-p,Dsl.

Durch Einsetzen von %F, nach Gl. (3.54 und p= (p,*p, )2 folgt daraus
EFaxges = %(I’«‘Pm)[D—:‘D_é’rDii +Di<2.>_2D1i]‘

Mit dem Mittelwert Dé = (Dii+Dii))/2 ergibt sich die einfachere Form

Fpges = (P -p D2+ D2-2D}. (3.55)

Der Achsschub kann demnach ausgeglichen werden, wenn man dem Ausgleichkolben den
Durchmesser

(3.56)

gibt, weil dann die eckige Klammer in GI. (3.55) verschwindet. Als Faustregel gilt, dass
der Durchmesser des Ausgleichkolbens gleich dem mittleren Beschaufelungsdurchmesser
einer Stufe in der Mitte des Liufers sein muss. Bei Trommelldufern mit stark unterschiedli-
chen Beschaufelungsdurchmessern empfiehlt es sich allerdings, einen gestuften Ausgleich-
kolben vorzusehen, weil sich dann die Axialschiibe nicht nur im Auslegungspunkt sondern
auch bei abweichenden Betriebszustinden ausgleichen lassen. Bei dieser Anordnung
(Bild 3.24) werden die Durchmesser des Ausgleichkolbens sinngemif3 nach Gl. (3.56) den
mittleren Durchmessern einzelner Stufengruppen gleichgesetzt. Die Durchmessersprung-
stelle wird dann durch eine Leitung mit der Trennstellen der Stufengruppe im Laufer
verbunden.

Beispiel 3.13. Fiir den Trommelldufer des Beispiels 3.11 ist der Axialschub zu berechnen, ferner der
Durchmesser des Ausgleichkolbens zu dessen Kompensation und der Spaltmassenstrom der
Ausgleichkolbendichtung.

Gegeben bzw. In Beispiel 3.11 berechnet:

p, = 4MPa; =0,5MPa; m =30kg/s; =Dy, =258mm
D,, =307mm,; 12(1 =49mm
D,,=344mm; [, =86mm.

Losung. Unter Beriicksichtigung der Deckbénder wird festgelegt

D, =D,, =250mm; D, =364mm; D, =4383mm

— D2+D? 2 2 2
damit: D: = wz w _ (364 +4§8 )mm = 402,7*mm?
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und nach Gl. (3.54) und (3.56)
M= ,n2 n2y. 1l /2 12
A A L CRER IR N

- [0+ 2 0,4027-02509m? (40-5)-10°N/m?] - 137- 10°N

?+E 2 2\ 0 2
Dy=\— ‘2=J(O’4°27 +20’25° )M _ 0,335m = 355 mm.

Die Spaltweite der Labyrinthdichtung wird mit

o= D,/1000 +0,2mm = (0,335 +0,2)mm = 0,54mm ~ 0,5mm

angenommen. Die Dichtung soll z = 30 Dichtspalte haben. Da sie die beiden Driicke
p,=p, =4MPa und p,=p_=0,5MPa gegeneinander abdichten muss, ist

P, _ 05MPa _ 0,125< 08 __ 08 _ 0,147.

p; 4MPa V1,25+z 31,25

Nach Gl. (3.52) ist demnach der Spaltmassenstrom mit Gl. (3.51) zu berechnen. Mit einem ge-
schitzten g =0,75 wird

. 1P
m_=unD,o —

sp H A 1,25 +z (Vl)

.16
-0,75-7+0,335m+0,0005m | L 4 1ONkg _ 45
31,25 0,0786m?m®

m
Do _ 05ke/s _ 017 -1,7%.

m  30kg/s

3.5.6 Betrieb

Fiir den Betrieb einer Dampfturbine sind die Regelung und das Teillastverhalten maB3-
gebend.

Regelung. Eine geregelte Anlage besteht aus der Regelstrecke und dem Regler, die beide
zusammen den Regelkreis bilden, in dem ein geschlossener Wirkungsablauf vorliegt. Die
Regelgrofie X , nach der die Regelung auch benannt wird, wird fortlaufend gemessen und
mit dem Sollwert der Fiihrungsgroe W verglichen. Abhéngig von diesem Vergleich wird
die StellgroBe Y so verdndert, dass die RegelgroB3e trotz der Wirkung der StorgroBe Z an
die Fiihrungsgrofe angeglichen wird. Wichtiger als die Werte von X, Y, W und Z sind
deren Anderungen, die mit den Kleinbuchstaben x, y, w und z bezeichnet werden.

Bei den Dampfturbinen ist die Regelgrofle meist die Drehzahl, der Gegendruck oder der
Druck hinter einer Entnahme. Dementsprechend wird von Drehzahl- und Druckregelungen
gesprochen (Bild 3.50). StellgroBe ist gewohnlich der Massenstrom oder das Enthalpiege-
fille, die durch Stellglieder, Drossel- oder Diisenventile, verdndert werden. Als wichtigste
StorgroBen sind die Kupplungsleistung, der Frischdampfzustand und der Gegendruck zu
nennen.
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Regler. RegelgroBBe x und FiihrungsgroBe w bilden die Eingiinge, der Ausgang ist die
Stellgrofe y, iber die der Regler auf die Strecke einwirkt. Gebriduchlich sind hydraulische
und elektronische P-, PI- und PID-Regler. P-Regler sind im Betrieb besonders stabil,
lassen aber Abweichungen zwischen Regel- und Fiihrungsgroe bis zu 5 % zu. PI- und
PID-Regler dagegen @ndern die StellgroB3e solange, bis innerhalb der Arbeitsgenauigkeit
keine Differenz zwischen Regel- und Fiihrungsgrofie mehr besteht.

Strecke. Stellgrofle y und Storgrofle z sind die Eingédnge der Regelstrecke, die aus der
Turbine und der von ihr angetriebenen Maschine, meist einem Generator, besteht. Ausgang
ist die RegelgroBe x, die fiir den Regler den Eingang bildet, sodass sich der Wirkungskreis
schlie3t. Die Strecken zeigen meist ein I-Verhalten.

Kreis. Der aus dem Regler und der Strecke bestehende geschlossene Wirkungskreis wird
durch die Angabe von Signalwegen im Schaltbild oder durch ein Blockschaltbild
(Bild 3.50) dargestellt. Der Inhalt eines Blockes zeigt die Reaktion des betreffenden Sys-
temteils {iber der Zeit bei einer sprunghaften Anderung des Eingangs. Durch das Vorzei-
chen wird die Richtung angegeben, in der der Eingang auf den betreffenden Block wirkt.
So ldsst z. B. bei einer Drehzahlregelung (Bild 3.50 a) eine zunehmende Verbraucherlei-
stung Py die Drehzahl sinken (-x am Streckenausgang), und die Diisenventile werden bei
steigender Drehzahl etwas geschlossen (-y am Regleraustritt). Bei einer Gegendruckrege-
lung (Bild 3.50 b) sinkt der Gegendruck, wenn der entnommene Heizwirmestrom Q an-
wichst, wihrend der Regler den Massenstrom bei steigendem Gegendruck verringert.

Bild 3.50

Gerite und Blockschaltbilder einfacher
Turbinenregelungen
a) Drehzahlregelung einer Pumpenantriebs-
turbine
b) Druckregelung einer Gegendruckturbine
1 Turbine
2 Pumpe 3
3 Wirmeverbraucher
4 Regler
5 Messglied (Drehzahl- bzw. Druck-
messer)
6 Stellglied
7 Sollwertsteller

-

N ——

Stellglieder. Bei Dampfturbinen gibt es drei Verfahren der Verstellung, das Drossel-, das
Diisengruppen- und das Gleitdruckverfahren. Bei der Drosselung und beim Diisengruppen-
verfahren bleibt der durch Druck und Temperatur gegebene Austrittszustand des Kessels
konstant, wihrend er beim Gleitdruckverfahren verindert wird.

Drosselverfahren. Bei diesem einfachen Verfahren dient ein vor der Turbine angeordnetes
Ventil als Stellglied. Um eine Teilleistung (Index T) zu fahren, wird der Eintrittsdruck
p,auf den Wert p . verringert, wodurch das angebotene Gefille sinkt. Zugleich wird
durch den verminderten Durchflussquerschnitt des Drosselventils auch der Massenstrom
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verkleinert. Nach Bild 3.51 a wird der innere Wirkungsgrad bei Teillast 1, = Ak /Ahy,
mit abnehmender Leistung immer kleiner, da das vom Dampferzeuger bereitgestellte
isentrope Gefille Ak ungeindert bleibt, das innere Gefille Ah,,, aber abnimmt. Dieser
Mangel wird dadurch etwas gemildert, dass mit abnehmendem Enthalpiegefille auch die
Druckzahlen der einzelnen Stufen kleiner werden, und da die Turbinen mit Riicksicht auf
eine moglichst kleine Stufenzahl gewdhnlich mit einem groBen ¢ ausgelegt sind, werden
die Stufenwirkungsgrade zunichst etwas anwachsen. Dennoch sind die Teillastwirkungs-
grade schlecht. Vorteilhaft ist die Drosselung neben ihrer konstruktiven Einfachheit vor
allem dann, wenn eine Maschine nur selten mit verminderter Leistung betrieben wird, denn
bei Volllast werden hohere Wirkungsgrade erreicht, als beim Diisengruppenverfahren.

Ahgy

a)
Bild 3.51 Auswirkung der Verstellung im A,s-Diagramm
a) Drosselverfahren
b) Diisengruppenverfahren
¢) Gleitdruckverfahren

Diisengruppenverfahren. Das in Abschn. 3.3.1 schon kurz erwihnte Verfahren hat im
Teillastbereich ein besseres Verhalten als die Drosselung. Nach Bild 3.17 ist dabei die
erste Stufe eine teilbeaufschlagte Gleichdruckstufe, gelegentlich in der Curtis-Bauart
ausgefiihrt. Der Beaufschlagungsgrad wird durch das Zu- und Abschalten von Diisen-
gruppen veridndert, womit der Massenstrom der ganzen Maschine beeinflusst wird. Giins-
tiger als bei der Drosselung wird hier nur eine Teilmenge des Dampfes im gerade teilweise
geodffneten Ventil gedrosselt, wihrend die iibrigen entweder voll gedffnet oder ganz
geschlossen sind. Aber auch in den besonders giinstigen Teillastpunkten, die tiberhaupt
keine Drosselung erfordern, fillt der innere Wirkungsgrad gegeniiber dem Auslegungs-
punkt ab (Bild 3.51 b). Das liegt daran, dass der Gefilleanteil der Regelstufe mit ver-
mindertem Durchsatz groBBer wird, wie spéter das Kegelgesetz zeigen wird. AuB3erdem fallt
der im Vergleich zu den vollbeaufschlagten Stufen ohnehin schlechtere Wirkungsgrad
dieser Stufe durch die Verringerung des Beaufschlagungsgrades weiter ab.

Gleitdruckverfahren. Solange eine gewisse Kesselmindestlast nicht unterschritten wird,
arbeitet die Turbine mit voll gedffneten Ventilen. Die Lastschwankungen werden durch
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Anderungen des Kesseldrucks aufgefangen, wihrend auch in diesem Fall die Frischdampf-
temperatur durch eine besondere Regelung konstant gehalten wird, da Temperaturidnderun-
gen zu Wirmespannungen in den Bauteilen von Kessel, Rohrleitungen und Turbine fiihren
wiirden. Im Vermeiden solcher Wirmespannungen liegt einer der Vorteile des Gleitdruck-
verfahrens, denn nach Bild 3.51 a und b sind die Temperaturen gerade der ersten thermisch
hoch beanspruchten Turbinenstufen bei den beiden anderen Verfahren deutlichen Schwan-
kungen unterworfen, wihrend das hier gerade in den ersten Stufen nicht der Fall ist (Bild
3.51 c). Der innere Wirkungsgrad ist bei Teillast angenéhert gleich hoch wie im Aus-
legungspunkt, da das vom Kessel angebotene Enthalpiegefille Ah . im gleichen Verhilt-
nis verkleinert wird wie das innere Gefille der Turbine Ah,;.. Zum Teil wird dieser Vorteil
allerdings dadurch wieder ausgeglichen, dass der thermische Wirkungsgrad des Kreis-
prozesses mit abnehmendem Frischdampfdruck kleiner wird (Abschn. 3.2.1).

Da die Turbinen von der ersten Stufe an vollbeaufschlagt sind, gibt es keine Ventilations-
verluste. Bei modernen Kraftwerksturbinen, die ihrer grofSen Leistung wegen auch in den
ersten Stufen schon ausreichend lange Schaufeln haben, ist das ein weiterer Vorteil,
weshalb sich diese Art der Regelung bei Grof3turbinen durchgesetzt hat.

Wegen der groBen Wirmekapazitit des Kessels kann das Gleitdruckverfahren raschen
Lastschwankungen nicht folgen. Deshalb wird erforderlichenfalls iiber ein Bypassventil
Zusatzdampf in eine Zwischenstufe der Turbine eingespeist und so die Leistungssteigerung
voriibergehend aufgefangen.

Teillastverhalten. Wie auch immer die Stellglieder beschaffen sein mogen, der Massen-
strom muss vom Zustand vor der Turbine (p,, t,) und vom Gegendruck (p,) abhingen.

Einfluss des Druckverhdltnisses. Um diesen Zusammenhang aufzukliren, wird von einer
einzelnen Diise ausgegangen, deren Durchfluss in Abhingigkeit vom Druckverhiltnis nach
Abschn. 1.2.6 in Bild 3.52 a gezeigt ist. Eine vielstufige Turbine mit ihren hintereinander
durchstromten Schaufelgittern kann nun mit einer Anzahl hintereinander geschalteter
Diisen verglichen werden, fiir die sich ein dhnlicher Funktionszusammenhang ergibt,
jedoch verschiebt sich der mit L bezeichnete Punkt, der dem Laval-Druckverhéltnis
entspricht, mit wachsender Stufenzahl immer mehr nach links. Das folgt daraus, dass das
auf der Abszisse dargestellte Druckverhéltnis aus den Driicken vor und hinter der ge-
samten Beschaufelung gebildet ist, wihrend sich das Laval-Druckverhéltnis nur auf ein
einzelnes Schaufelgitter bezieht. Wenn aber der Kurvenpunkt L nicht mehr weit von der
Ordinate entfernt ist, kann die ganze Kurve recht gut durch eine Viertelellipse bzw. bei
gleichen MaBstiben beider Achsen durch einen Viertelkreis angenédhert werden, also

(p =1,

Um den maximalen Massenstrom zu eliminieren, wird die Gleichung noch fiir den Aus-
legungspunkt mit dem Index N geschrieben und beide durcheinander dividiert

(3.57)

(n'1>2~ 1‘(1-'7(,,/}’“)2
mN 1- (p(,,N/puN)z
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MMy x MM
0 0

0 1 0 1
a) Pulfe—= b) Pulbe—=

Bild 3.52 Abhingigkeit des Massenstroms vom Druckverhiltnis

a) Einzeldiise
b) mehrstufige Turbine (hintereinander geschaltete Diisen)

Kegelgesetz. Es fehlt nun noch die Abhéngigkeit des Massenstroms vom Eintrittszustand.
Nach Gl. (1.21) ist m ~,/p /v . Wird hierin das spezifische Volumen mittels der Zu-

standsgleichung ersetzt, der Einfachheit halber derjenigen des idealen Gases, also

v, ~ T,/p,.so ergibt sich n1 ~ p;/T'x =p,/yT, und

ﬂ.,. Py TuN

mN paN\ Tu

Zusammen mit Gl. (3.57) erhilt man damit

. _ 2
.ﬂ _ P % T“N, (3.58)
My Pan \ 1- (ptoN/p ocN) T“
Diese Gleichung nennt man das Stodolasche Kegelgesetz nach Aurel Stodola (1875-
1942), der sie erstmalig angegeben und auch experimentell nachgewiesen hat.

In einem dreidimensionalen Koordinatensystem mit den Achsen m, p, und p wird
Gl. (3.58) durch die Mantelfliche eines Viertelkegels dargestellt. In Bild 3.53 a entspricht
die Grundfldche des Kegels 1, 2, 3 dem Eintrittsdruck im Auslegungszustand p . Die
schraffierte Ebene p, = p,,; = konst gibt den Gegendruck der Auslegung an. Der PunktN,
in dem sich beide Ebenen mit dem Kegelmantel schneiden, ist der Auslegungspunkt der
Turbine.
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Nach der Herleitung gilt das Kegelgesetz nicht streng, liefert aber dennoch recht genaue
Ergebnisse. Es wurde jedoch vorausgesetzt, dass der Beaufschlagungsgrad der Stufen nicht
verdndert wird. Das Gesetz gilt deshalb bei Turbinen mit Diisengruppensteuerung nur fiir
die vollbeaufschlagten Stufen aber nicht fiir die Regelstufe. p, bedeutet dann den Druck
hinter der Regelstufe, der bei vermindertem Durchfluss und ungeéindertem Gegendruck p,
kleiner wird. Der Gefilleanteil der vollbeaufschlagten Stufen wird demnach bei Teillast
kleiner und derjenige der teilbeaufschlagten Regelstufe grofier.

Bild 3.53 Dampfkegel (N Auslegungspunkt)

a) grofle Stufenzahl
b) kleine Stufenzahl

Sonderfdlle. Wihrend bei den Anzapfungen zur Speisewasservorwiarmung vorausgesetzt
werden kann, dass sich die Anzapfmengen proportional zur Frischdampfmenge dndern,
sodass das Kegelgesetz giiltig bleibt, kann es bei Entnahmeturbinen nur abschnittsweise fiir
die einzelnen Teilturbinen angewendet werden. SchlieBlich gilt das Gesetz in der Form der
Gl. (3.58) nur fiir grofe, eigentlich unendlich grofie Stufenzahlen. Es ist jedoch mit
Bild 3.52 leicht moglich, die Form des Kegeldiagramms bei kleiner Stufenzahl wenigstens
qualitativ anzugeben. Die Grundflidche des Kegels ist dann kein Viertelkreis mehr, die
Mantelfldche enthilt ein zur Ebene m, D, senkrechtes, ebenes Teilstiick, das in Bild 3.53
b durch die Gerade 0, 1 begrenzt ist.

Bei den Gegendruckturbinen wird der Gegendruck mit Riicksicht auf den nachgeschalteten
Wirmeverbraucher konstant gehalten. Bei Kondensationsturbinen kann sich der ohnehin
kleine Kondensationsdruck nur geringfiig dndern, er wird tatsidchlich noch etwas kleiner als
im Auslegungspunkt. Weil die im Kondensator niederzuschlagende Dampfmenge kleiner
wird, verbessert sich das Vakuum. Von dieser Feinheit abgesehen interessiert also in jedem
Fall der Betrieb bei konstantem Gegendruck, fiir den es zwei qualitativ verschiedene
Kennlinien gibt, je nachdem, ob der Gegendruck p  oberhalb oder unterhalb des Punktes
Lin Bild 3.53 b liegt. Fiir p_>p; (Bild 3.54 a) ist die Kennlinie im p_,n-Diagramm eine
Hyperbel, die die p,-Achse bei p, =p, schneidet, und deren Asymptote die Gerade 0 3
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des Kegeldiagramms ist. Firp <p; (Bild 3.54 b), was seltener vorkommt, geht die
Hyperbel tangential in die Gerade 0 3 {iber. Ein besonders einfacher Sonderfall ist schlief3-
lich der, dass der Gegendruck p, sehr klein ist, wie bei einer Kondensationsturbine mit
hohem Vakuum. Hier fillt die Kennlinie nahezu mit der Geraden 0 3 zusammen, der
Massenstrom ist dann dem Eintrittsdruck proportional.

a) A b)
Bild 3.54 Massenstrom als Funktion des Eintrittsdrucks
a) Gegendruck groBer als Lavaldruck p >p;
b) Gegendruck kleiner als Lavaldruck p, <p;



4 Gasturbinen

4.1 Einleitung

Gasturbinen sind nach dem Strémungsprinzip arbeitende Verbrennungskraftmaschinen, die
mit den Otto- und Dieselmotoren verglichen werden konnen. Sie verbinden die Vorteile
der Stromungsmaschinen (Abschn. 1.1) mit denen der ,,Maschinen mit innerer Ver-
brennung®. Bauvolumen und Kosten sind deutlich niedriger als bei einer vergleichbaren
Dampfkraftanlage, bei der der Aufwand sehr wesentlich durch den Dampferzeuger mit
seinen groen Abmessungen beeinflusst wird. Andererseits erfordern Gasturbinen hoch-
wertige gasformige oder fliissige Brennstoffe, und der Wirkungsgrad ist niedriger.

Aufbau und Wirkungsweise (Bild 4.1). Mittels eines Verdichters (1) wird komprimierte
Luft in eine Brennkammer (2) gefordert. Dort liegt die Zufuhr (3) fiir den gasformigen
oder fliissigen Brennstoff, der bei konstantem Druck in kontinuierlichem Prozess verbrannt
wird. Die Verbrennungsgase expandieren in der Turbine (4) und geben ihre Energie ab.
Der groBere Teil der Turbinenleistung dient zum Antrieb des Verdichters, mit dem Uber-
schuss wird der Generator (5) oder eine andere Maschine angetrieben.

Nach diesem Grundprinzip, das auch noch abgewandelt werden kann (Abschn. 4.2),
arbeiten alle heutigen Gasturbinen.

Verbrennungsgas  Luft

Bild 4.1 ‘ 5
Prinzipieller Aufbau einer f i

Gasturbine == -

1 Verdichter

2 Brennkammer

3 Brennstoffzufuhr
4 Turbine
5 Generator

3
=== =" Brennstoff

Anwendungen. Mit Gasturbinen werden elektrische Generatoren, Pumpen, Verdichter,
Schiffe, Lokomotiven und Kraftfahrzeuge angetrieben. Wéhrend in allen diesen Fillen die
Gasturbine nur in speziellen Fillen eingesetzt wird (Abschn. 4.4), hat sie und das mit ihr
verwandte Strahltriebwerk in der Luftfahrt die Kolbenmotoren nahezu vollig verdringt.
AuBer der Moglichkeit, hohe Fluggeschwindigkeiten bis zu einem Mehrfachen der Schall-
geschwindigkeit zu erreichen, was mit Propellertriebwerken nicht gelingt, liegt der Grund
hierfiir in der hohen Leistungsdichte dieser Maschinen, also einem grof3en Quotienten aus
Leistung und Bauvolumen.

Gasturbinen arbeiten oft mit anderen Kraftmaschinen zusammen. So verbessert die Kombi-
nation mit einer nachgeschalteten Dampfkraftanlage die Wirkungsgrade thermischer
Kraftwerke (Abschn. 4.2.5). Als Abgasturbolader erhohen Gasturbinen die Leistungsdichte
und die Wirtschaftlichkeit von Kolbenmotoren (Abschn. 4.4.3).
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Entwicklungstendenzen. Durch den Einsatz warmfesterer Werkstoffe und konstruktive
Verbesserungen der Schaufelkiihlung wird versucht, die Eintrittstemperaturen zu steigern,
und die in einem Maschinensatz erreichbaren Leistungen zu erhdhen. Turbineneintritts-
temperaturen von 1230 °C sind in stationdren Anlagen heute moglich. Eine Steigerung bis
auf 1500 °C wird in den nidchsten 20 Jahren angestrebt. Die Leistungen gehen bis zu
800 MW, die Wirkungsgrade liegen bei etwa 38 bis 40 %.

4.2 Kreisprozesse

4.2.1 Idealprozesse

Joule-Prozess. Der nach dem englischen Physiker J. P. Joule (1818-1889) benannte
Idealprozess einer einfach geschalteten Gasturbinenanlage (Bild 4.2) besteht aus zwei
Isentropen und zwei Isobaren.

4 Bild 4.2
T z Joule-Prozess
1 a) Anlageschaltbild

a) b) s - b) 7,s-Diagramm

Zur Berechnung wird die chemische Veridnderung des Arbeitsfluids durch die Verbren-
nung unberiicksichtigt gelassen und mit einem einheitlichen Gas gerechnet, dessen spezi-
fische Wirmekapazitit als temperaturunabhingig angenommen wird.

Thermischer Wirkungsgrad. In der fiir jeden Kreisprozess giiltigen Gleichung
Ny =1-1q31/a,, st q,=c,(T;-T,) und [q,|=c,(T,~T))

Tty T TYT-1
T,-T, T, T/T,-1

Mo =1- (@.1)

Mittels der Gleichungen fiir die beiden Isentropen 1 2 und 3 4 lassen sich noch zwei der
vier Temperaturen eliminieren. Aus

T % e TP

— 4.2)
2 P T, 'ps
folgt wegen p, =p, und p, =p,
T, T, T, T.
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Demnach ist der zweite Bruch in Gl. (4.1) gleich eins, und mit GI. (4.2) ist

k-1

Pl 1
77,,;1—(}1?)'c =1—(Ii])'f. 4.3)
2

Der thermische Wirkungsgrad des idealen Joule-Prozesses ist demnach vom Isentropen-
exponenten k und vom Verdichtungsdruckverhiltnis /7= p,/p, abhiingig, aber nicht von
der Turbineneintrittstemperatur T7.

Leistungsdichte. Zur Kennzeichnung der mit dem Prozess erreichbaren Leistung dient der
dimensionslose Ausdruck P/(m c, T, D= w/(cp T)) (Abschn. 1.2.7). Ist er groB, so wird bei
gleichem Massenstrom und damit etwa gleichen Maschinenabmessungen eine hohere
Leistung erreicht. Es gilt

T, T.
w=q,"|q,|= cP[T3(1 —?:)+T1(1 —7?)}
w_ =£[1—(l Llel—ﬂ%l] (4.4)
¢,T, T, H> ' '
Mit Gl. (4.3) ist auch
x-1
w = -

Die Leistungsdichte hingt auler vom Druckverhiltnis auch von der Turbineneintritt-
temperatur T, ab (Bild 4.3 a). Das Maximum verschiebt sich mit wachsender Temperatur
nach Gl. (4.6) zu immer hoheren Druckverhiltnissen.

Prozess mit Vorwirmung. Bei kleinen Druckverhéltnissen kann der Prozesswirkungsgrad
durch Vorwéarmung der verdichteten Luft mit der Abwirme der Turbine verbessert werden.
In Bild 4.4 ist im Sinne eines Idealprozesses angenommen, dass die Luft bis auf die
hochstmdgliche Temperatur, also T, vorgewédrmt wird. Die mit dem Brennstoff zuzufiih-
rende Warme wird entsprechend kleiner. Die im Vorwérmer iibertragene Wirme ist im
Diagramm durch Schraffur hervorgehoben. Da die beiden Isobaren bei einem idealen Gas
kongruent sind und durch eine Verschiebung parallel zur s-Achse zur Deckung zu
bringen sind, wird das Abgas bis auf T, abgekiihlt. Nur die restliche Wérme ist an die
Umgebung abzugeben.

Thermischer Wirkungsgrad. Mit g, =c (T3-T,) und |qg| =c,(T,-T)) ist
1-T,T,
1-T/T,

_ |4, 5L-T,

=1 =
T,-T,

7, =1

Tl TZ
o T3 Tl

Da der letzte Bruch wieder nach Gl. (4.2) gleich eins ist, folgt

T ¥1 x1
n =1——1(&)" =1-~, 4.5)
T; 'py T;
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Im Gegensatz zum einfachen Prozess ohne Vorwirmung ist der thermische Wirkungsgrad
(Bild 4.3 b) hier auch von der Temperatur T, abhingig und die Abhéngigkeit vom Druck-
verhéltnis ist entgegengesetzt, der Wirkungsgrad féllt mit wachsender Verdichtung. Beim
Druckverhiltnis eins wird sogar der Carnot-Wirkungsgrad erreicht, aber in diesem Grenz-
fall ist die Prozessleistung gleich Null, wie aus Gl. (4.4) hervorgeht, die auch hier gilt.
Man muss sich also mit einem geringeren Wirkungsgrad zufrieden geben.

1,6 r ’ -
[ Jh=10000C o~
re
,~800°c
14 ’
" W —m-0mmn_hz1000°C
&h,”” o -
_~="600°C
10 -
08
I 7
th #,21000°C
o 800°C
= or T
’ Z1000°CT 600°C
0k
1
02 I
! i
[ I
[ i
0 N . . 1 N N : 1 N ; —
0o 5 W 1B 2 20 5 10 10 § 1 15 2 25
a) n b) n c) n

Bild 4.3 Thermischer Wirkungsgrad 7, (ausgezogen) und Leistungsdichte w/(cP T)
(gestrichelt) der Idealprozesse
a) Joule-Prozess b) Prozess mit Vorwdrmung
c¢) Prozess mit zweifacher Zwischenkiihlung und einfacher Zwischenerhitzung

Anwendungsbereich. Damit eine Vorwiarmung und eine Wirkungsgradverbesserung
tiberhaupt moglich ist, muss T, > T, sein (Bild 4.4). Fiir den Grenzfall T, = T, folgt aus

Gl (4.2)
T,T,=T;=T,T,; T,=/T,T,



4.2.1 Idealprozesse 165

und damit

oder nach 17 aufgelost

/g :(%)TKD (4.6)

Das ist der Grenzwert des Druck-
verhiltnisses, unterhalb dessen
der Prozess mit Vorwidrmung
vorteilhafter ist als der einfache.
Es ist zugleich, wie durch Diffe-
renzieren von Gl. (4.4) nachzu-
weisen ist, das Druckverhiltnis
mit der hochsten Leistung. Also bedeutet bei Gasturbinen, die auf hohe Leistungsdichte hin
ausgelegt sind, die Vorwarmung keine Verbesserung. Umgekehrt erfordert die Wirkungs-
gradanhebung durch Vorwirmung einen hohen Mehraufwand. Die Anlage wird durch den
zusitzlichen Vorwidrmer komplizierter, vor allem aber nimmt die Leistungsdichte einen
ungiinstigen Wert an, und die Maschinen bekommen grof3ere Abmessungen.

a) b)

Bild 4.4 Prozess mit Vorwarmung

a) Anlageschaltbild
b) T,s-Diagramm

Bei Kleingasturbinen fiir den Fahrzeugantrieb kann diese Vergroerung der Maschinen-
abmessungen auch einen Vorteil bedeuten. Die inneren Wirkungsgrade von Verdichter und
Turbine werden besser als sie sich bei den sehr kleinen Abmessungen bei einer Auslegung
im Maximum der Leistungskurve von Bild 4.3 ergeben hitten. Kleinanlagen sind deshalb
auch fast das einzige Anwendungsgebiet fiir den Prozess mit Vorwidrmung. Bei grofien
Leistungen ist die Abwirme des Prozesses auf andere Weise zu nutzen.

Bild 4.5

Prozess mit zweifacher
Zwischenkiihlung und
einfacher Zwischener-
hitzung

a) Anlageschaltbild

b) T,s-Diagramm

§ —

Prozess mit Zwischenkiihlung und Zwischenerhitzung. Bei der Gasturbinenanlage in
Bild 4.5 bestehen sowohl der Verdichter als auch die Turbine aus mehreren Teilmaschi-
nen. Zwischen den einzelnen Verdichtern wird zwischengekiihlt und zwischen den Turbi-
nen wird dhnlich wie bei einer Dampfkraftanlage mit Zwischeniiberhitzung (Abschn. 3.2.3)
das Arbeitsgas durch eine zweite Verbrennung wieder aufgeheizt. Da der Aufwand fiir eine
Zwischenerhitzung groBer ist als fiir eine Zwischenkiihlung, wird die Zahl der Teilturbinen
gewohnlich kleiner gewihlt als die der Teilverdichter.

Der zweiten Brennkammer wird als Sauerstofftrager nicht Luft, sondern das Abgas der
ersten Verbrennungsstufe zugefiihrt. Dieses Gas ist noch ausreichend sauerstoffhaltig,
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denn Gasturbinen erfordern groBe Luftiiberschiisse, damit keine unzulédssig hohen Ver-
brennungstemperaturen entstehen.

Der Vorteil des Prozesses besteht in einer Annéherung an die isotherme Kompression und
Expansion. Dadurch wird die Temperatur T, auch bei groBen Verdichtungsverhéltnissen
noch kleiner bleiben als T,, sodass der thermische Wirkungsgrad durch die in Bild 4.6
dargestellte Vorwarmung verbessert wird.

Thermischer Wirkungsgrad. Unter der naheliegenden Voraussetzung, dass die Teilverdich-
tungen alle das gleiche Druckverhiltnis haben, ist

/ i p
p_:p_:_2:3\/p2/71:]].1/3

p. p p"
und damit
x-1 x-1
Loy o
n 'm
oder allgemeiner mit zy, Teilverdichtern und z; Teilturbinen
T x-1 T x-1
2-I7° und A 1 4.7)
1 T 4

Damit errechnet sich der thermische Wirkungsgrad bei idealer Vorwirmung
9] _1- zy(T,-T)

=1-
o Im 2 (T3-T)
k-1
x-1 zy K
1-(1/1)™Y
-l e 21 -(va)] H)x_l]. 4.8)
’ 2|1 - (]
Leistungsdichte.
w 9w |9, _ 2p(T3-T)) - 2(T,-Ty)
cPT1 cPT1 T,
T k-1 x-1
_ 3 _ Zr K _ ZyK
—ZT?I[I (1/1) ** |+ zy[1- 1T . 4.9)

Fiir z;, =3 und z; =2 entsprechend Bild 4.5 sind die Ergebnisse in Bild 4.3 ¢ dargestellt.
Der Prozess ist dem einfachen Joule-Prozess deutlich iiberlegen, aber dafiir ist der Auf-
wand auch erheblich groBer.

Grengfiille. Durch Aufldsen der beiden Gln. (4.7) nach T, bzw. T, und Gleichsetzen der
Temperaturen ergibt sich als Verallgemeinerung von GlI. (4.6) das Druckverhiltnis, bis zu
dem eine Vorwidrmung moglich ist.

ZV ZT K

- (E)(zvuT)(k—l) . 4.10)

T,



4.2.2 Offener und geschlossener Prozess 167

Setzt man in Gl. (4.8) zy,= z; und ldsst dann beide gegen unendlich gehen, so konvergiert
der thermische Wirkungsgrad gegen den Grenzwert 7, =1-1T,/T;. Es handelt sich bei
diesem Grenzfall um den aus der Thermodynamik bekannten Ericsson-Prozess [1], dem
jedoch nur theoretische Bedeutung zukommt, da er in einer Gasturbine nicht zu verwirkli-
chen ist.

Mit z,, =z, =1 gehen die Gln. (4.8) bis (4.10) in die einfacheren des Prozesses mit Vor-
wirmung aber ohne Zwischenkiihlung und Zwischenerhitzung tiber. Dieser Prozess ergab
bei giinstiger Leistungsdichte keine Verbesserung gegeniiber dem einfachen Prozess.

Die Vorwidrmung ist demnach aufler bei Anlagen kleiner Leistung nur in Verbindung mit
Zwischenkiihlung und Zwischenerhitzung sinnvoll. Gewohnlich wird dieser Prozess aber
nur in Gasturbinen mit geschlossenem Kreislauf verwirklicht. Bei offenen Gasturbinen
bilden kombinierte Prozesse eine wirtschaftlichere Alternative (Abschn. 4.2.5).

985K

S

)
o
o,

Bild 4.6 === z n

Geschlossene Gasturbi- 3
nenanlage mit Kohle-
feuerung und einfacher
Zwischenkiihlung 2
a) Schaltbild 288 K
b) Idealprozess im

T,s-Diagramm a) b) § — =

4.2.2 Offener und geschlossener Prozess

In den meisten Féllen sind die Prozesse der Gasturbinen zur Umgebung offen. Das Ar-
beitsfluid wird als Luft der Umgebung entnommen und als Abgas wieder an sie abgegeben.
Daneben gibt es aber auch Gasturbinen, bei denen ein gasformiges Fluid in geschlossenem
Kreislauf durch die Anlage gefiihrt wird. Da in diesem Fall das Gas vor dem erneuten
Eintritt in den Verdichter ohnehin riickgekiihlt werden muss, kommt nur der Prozess mit
Vorwirmung, und da die geschlossenen Anlagen nur fiir grofle Leistungen gebaut werden,
gewOhnlich in Verbindung mit Zwischenkiihlung und manchmal auch Zwischenerhitzung
in Frage.

AuBer Luft wird als Arbeitsgas auch Helium verwendet. Die geringe Dichte dieses Gases
wird durch eine besonders hohe spezifische Wirmekapazitit ausgeglichen. AuBler der
chemischen Inaktivitidt hat Helium noch den Vorteil einer gegeniiber Luft etwa dreifach
hoheren Schallgeschwindigkeit (Gl. (1.27)). Dadurch kénnen auch die Stromungsge-
schwindigkeiten entsprechend hoher gewihlt und die Stufenzahl des Verdichters erheblich
reduziert werden.



168 4.2 Kreisprozesse

Bild 4.6 zeigt das Schaltbild einer mit Luft betriebenen Anlage mittlerer Leistung mit
einfacher Zwischenkiihlung. Beim geschlossenen Prozess kann das Arbeitsgas nicht als
Sauerstofftriger fiir die Verbrennung herangezogen werden. An die Stelle der Brenn-
kammer des offenen Prozesses tritt ein Lufterhitzer, der in Funktion und Aussehen mit
einem Dampfkessel vergleichbar ist. Die in den Kiihlern aus dem Prozess ausscheidende
Wirme kann fiir Heiz- oder Fabrikationszwecke genutzt werden. Durch solche ,,Kraft-
Wirme-Kopplung™ wird der geschlossene Prozess meist erst wirtschaftlich, da ja der
Aufwand gegeniiber dem offenen Prozess betrichtlich erhoht ist.

Die Vorteile des geschlossenen Prozesses liegen in der Moglichkeit, die Wirme beliebiger,
auch fester Brennstoffe auszunutzen. Aulerdem kann, anders als beim offenen Prozess der
Druck am Verdichtereintritt hoher als in der Umgebung gelegt werden. Da das Volumen
eines Gases dem Druck umgekehrt proportional ist, ergeben sich kleinere Strémungsquer-
schnitte und damit geringere Maschinenabmessungen. Dadurch wird der gréere Aufwand
teilweise kompensiert. Zur Leistungsinderung wird das gesamte Druckniveau unter
Beibehaltung des Druckverhéltnisses und der Temperaturen variiert. Man erreicht damit
sehr giinstige Teillastwirkungsgrade, da die verminderte Leistung nur durch Reduzierung
des Massenstroms erreicht wird, die Enthalpiedifferenzen aber erhalten bleiben.

Weiterhin ist die Schallemission geringer als im offenen Prozess, und das Arbeitsfluid
bleibt sauber. Insbesondere lagern sich keine Verbrennungsriickstinde auf den heiflen
Teilen der Anlage ab, die im offenen Prozess bei den hohen Temperaturen neuzeitlicher
Anlagen oft zu Schwierigkeiten fiihren.

4.2.3 Verbrennung und Verbrennungsgas

Bei der Berechnung realer offener Gasturbinenprozesse muss die Anderung der che-
mischen Natur des Arbeitsfluids durch die Verbrennung beachtet werden. Wihrend im
Verdichter mit Luft zu rechnen ist, also einem Mischgas konstanter Zusammensetzung,
gibt es je nach der Art des Brennstoffs sowie dem Luftverhiltnis eine unendliche Vielfalt
verschiedener Verbrennungsgase.

Fiir einen bestimmten Brennstoff 1dsst sich immerhin das stochiometrische Gas, das bei
vollstindiger Verbrennung mit der Mindestluftmenge entsteht, eindeutig angeben. Alle aus
dem gleichen Brennstoff durch Verbrennung mit Luftiiberschuss entstandenen Gase
konnen dann als Mischungen des stochiometrischen Gases mit Luft beschrieben werden.

Ahnlich wie in der Thermodynamik des Nassdampfes der Mengenanteil trocken gesittig-
ten innerhalb eines nassen Dampfes mit x bezeichnet wird, soll hier x = m_, /mi1, den Anteil
des stochiometrischen Gases (Index st6) in der Gasmischung (Index G) bezeichnen.
Demnach entspricht x = 0 der reinen Luft und x = 1 dem stochiometrischen Gas.

Das Verhalten eines idealen Gases wtird nach Abschn. 1.2.4 durch die Gaskonstante R und
die spezifische Wirmekapazitit [c ]0 beschrieben. Sind diese beiden GroBen fiir die Luft
und das stochiometrische Gas bekannt so ergeben sich fiir jede beliebige Mischung

Ry=xR+(1-x)R, 4.11)

[eyalo = [epgslo + (1-2) e, - .12)
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Zur Berechnung des Mischungsverhiltnisses x wird eine Mengenbilanz der Verbrennung
gebildet. Mit den Indizes G, L, B fiir Verbrennungsgas, Luft und Brennstoff ist

g = iy + vt = 1y (1+22) = 3, (1+)
my
mit der Abkiirzung [ = mg/m; . Speziell bei Verbrennung mit der Mindestluftmenge ist
m m
1) = (14 ) = = (1 i),

mstti = mLmin(

Lmin

wobei mit A =my/my . =p /B das Luftverhiltnis der Verbrennung bezeichnet ist.
Damit wird

msﬁi_ l-'-ﬂmax_ ﬂ 1+ﬁmax
g AQ+S) Py 148

Das nun noch fehlende Brennstoff-Luftverhiltnis £ = my/m, wird aus einer Energiebilanz
der Verbrennung ermittelt. Mit H als dem unteren Heizwert und ¢, als der Temperatur
der Verbrennungsluft ist

t 1,
A+Pleyslo 15 = e, Io t,+ BH,

4.13)

L. ta
_lepalo s~ leyls t,

I
H -[clot;

p (4.14)

Als Brennstoffe werden iiberwiegend Mineralole oder Erdgas verwendet. Deren Zu-
sammensetzung ist zwar nicht konstant, die Schwankungen sind bei den Mineral6len
jedoch so gering, dass die Ergebnisse des folgenden Beispiels, soweit sie sich auf das
stochiometrische Gas beziehen, ndherungsweise auf andere fliissige Brennstoffe tibertrag-
bar sind. Das Mischungsverhiltnis x kann aber sehr verschieden sein. Bei gasformigen
Brennstoffen konnen zwar nicht die Zahlenwerte, wohl aber das Berechnungsverfahren
iibernommen werden.

Beispiel 4.1. Bei einer Verbrennung wird die Luft mit einer Temperatur von 300 °C zugefiihrt. Die
Temperatur des Verbrennungsgases betrdgt 1000 ‘C. Der Brennstoff, ein Dieselkraftstoff mit 0,87
Massenteilen Kohlenstoff und 0,13 Massenteilen Wasserstoff, hat den Heizwert H,= 41660 kJ/kg.

Zu ermitteln sind die Mindestluftmenge, die Zusammensetzung des stochiometrischen Gases, die
erforderliche Brennstoffmenge sowie die Gaskonstante und die spezifische Wirmekapazitit des
Verbrennungsgases bei den Temperaturen 550 °C und 1000 °C.

Losung. Die Zusammensetzung des stochiometrischen Gases ergibt sich aus den Reaktionsglei-
chungen, die zunichst fiir je ein kmol Kohlenstoff und Wasserstoff geschrieben und dann nach dem
Dreisatz umgerechnet werden.

12kgC+32kg0, = 44kgCO, und  2kgH,+ 16kgO,= 18kgH,0
0,87kgC+2,32kg0, =3,19kgCO, und 0,13 kgH, +1,04 kg0, = 1,17 kgH,O
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zusammengefasst
1 kg Brennstoff + 3,36 kg O, = 3,19 kg CO, +1,17kgH, 0.

Da Luft eine Mischung aus 0,23 Massenteilen O2 und 0,77 Massenteilen N2 ist, lautet die Mengen-
bilanz der stochiometrischen Verbrennung

1 kg Brennstoff + 14,61 kgLuft = 3,19 kg CO, +1,17kgH,0 + 11,25 kgN,,.

Damit ist die Mindestluftmenge und die Zusammensetzung des stochiometrischen Gases bekannt

kgLuft,

m; .
_Lmin _ 14,61
Z kgBrst

my

_ 3,19kg _ . - . -
%o, " Tsgikg ~ 020% Gmo 00755 4, =021,

Mit den Gaskonstanten und spezifischen Wirmekapazititen von CO,, H,0 und N, aus Ta-
bellenbiichern [1] lassen sich jetzt die entsprechenden Werte fiir die Gasmischung berechnen:

Tabelle 4.1 Gaskonstante und spezifische Warmekapazitit des stochio-
metrischen Verbrennungsgases (Beispiel 4.1)

Gas CO, H,0 N, Summe
& 1 0,204 0,075 0,721 1,000
R, kJ/(kg K) | 0,1889 | 0,4615 | 0,2968

&R, kJ/(kg K) | 0,0385 | 0,0346 | 0,2140 0,2871

0" | kiikeK) | 1,044 [ 2000 | 1,078
ELe ] | e k) | 02130 | 01500 | 07775 | 1.1405

Damit ist
R, = Z(é;'Ri) = 0,2871kJ/(kgK)

[e,1o" © = 2(& [e,Io" ©) = 1,1405KT/(kgK).

Bemerkenswerterweise stimmt die Gaskonstante innerhalb der hier angebrachten Genauigkeit mit
dem fiir Luft giiltigen Wert R, = 0,28704kJ/(kgK) iiberein. Damit vereinfacht sich Gl. (4.11) fiir
diesen Brennstoff, und praktisch auch fiir alle anderen Mineraldle zu

R = R, = 0,287kJ/(kgK).
Die mittlere spezifische Wirmekapazitit ist hier beispielhaft fiir 600 °C berechnet worden. In
Tabelle 9.1 sind eine Reihe weiterer ebenso gefundener Zahlenwerte angegeben.

Zur Berechnung des Brennstoff-Luftverhiltnisses £ muss zunichst die spezifische Wérmeka-
pazitit des Verbrennungsgases geschitzt werden. Das ist gut moglich, da der gesuchte Wert zwi-
schen denen der Luft und des stochiometrischen Gases liegen muss. Hier wird zwischen

[, 6™ © = 1,091KI/(kgK) und [c, 1" © = 1,195kI/(kgK) (Tabelle 9.1) geschiitzt [c,gly"" ©
= 1,125kJ/(kgK). Damit und mit dem gegebenen H, bekommt man aus Gl. (4.14) und (4.13)
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[ ty
_ el tmlelot | 1,125KIkeK) 1000 T-1,020k1/(kgK)300 T _ o 100 )
p b
H - [(JPG]O3 t,

41660kJ/kg - 1,125kJ/(kgK) 1000 T

1+
5= B max _ 0,0202 1,0684 - 0,309.
,Bmax 1+4 0,0684 1.0202

L 1000 T
Hiermit kann [ch]0

Gl. (4.12) ergibt sich

1000 T 1000 C 1000 T
[ch]O =X [cpsti')]O + (1 _'x) [ch]O

= 0,309 1,195kT/(kgK) + 0,691 - 1,091 k/(kgK) = 1,123kJ/(kgK)

nachgepriift werden. Mit den Zahlenwerten aus der Tabelle 9.1 und mit

in hinreichender Ubereinstimmung mit dem zuvor geschitzten Wert. Und entsprechend
e,ols © = 0,309-1,1335kI/(kegK) +0,691 1,044 kJ/(kgK) = 1,072kJ/(kgK).

Der kleine Wert von x bestitigt, dass im offenen Gasturbinenprozess ein stark lufthaltiges Rauch-
gas entsteht. Das Luftverhiltnis ist

_Bax  0,0684

4.2.4 Reale Prozesse

Um die wesentlichen Eigenschaften der Kreisprozesse von Gasturbinen zu verstehen, sind
die in Abschn. 4.2.1 vorgestellten Idealprozesse gut geeignet, nicht aber fiir verfeinerte
Berechnungen zur Auslegung der Maschinen. Hier sollen deshalb die Abweichungen vom
Ideal und ihre rechnerische Beriicksichtigung behandelt werden.

Druckverluste. Im Ideal wurde fiir die Expansion und die Kompression das gleiche
Druckverhiltnis I angenommen. In Wirklichkeit ist wegen der Stromungswiderstinde in
Rohrleitungen, in der Brennkammer, im Luftfilter und in Schallddmpfern und gegebenen-
falls im Vorwiérmer p, kleiner als p, und p, groBer als p, (Bild 4.7).

Mit p, = p,-Ap, und p,=p, +Ap, wird das Turbinendruckverhéltnis

-A 1-Ap,/
Po PP _Pa "7 prq -, (4.15)

py p+Ap, p, 1+Ap,/p,

1 Da es sich um Temperaturdifferenzen handelt, diirfen die Einheiten K und °C gegen einander
gekiirzt werden. Beide Temperaturskalen unterscheiden sich nur durch die Festlegung der
Nullpunkte, die sich bei Differenzen autheben.
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Hier sind also alle Druckverluste in einer Zahl zusammengefasst, fiir die gilt

_Ap,/p,+ Ap)lp,
1+Ap,/p,

Bild 4.7
h,s-Diagramm einer Gasturbine

Innere Verluste des Verdichters und der Turbine. Im realen Prozess sind die Kom-
pression im Verdichter und die Expansion in der Turbine nicht isentrop. Beide Abwei-
chungen vom Ideal werden durch die entsprechenden inneren Wirkungsgrade rechnerisch
berticksichtigt. Mit den Isentropenexponenten ; fiir Luftund x fiir Verbrennungsgas, fiir
die wegen der Temperaturabhéngigkeit geeignete Mittelwerte einzusetzen sind, ist mit den
Gln. (1.13) und (1.14)

RT -1
K
Ahy, = Ll -\t —1] (4.16)
k-1 7y
xG—l
K 1 k.
Ah_.=—S p RT,|1-|—— G]. 4.17
T e Tir '3 [(1—8)11} (.17

Fiir vergleichende Kreisprozessrechnungen ist es aber realistischer, statt mit den inneren
mit den polytropen Wirkungsraden R und 7 . zu arbeiten, weil dann die mit einer
Erhohung des Druckverhiltnisses verbundene Zunahme des Riickgewinns (Abschn. 3.5.1)
bei der Expansion und der entsprechenden zusitzlichen Arbeit bei der Kompression
beriicksichtigt werden.

-1
_ kL Tyv i _
e -1 (4.18)
UPT(KG_I)
Ahg=—C Ror, (1L _] = (4.19)
T k1 (-9

Massenstrom. Abweichend vom Ideal sind die Mengenstrome in der Turbine und im
Verdichter verschieden. Ein Teil der verdichteten Luft geht durch Undichtigkeiten
in den Labyrinthdichtungen des Verdichters verloren, ein weiterer wird fiir Kiihlungs-
zwecke abgezweigt. Andererseits wird der Massenstrom durch das Hinzukommen der
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Brennstoffmasse wieder groBer. Bezeichnet . den Kiihlluftstrom einschlieBlich der
Undichtigkeitsverluste, so gelangt in die Brennkammer nur der Luftstrom

gt = i (1 —3) =, (1- ).
my,

Mit dem Brennstoff-Luftverhéltnis 8 nach Abschn. 4.2.3 wird damit der Massenstrom des
Verbrennungsgases

g = ity g + iy, = it (1 -%)(1 . m"f‘; )= 1iny (1- 1+ = i, (1-6+B).  (4.20)
L L K

Vorwirmwirkungsgrad. Im Idealprozess wird die Luft bis auf die Temperatur des
Turbinenabgases vorgewdarmt. In Wahrheit muss aber eine Temperaturdifferenz fiir die
Wirmeiibertragung vorhanden sein. Zur rechnerischen Beriicksichtigung wird ein Vor-
wirmwirkungsgrad eingefiihrt

- (1-9m(T,-T) T,-T,
-6+ i (T,-T,)  T,-T,
Damit wird die Temperatur der vorgewédrmten Luft
T, = T)+ nyw(T,-T,). (4.21)

Arbeit und thermischer Wirkungsgrad. Die auf den Massenstrom rz; bezogene innere
Prozessarbeit ist

w, = (1- 6+ ) A~ Ahy,.

Hierin sind die inneren Enthalpiedifferenzen Ahy und Ahy, nach den Gln. (4.16) und
(4.17) oder nach Gln. (4.18) und (4.19) einzusetzen.

Von der inneren Arbeit sind noch die mechanischen Verluste abzuziehen, die fiir Turbine
und Verdichter insgesamt durch einen mechanischen Wirkungsgrad 1, beriicksichtigt
werden

w=n_[(1-6+B)Ahy- Ahy).

Die dem Kreisprozess zugefiihrte Energie betrdgt mit dem unteren Heizwert H und dem
Brennkammerwirkungsgrad n, auf den Luftmassenstrom bezogen migH /(1 1) =
B H /. Damit ist der thermische Wirkungsgrad

_ W g T [(1-5+PAh;- Ahyl

s BH, BH,
Dabei ist Gl. (4.14) zur Berechnung des Brennstoff-Luftgemisches § wegen des dort noch
nicht beriicksichtigten Faktors (1-46) und des Brennkammerwirkungsgrades 7, zu
korrigieren

. (4.22)

t t
[e,alo - [e, s 2,

p=(1-9

- (4.23)
ne H, - [cpc,]o3 4
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Zahlenwerte. Fiir die Berechnung eines realen Prozesses werden Zahlenwerte bendtigt,
die erst nach dem Entwurf einzelner Anlageteile nachpriifbar sind. Fiir Schitzungen zur
ersten Auslegung gibt Tabelle 4.2 einen Anhalt.

Tabelle 4.2. Anhaltswerte fiir Gasturbinenanlagen
VW Vorwiarmung SK Schaufelkiihlung

Kleinanlagen
stationdre Anlagen u. Fahrzeug- Flugtriebwerke
turb.
850 ohne SK .
Lo C 1450 mit SK 1000 1000 + 1470
I bis 30 3+5 bis 30
0,02 + 0,05 ohne VW . .
e 0,03 = 0,08 mit VW 0,06 - 0,08 0,04+ 0,06
o 0,005+ 0,01 0,01+ 0,02 0,01+ 0,02
N 0,98 + 0,99 0,96+ 0,97 0,98 + 0,99
g 0,95+0,98 0,93 +0,95 0,93 +0,95

Beispiel 4.2. Der thermische Wirkungsgrad eines offenen Gasturbinenprozesses ohne Vorwéirmung
ist unter realistischen Annahmen zu berechnen.

Gegeben: II=9; t,=157TC; t,=1000 T
Annahmen: £=10,025; 6=0,01; n,7,=098; n,=087; n.=088.

Losung. Die Temperatur am Verdichteraustritt wird zunéchst auf 300 °C geschitzt. Damit wird
nach Tabelle 9.1 die mittlere spezifische Warmekapazitit der Verdichtung

h
[c,.]7 = 1,020KkJ/(kgK)

-1 R 0,287k/(kgK) _

und s 1.020k/(kgK) 0,2814
2 , g
L [CPL]’1
0 R
Ahiv - ﬂ [H- L 1] - I,OZOkJ/(()kSg7K) 288K [90,2814 _ 1] _ 289,0 kJ/kg
”iV s

hy = [ch]f; t,+ Ahy, = 1,005kJ/(kgK) 15 T + 289kJ/(kgK) = 304,1 kJ/(kgK)

b _ 3041 K(keK) _p00 1
1,020 kJ/(kgK) ’

2

L
[ch]o
in guter Ubereinstimmung mit dem zuvor geschétzten Wert.

Die Turbinenaustrittstemperatur wird vorldufig auf 550 °C geschitzt. Damit und mit den Ergeb-
nissen von Beispiel 4.1 ergibt sich:

z. z,
e ] - [epalo &~ [eyalo &4 (1,123+1000 - 1,072+ 550)kJ/(kgK) °C
PG t,-t, (1000 -550) T

- 1,185 k/(kgK)
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%1 __Re _0287kI/(keK) _,

- L.
o el 1,185k)/(kgK)

‘ 1 T
Ahy = 1 (el T, [1 —[(1 Y % ]

= 0,88 1,185kJ/(kgK) 12731([1 -

,2422

-1

1 2422] _
0’975_9]" |- s43Kkg

h, = [cPG]f; t,- Ah = 1,123K)/(kgK) 1000 T - 543kJ/kg = 580,0 ki/kg
h 580kJ/kg

t,=—2 = =5410 C
[c. ] 1.072KI/(keK)
ch]o

z L
f=(1-0) [epalo &= [epalo o _ ) oo (1,123-1000 -1,020-298,1)kJ/(kgK) °C

‘ 41660kJ/kg - 1,123kJ/(kgK)*1000 T - 0,0202
Hu—[ch]gt3 g~ 1, (kgK)

_ T T [(1 - 6+ B)Ahyy - Ahy]  0,98[1,01-543,0 - 289,0]k)/kg _ 0.308
t BH, 0,0202-41660kJ/kg T

Diskussion der realen Prozesse. Die Kennlinien in Bild 4.8 wurden mit dhnlichen An-
nahmen wie in Beispiel 4.2 berechnet. Wie zu erwarten, sind Wirkungsgrade und Lei-
stungsdichten deutlich niedriger als bei den entsprechenden Idealprozessen (Bild 4.3).

Prozess ohne Vorwdrmung. Anders als in der Idealisierung hingt hier der thermische
Wirkungsgrad von der Turbineneintrittstemperatur #; ab, und er steigt mit wachsendem
Druckverhiltnis /7 nicht unbegrenzt. Die Wirkungsgradkurven haben Maxima, die durch-

weg bei hoheren Druckverhiltnissen liegen als die der Leistungskurven.

Prozess mit Vorwdrmung. Beim Druckverhéltnis eins wird hier der Carnot-Wirkungsgrad
nicht erreicht. Vielmehr muss eine Mindestverdichtung vorhanden sein, damit Wirkungs-
grad und Leistung iiberhaupt positive Werte annehmen. Die Wirkungsgradmaxima liegen
hier bei kleineren Druckverhiltnissen als die Leistungsmaxima. Wéhrend bei den Ideal-
prozessen mit und ohne Vorwiarmung die Kurven der Leistungsdichten gleich sind, werden
die Leistungen hier wegen der zusitzlichen Druckverluste im Vorwirmer etwas kleiner.
Die Kurven sind wie in Bild 4.3 b nur so weit gezeichnet, wie der Prozess dem einfachen
ohne Vorwirmung iiberlegen ist.

Prozess mit zweifacher Zwischenkiihlung und einfacher Zwischenerhitzung. Hier sind die
Kennlinien @hnlich wie beim Prozess mit Vorwdrmung. Die Maxima der Wirkungsgrad-
und Leistungskurven verschieben sich aber zu hoheren Druckverhiltnissen, und auch die
absoluten Hohen der Kurvenwerte sind grof3er.
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Bild 4.8 Thermischer Wirkungsgrad 7, (ausgezogen) und Leistungsdichte w/(cPT D (gestrichelt)
realer Gasturbinenprozesse
a) einfacher Prozess ohne Vorwirmung

b) Prozess mit Vorwiarmung
¢) Prozess mit zweifacher Zwischenkiihlung und einfacher Zwischenerhitzung

4.2.5 Kombinierte Gas-Dampf-Prozesse

Beim einfachen Joule-Prozess verlidsst das Turbinenabgas die Anlage mit einer recht hohen
Temperatur (Beispiel 4.2). Zur Ausnutzung seiner thermischen Energie bildet eine Kombi-
nation mit einer Dampfkraftanlage eine besonders wirtschaftliche Alternative zum Prozess
mit Vorwidrmung.

Durch die Zusammenarbeit der Kreisprozesse gelingt die Ausnutzung der thermodyna-
mischen Vorziige beider. Im Kondensator der Dampfanlage wird die Wirme wie beim
Carnot-Prozess isotherm bei niederer Temperatur abgefiihrt (Abschn. 3.2.1). In der
Brennkammer der Gasturbine kann andererseits die Wéarme bei sehr viel hoherer Tempera-
tur zugefiihrt werden als bei vertretbaren Kosten in einem Dampfkessel mit seinem hohen
Materialaufwand. In einer kombinierten Anlage nutzt daher immer die Gasturbine die
hohen und die Dampfanlage die niederen Temperaturen.

Das T,s-Diagramm einer solchen Anlage (Bild 4.9) zeigt, wie die mittlere Temperatur der
Wirmezufuhr im Vergleich zu einer einfachen Dampfkraftanlage angehoben wird. In
beiden Teilen des Prozesses werden die Wiarmestrome QzuGund QzuD bei hohen Tempera-
turen zugefiihrt. Unter der Voraussetzung, dass die vom Gasturbinenprozess (Index G)
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abgegebene Wirme dem Dampfturbinenprozess (Indes D) vollstindig zugefiihrt wird, sind
die insgesamt zu- bzw. abgefiihrten Wirmestrome

Qzu = QmG+ QzuD und Qab = QabD
und damit der thermische Wirkungsgrad

7, = PG+PD - Pges 1
th N . N . s .
QzuG+ zuD QzuG 1+ QzuD/QzuG

Bild 4.9
T,s-Diagramm einer kombinierten Gas-Dampfanlage T
mit den mittleren Temperaturen der Wiarmezufuhr

Demnach sollte der Anteil des Dampfteils an der Warmezufuhr moglichst klein sein. Mit
den thermischen Wirkungsgraden der Anlageteile

g = .G =1- .bG und 77sz+
QzuG QzuG QzuD t |QabG|
folgt noch
. P A P, :
Opg=— wd QO n=—- |46l =—-(1-746) P
e Tap Tawp
n
Ny = &D (4.24)

1= (1~ 7yp) Po/Py,

Hiernach ist der thermische Wirkungsgrad der Gesamtanlage von demjenigen des Gastur-
binenteils unabhiéngig, eine Folge der hier getroffenen Voraussetzung, dass die Gastur-
binen-Abwirme dem Dampfteil vollstindig zugefiihrt wird. Auf die thermodynamische
Qualitdt der Gasturbine kommt es aber dennoch an, weil ihr Leistungsanteil moglichst
hoch sein soll, wie aus Gl. (4.24) hervorgeht. Die Turbineneintrittstemperatur des Gasteils
ist also moglichst hoch zu wihlen. Die tatsdchlichen Wirkungsgradgewinne gegeniiber
einer reinen Dampfturbinenanlage sind etwa 3 bis 10 %, also kleiner als nach GI. (4.24).

Neben der Wirkungsgraderhohung werden die Anlagekosten gesenkt, denn die zusitzliche
Leistung des Gasteils erfordert einen vergleichsweise geringen Mehraufwand.

Kombinierte Anlage mit Abhitzekessel. In einer einfachen Anlage zur Verwirklichung
der obigen Uberlegung wird der Gasturbine ein feuerungsloser Abhitzekessel nachgeschal-
tet (Bild 4.10). Hier wird also nur dem Gasturbinenprozess bei hoher Temperatur Wérme
zugefiihrt, sodass ein thermodynamisch guter Prozess entsteht. Auch der Leistungsanteil
der Gasturbine ist hoch, etwa 65 bis 75 %. Der Wirkungsgrad des Dampfteils ist aber bei
der Anlage nach Bild 4.10 niedrig, da sich nur méBige Frischdampfzustinde bis zu etwa
6 MPa und 470 °C realisieren lassen. Deshalb sieht man besser einen Prozess mit einfacher



178 4.2 Kreisprozesse

Zwischenerhitzung vor und hebt so die Turbinenaustrittstemperatur auf iiber 600 °C an.
Dann sind die auch sonst bei Dampfturbinen iiblichen Prozessdaten moglich.

Bild 4.10
Schaltung einer kombinierten Gas-Dampfanlage mit
Abhitzekessel

Beispiel 4.3. In einer kombinierten Anlage nach Bild 4.10 sollen in der Gasturbine die Prozessdaten
des Beispiels 4.2 verwirklicht werden. Im Abhitzekessel wird das Verbrennungsgas bis auf
t; = 150 T abgekiihlt. Fiir den Dampfteil ist gegeben:

Frischdampfzustand Pp= 4MPa; 1, =450 T
Zustand vor dem Kondensator Pg = 0,005MPa; Ak, =2580kJ/kg.

Zur Speisewasservorwidrmung wird Dampf mit kg = 2830kJ/kg in der Menge iy, abgezapft,
womit das Speisewasser auf #,, = 130 T vorgewdrmt wird.

Zu berechnen sind der Leistungsanteil der Gasturbine und die thermischen Wirkungsgrade.
Losung. Die Energiebilanz des Abhitzekessels ergibt mit [cPG]Z = 1,072kJ/(kgK) (Beispiel 4.1)
. ) .
my, [ch]t: (t415) = gy (B~ C ity

iy hymcywty  3330kI/kg - 4,183K/(kgK) 130 T _
t -_—
D [egliry  LO2RMEK) (GAL-150K

Und die Bilanz des Speisewasservorwérmers

: 6.65.
m

(1 - g g+ pri b, = e ot

Cowtw ~hx _ 4,183KI/(kgK) 130 T - 138kl/kg _ 0.151
he - (2830 - 138)kl/kg T

wobei hlé = 138kJ/kg die Enthalpie des Kondensats ist.
Die Leistungen sind mit 8, 8, Ahy, und Ahg nach Beispiel 4.2

Ps=m [(1-6+B)Ahy - Ah] = 6,6412,[1,01-543kI/kg - 289kI/kg] = 1723kI/kg-riyy
Py, = ity [ = hg+ (1 = ) (hg = hy)]
=iz, [(3330 -2830) +0,849(2830 - 2580)] kI/kg = 711kI/kg 1t

P, 1723kJ/kg iy,
—G - — =0,708.
P, (1723+711)k/kg-ri,

e
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Der zugefiihrte Wirmestrom ist
QzuG =m; [(1-8+P)h,~h]=6,64:rm,[1,01-1123 -304,1]kJ/kg = 55122,

und der dem Gasteil entzogene, zugleich dem Dampfteil zugefiihrte Wirmestrom
Ouc = Opp = O P = (5512 -1723)kI/kg iy, = 3789kI/kg .
Damit ergeben sich die thermischen Wirkungsgrade

P 1723KI/kg-n,

= = =0,313
Toe ™ T ss1akikg i,
pAl s
P 711kI/kg m
Typ = — = T 188
Q' 3789kl/kg
P_+P 1723 +711)kJ/kg - m
By = -8 b_J( JKIKe My _ a2,
Q‘ o 5512KJ/kg- ny,
Das letzte Resultat liefert auch Gl. (4.24), namlich
b 0,188

/AN

>

1-(1- f3p)Pg/P,,, 1(1-0,188)0,708

Die tatséchlich erreichten Wirkungsgrade sind sdmtlich etwas kleiner, da in diesem Beispiel weder
die mechanischen noch die Verluste in der Brennkammer und im Abhitzekessel beriicksichtigt
wurden. Dadurch erklrt sich auch der im Vergleich zu Beispiel 4.2 etwas hohere Wert von 7, .
Der unbefriedigende Wirkungsgrad des Dampfteils kann, wie bereits besprochen, durch eine
Zwischenerhitzung, also eine zweistufige Verbrennung erheblich verbessert werden, weil dann die
auch sonst in Dampfkraftanlagen iiblichen Frischdampfzustinde sowie die Zwischeniiberhitzung
moglich werden. Thermische Wirkungsgrade bis zu 58 % fiir die Kombianlage werden damit
erreichbar.

Kombinierte Anlage mit Nachverbrennung. Eine andere Moglichkeit, den kombinierten
Prozess zu verbessern, besteht darin, den hohen Luftiiberschuss der Gasturbine im nach-
geschalteten Dampfkessel zu einer Nachverbrennung mit zusitzlichem Brennstoff auszu-
nutzen, dessen maximale Menge durch den mit dem Verbrennungsgas zugefiihrten Sauer-
stoff begrenzt ist (Bild 4.11). Auch in diesem Fall kénnen im Dampfteil die normalen
Auslegungsdaten verwirklicht werden.

Da aber bei Anlagen dieser Art die Vorwiarmung der Verbrennungsluft wegfillt, muss die
restliche Warme des Abgases auf andere Art ausgenutzt werden. Dazu werden aufer den
Anzapfvorwirmern (Abschn. 3.2.2) auch solche, die durch Rauchgas beheizt werden,
angeordnet. Die durch den teilweisen Wegfall der Anzapfvorwidrmung verschlechterte
thermodynamische Qualitdt des Dampfteils ist dann noch am besten, wenn der Speise-
wasserstrom in zwei parallele Teilstringe aufgeteilt wird, von denen der eine durch
Anzapfdampf, der andere durch Rauchgas vorgewéarmt wird.

Eine solche kombinierte Anlage erreicht nicht nur im Auslegungspunkt deutlich ho-
here Wirkungsgrade als ein konventionelles Damptkraftwerk, sie ist auch bei Teillast
iiberlegen.
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Im Interesse optimaler Verfiigbarkeit werden die Anlagen so geschaltet, dass ihre Teile
auch unabhingig voneinander betrieben werden konnen. Dazu versorgt ein Frischluft-
gebldse den Kessel bei einem Ausfall des Gasteils, und die Gasturbine kann ohne den
nachgeschalteten Dampferzeuger arbeiten, indem ihre Abgase iiber einen Bypass ins Freie
geleitet werden.

Kombinierte Anlage mit aufgeladenem Kessel. Bei einer anderen Kombination von Gas-
und Dampfanlage (Bild 4.12) wird die Verbrennungsluft fiir den Dampfkessel mittels des
Verdichters der Gasturbine auf hoheren Druck gefordert. Ein so aufgeladener Kessel
(Velox-Kessel) ist zugleich die Brennkammer der Gasturbine. Die Luftmenge ist hier nur
wenig groBer als die stochiometrische, denn die notwendige Abkiihlung des Verbrennungs-
gases auf die Turbineneintrittstemperatur geschieht durch Wirmeabgabe an den Dampf-
erzeuger und nicht durch Zumischen von Kaltluft. Die Gasturbine erzeugt deshalb bei einer
vergleichsweise geringen Verdichterleistung eine hthere Generatorleistung. Ihr Anteil an
der Gesamtleistung liegt bei dieser Schaltung bei 16 bis 18 %. Der Wirkungsgrad ist bei
Volllast dhnlich hoch wie beim Prozess mit Nachverbrennung, der Abfall bei Teillast ist
wegen der starren Kopplung von Gasturbine und Dampferzeuger aber steiler.

Bild 4.11 Kombinierte Anlage mit Bild 4.12 kombinierte Anlage mit
Nachverbrennung aufgeladenem Kessel

Die Anlagekosten sind besonders niedrig, da die Kesselabmessungen erheblich reduziert
werden. Durch die Verbrennung bei hohem Druck werden namlich die Rauchgasvolumina
kleiner, der Warmeiibergang besser, und man kommt mit geringeren Heizfldchen aus.

Nachteilig ist, dass bei einem Ausfall von Gasturbine, Kessel oder Dampfturbine die
gesamte Anlage stillgesetzt werden muss. Dazu kommt, dass hier hochwertige Brennstoffe
nicht nur fiir den Gasteil, sondern fiir die Gesamtanlage benétigt werden.
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4.3 Baugruppen

4.3.1 Turbinen

Bild 4.13 Einwellengasturbine mit zwei seitlich aufgestellten Einzelbrennkammern (KWU)

m, etwa 355 kg/s, t, etwa 800 °C, I etwa 9, P, = 60MW, n = 50 1/s

2 AuBengehduse 7 Innengehduse
3 Einstromgehduse 8 Leitapparat
4 Abgasstutzen 9 Liaufer

6 Leitschaufeltriger 10 Zuganker

Bild 4.14 Gasturbine dhnlicher Ausfiihrung
Mit Ringbrennkammer (Siemens)

Wy = 650 kefs, t, etwa 1400 °C, IT = 17,
P, =261 MW, n =50 l/s
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Die Berechnung der Gas- und Dampfturbinen (Abschn. 3.4 und 3.5) unterscheidet sich
nicht. Auch der konstruktive Aufbau als mehrstufige Axialmaschine ist bei gro3en Leistun-
gen der gleiche wie bei Dampfturbinen.

Vergleich Dampf-Gasturbine. Bei den Hauptabmessungen und in der Stufenzahl gibt es
deutliche Unterschiede. Wegen der kleineren Druckverhiltnisse ergeben sich geringere
Enthalpiegefille und somit auch weniger Stufen als bei einer vergleichbaren Kondensa-
tionsdampfturbine. Fiir die gleiche Kupplungsleistung ist der Massenstrom der Gasturbine
erheblich groBer als in der Dampfturbine, nicht nur wegen des kleineren Enthalpiegefilles,
sondern auch wegen des Leistungsbedarfs des Verdichters. Daraus folgt, dass die Stro-
mungsquerschnitte der Gasturbine groBer sind. Der Effekt wird auf der Eintrittseite noch
dadurch verstirkt, dass das Verbrennungsgas ein groferes spezifisches Volumen hat als
der Dampf bei den iiblichen Frischdampfzustinden. Die Volumenzunahme ist aber wesent-
lich geringer als bei einer Kondensationsdampfturbine.

Gehiuse und Liufer. Wihrend Dampfturbinen wegen der grofien Stufenzahl und der
Querschnittszunahme bei grofen Leistungen mehrgehédusig und in den Niederdruckteilen
mehrflutig ausgefiihrt werden miissen, konnen Gasturbinen bis zu den heute realisierten
Leistungen eingehdusig und einflutig gebaut werden. Allerdings ist die Leistungsgrenze
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Bild 4.15 Zweiwellengasturbine fiir den Verdichter- oder Pumpenantrieb (AEG-Kanis)
m; etwa 50 kg/s, n; =115 1/s (Verdichter und HD-Turbine)
P =75MW n, = 95 1/s (Nutzleistungsturbine)
1 Verdichter 4 Nutzleistungs- (ND) Turbine

2 Brennkammer 5 verstellbare Leitschaufeln der ND-Turbine
3 Verdichterantriebs- (HD) Turbine
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auch deutlich kleiner als bei der Dampfturbine. Die axiale Bauldnge ist wegen der wenigen
Stufen klein, sodass sogar Turbine und Verdichter in einem gemeinsamen Gehiuse mit nur
zwei Traglagern unterzubringen sind (Bild 4.13). Wegen der geringen Driicke werden die
Turbinen leichter und diinnwandiger gebaut als Dampfturbinen, wodurch eine hohere
Wirmeelastizitét erreicht wird. Die horizontal geteilten Gehéuse, in die die Leitschau-
feltrager eingesetzt sind, sind meistens Schweillkonstruktionen. Die Laufertrommeln
bestehen aus einzelnen Scheiben, die durch Zuganker miteinander verbunden oder ver-
schweifit sind. Bei Luftfahrzeugturbinen wird dieses Bauprinzip zu ausgeprigtem Leicht-
bau mit geringen Materialstirken abgewandelt, wenn die Maschinen dadurch auch emp-
findlicher gegen Erosion und Korrosion werden.

Da die Schaufeln von der ersten Stufe an lang sind, miissen im Mittelschnitt genligend
grofe Reaktionsgrade eingehalten werden (Abschn. 3.4.5). Das Gleichdruckprinzip kommt
deshalb nicht in Frage. Allerdings gibt man dem Leitgitter der ersten Stufe ein moglichst
groBBes Enthalpiegefille, um die Temperatur im Laufgitter herabzusetzen. Die Turbinen-
stufen sind, wie bei Uberdruckstufen notwendig, stets vollbeaufschlagt. Da dies auch fiir
die erste Stufe gilt, gibt es im Gegensatz zu den Dampfturbinen keine teilbeaufschlagten
Regelstufen und keine Stellventile, die bei den hohen Temperaturen auch problematisch
wiren. Die Leistung wird stattdessen iiber die Brennstoffzufuhr und damit tiber die Ein-
trittstemperatur bzw. beim geschlossenen Prozess iiber das Druckniveau verstellt.

Kiihlung. Die Rotortrommeln werden durch einen Kiihlluftschleier von der Heiflgas-
stromung abgeschirmt und zugleich auf Temperaturen unterhalb 500 °C abgekiihlt, sodass
ferritische Stédhle eingesetzt werden kénnen.

Fiir die Schaufeln sind hochwarmfeste Werkstoffe erforderlich, gewohnlich Nickelbasisle-
gierungen. Dennoch miissen die Leit- und Laufschaufeln der ersten Turbinenstufen gekiihlt
werden, wenn man sich nicht mit niedrigen Eintrittstemperaturen zufrieden geben will. Als
Kiihlmittel dient aus dem Verdichter abgezweigte Luft.

Am einfachsten werden die Schaufeln durch Konvektion gekiihlt, wobei Luft durch Kanile
im Schaufelinneren stromt und dabei Wérme von den Winden aufnimmt. Der Kiihlstrom
istradial gerichtet und wird im Zickzack mehrfach durch die Schaufel geleitet bevor er aus
Schlitzen an der Hinterkante austritt (Bild 4.16 a). Diese Art der Schaufelkiihlung ist auf
Turbineneintrittstemperaturen bis zu etwa 1100 "C beschrinkt. Dariiber wird der Kiihl-
luftbedarf zu grof3, und die unterschiedlichen Temperaturen innerhalb der Bauteile verrin-
gern deren Lebensdauer.

Eine etwas wirksamere Abart bildet die Prallkiihlung, bei der Kiihlluft im Schaufelinneren
mit hoher Geschwindigkeit auf die Oberfliche geblasen wird. Durch Verbesserung des
Wirmeiibergangs an kritischen Stellen der Schaufeln in der Nihe der Eintrittskante wird
der Kiihlluftbedarf reduziert.

Bei der Filmkiihlung tritt Luft aus feinen Bohrungen an der Schaufeloberfldche aus und
bildet einen Kiihlfilm, der die Schaufel vom Kontakt mit dem Hei3gasstrom abschirmt.
Die Austrittsbohrungen werden elektroerosiv eingebracht und so verteilt, dass die Kiihlluft
gezielt an die richtigen Stellen gebracht wird. Der Kiihlluftbedarf und die Temperaturdif-
ferenzen im Schaufelmaterial werden verringert, sodass Eintrittstemperaturen bis zu etwa
1230 °C zuldssig werden.
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05 Bild 4.16
Schaufelkiihlung
4 a) schematische Darstellung einer
Leitschaufel mit den verschiede-
3 nen Arten der Kiihlung
2 b) erreichbare thermische Wir-
1 kungsgrade in Abhéngigkeit von
der Turbineneintrittstemperatur
1 02 (nach BBC)
Mh 1 Konvektionskiihliung
2 Prallkiihlung

: = 3 Filmkiihlung
750 1000 1 1500°
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Die Kiihlwirkung der genannten Verfahren nimmt in der angegebenen Reihenfolge zu, der
Kiihlluftbedarf fiir eine bestimmte Turbineneintrittstemperatur entsprechend ab, sodass die
Wirkungsgradverschlechterung gegeniiber dem ungekiihlten Prozess infolge der Zufuhr
kalter Luft immer geringer wird (Bild 4.16 b). Die hochsten Wirkungsgrade lieBen sich mit
Schaufeln aus keramischem Material erreichen, die wegen ihrer hohen Warmfestigkeit
keiner Kiihlung bediirfen. Eine andere vielversprechende Idee ist die Effusionskiihlung,
bei der die Kiihlluft aus einer pordsen Beschichtung der Schaufeln austritt, oder noch
wirkungsvoller die Transspirationskiihlung, bei der ein fliissiges Kiihlfluid an der Oberfl4-
che verdampft und der Schaufel die Verdampfungswirme entzieht.

Zentripetalturbinen. Aufler den axialen Turbinenstufen werden im Gasturbinenbau auch
Radial-stufen angewendet, die wie die Francis-Wasserturbinen von auflen nach innen
(zentripetal) durchstromt werden. Solche Zentripetalturbinen sind fiir kleine Massenstrome
geeignet, sie verarbeiten Druckverhiltnisse bis zu I = 4 und werden deshalb in einstufiger
Anordnung fiir Anlagen kleiner Leistung, z. B. in Abgasturboladern (Abschn. 4.4.3)
eingesetzt.

4.3.2 Verdichter

Wie bei Turbinen gibt es radiale und axiale Bauformen.

Radialverdichter werden bei kleinen Leistungen als ein- oder zweistufige Maschinen
eingesetzt. Auferdem kommt eine radiale Stufe auch am Ende eines im iibrigen axialen
Verdichters vor, wenn die Stromung am Verdichterende ohnehin in die radiale Richtung
gebracht werden soll.

Axialverdichter sind im Aufbau den axialen Turbinen dhnlich, jedoch ist die Stufenzahl
viel groBer. Wihrend in den Turbinengittern eine starke Beschleunigung der Stromung
zuldssig ist, darf die Verzogerung im Verdichtergitter nur gering sein, weil sich die Grenz-
schicht sonst ablost. Die Schaufelprofile sind deshalb nur schwach gewdlbt, dhnlich wie
die Tragfliigelprofile von Flugzeugen. Sie ergeben nur eine geringe Umlenkung der
Stromung, sodass das Stufengefille viel kleiner ist als in einer Turbine.

Schaufelverstellung. Zur Verbesserung der Teillastwirkungsgrade werden mitunter die
Leitschaufeln der Verdichterstufen verstellbar ausgefiihrt. Vor allem bei den Niederdruck-
verdichtern der Flugzeugtriebwerke wird diese Konstruktion hiufig angewendet, die hier
wegen der niederen Temperaturen im Gegensatz zur Turbine moglich ist.
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4.3.3 Brennkammern

Bei den hohen Luftiiberschiissen, die fiir die Gasturbinenverbrennung nétig ist, wire eine
stabile Flamme nicht zu erreichen. Man trennt deshalb in der Brennkammer den Luftstrom
in die Primérluft, die mit dem Brennstoff zusammen der Verbrennungszone zugefiihrt
wird, und in die Sekundérluft, die erst spéter zugemischt wird.

Arbeitsweise (Bild 4.17). Die Primérluft wird durch Drallbleche in eine Wirbelbewegung
gebracht. Dadurch wird zwar der Strémungswiderstand erhoht, aber eine gute Gemisch-
aufbereitung erreicht. So kann der Brennstoff trotz der kurzen Verweildauer in der Re-
aktionszone nahezu vollstindig verbrannt werden.

Von den hohen Temperaturen der Flamme wird die Aulenwand durch das Flammrohr
abgeschirmt, das seinerseits durch die Sekundérluft gekiihlt wird. Diese tritt durch Locher
und Schlitze ins Flammrohrinnere iiber, stabilisiert die Flamme und bringt das Verbren-
nungsgas auf die beabsichtigte Turbineneintrittstemperatur. Eine vollstindige Vermi-
schung der Gase ist nicht in jedem Fall erwiinscht, die Temperatur soll in der Randzone
niedriger sein als in der Kernstromung, um die Schaufelfiile und -kopfe zu entlasten.

2000°Cy
1500
1000
500
0
1 2
= g""’ 1 Primérluft
BRGE - 355 S 2 Sekundrluft
S § 3 Verbrennungsgas

5 Drallerzeuger

4 Brennstoff
| Mischzone ! 6 Flammrohr

Bild 4.17 Prinzipbild einer Brennkammer und Temperaturverlauf im Primérstrom

Bauarten. Es sind Einzel- und Ringbrennkammern zu unterscheiden. Einzelbrennkam-
mern werden bei Kleinanlagen angewendet, wo sie tangential an das Turbinengehiduse
montiert werden, und manchmal bei groflen stationdren Anlagen. Dort stehen sie senkrecht
neben der Maschine. Flugzeugtriebwerke und daraus abgeleitete Maschinen in Leichtbau-
weise erhalten Ringbrennkammern, die bei geringem Raumbedarf direkt zwischen Ver-
dichter und Turbine liegen. Die Ringbrennkammern haben einen ebenfalls ringformigen
Flammrohreinsatz oder in einem Kranz angeordnete einzelne Flammrohre.

Wirmebelastung und Wirkungsgrad. Die Raumwérmebelastung der Brennkammer ist
hoch. Sie betriigt 25 bis 35 MW/m? bei stationdren Anlagen, 250 bis 300 MW/m? bei
Fahrzeugturbinen und 600 bis 800 MW/m? bei Flugtriebwerken. Mit zunehmender Wir-
mebelastung also abnehmenden Brennkammerabmessungen wachsen auch die Druck-
verluste, sie betragen 1 bis 4% bei stationdren Anlagen und bis zu 6% bei Flugtriebwerken.
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Der Brennkammerwirkungsgrad m, in Gl (4.22) beriicksichtigt die Verluste durch
Wirmeabstrahlung an die Umgebung und durch unvollstindige Verbrennung, die ins-
besondere bei den thermisch hoch belasteten Flugzeugbrennkammern auftritt.

4.4 Anwendungen

4.4.1 Elektrische Energieversorgung

Spitzenlast. Mit Gasturbinen nach dem einfachen Joule-Prozess ohne Vorwirmung kann
des Problem der Spitzenlastdeckung sehr kostengiinstig gelost werden. Neben den gerin-
gen Anlagekosten bediirfen diese Maschinen nur geringer Wartung. Sie kdnnen sogar ganz
ohne personelle Uberwachung ferngesteuert werden. Da keine langen Anwirmzeiten notig
sind, lassen sie sich kurzfristig an- und abfahren. Es wird kein Kiihlwasser und nur wenig
Grundfldche benotigt, wodurch eine grof3e Standortunabhéngigkeit erreicht wird, sodass
die Installation in der Nihe des Verbrauchschwerpunktes moglich ist. Wegen des geringen
Bauvolumens sind auch fahrbare Notstromaggregate fiir den Einsatz an wechselnden
Standorten ausfiihrbar.

Grundlast. In kommunalen und in Industriekraftwerken wird die Wirtschaftlichkeit durch
Ausnutzung der Abwidrme zu Heiz- oder Fabrikationszwecken gesteigert. Fiir fossil
befeuerte Kraftwerke der offentlichen Energieversorgung werden die kombinierten Gas-
Dampfanlagen (Abschn. 4.2.5) den reinen Dampfkraftwerken vorgezogen, weil mit ihnen
besonders hohe Wirkungsgrade erreicht werden.

Energiespeicherung. In Gasturbinen-Luftspeicher-Kraftwerken wird #hnlich wie in
hydraulischen Pumpspeicherwerken (Abschn. 5.5.7) Energie gespeichert. In diesen
Anlagen arbeiten Verdichter und Turbine nicht gleichzeitig (Bild 4.18). In Zeiten geringer
Stromabnahme, vor allem nachts, konnen die Grundlastkraftwerke durch den Antrieb des
Verdichters zusitzlich belastet werden. Die verdichtete Luft wird in einem Hohlraum
gespeichert und in Zeiten erhdhten Strombedarfs wieder entnommen. Nach Auftheizung in
der Brennkammer gibt sie ihre Energie wieder ab, wobei die gesamte Leistung fiir den
Generator zur Verfiigung steht, da ja kein Verdichter anzutreiben ist.

Bild 4.18

Vereinfachte Schaltung eines Luftspeicherkraftwerkes
1 Motor 5 Brennkammer

2 Verdichter 6 Turbine

3 Absperrorgane 7 Generator

4 Luftspeicher

Wihrend bei Pumpspeicherkraftwerken die bei Spitzenbedarf verfiigbare elektrische
Energie kleiner ist als die zuvor aufgewendete, ist sie hier erheblich grofler, weil in der
Brennkammer zusitzlich Wirme eingebracht wird. Als geeignete Luftspeicher dienen
unterirdische Hohlrdume, die durch Ausspiilen von Salzstdcken gewonnen werden. Luft-
speicherkraftwerke sind deshalb ganz dhnlich wie Pumpspeicherwerke an bestimmte
geologische Voraussetzungen gebunden.
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4.4.2 Pumpen- und Verdichterantrieb

Gasturbinen sind gut geeignet, Stromungsarbeitsmaschinen anzutreiben. Besonders
naheliegend ist das in den Pump- bzw. Verdichterstationen von Ol- und Erdgasfernleitun-
gen. Hier sind Zweiwellenmaschinen vorteilhaft, bei denen eine Nutzleistungsturbine
gegebenenfalls iiber ein Getriebe mit der Arbeitsmaschine gekuppelt ist, wihrend der
Luftverdichter fiir die beiden Teilturbinen mit seiner Antriebsturbine einen zweiten
Wellenstrang bildet. In Bild 4.15 liegen Verdichter, Verdichterantriebs- und Nutzlei-
stungsturbine in einem gemeinsamen Gehéduse. Die beiden Turbinen sind nur iiber den
Gasstrom miteinander verbunden.

4.4.3 Abgasturbolader

In einer dhnlichen Anordnung wie bei einem aufgeladenen Dampferzeuger (Abschn. 4.2.5)
kann durch die Kombination mit einer Gasturbine die Leistung eines Otto-oder Diesel-
motors bei unveridndertem Hubvolumen und gleichbleibender Drehzahl gesteigert werden.
Nach Bild 4.19 wird die Energie des Motorabgases zum Betrieb einer Turbine genutzt, die
ihrerseits den Verdichter antreibt, der die Frischluft fiir den Motor vorverdichtet. Da somit
die Zylinder mit einer groferen Luftmasse gefiillt werden, kann auch die Kraftstoffmenge
erhoht werden, und die Leistung steigt.

Der Abgasturbolader selbst gibt keine Leistung ab, sondern die Turbine deckt gerade den
Leistungsbedarf des Verdichters. An die Stelle der Brennkammer tritt der Kolbenmotor.
Verdichter und Turbine sind einstufige Radialmaschinen, nur bei groen Motorleistungen
werden auch Axialturbinen angewendet.

Bild 4.19
Abgasturbo-Aufladung eines
Viertakt-Otto-Motors

1 Frischluft

2 Verdichter

3 Frischluftleitung

4 Motor

5 Abgasleitung _
6 Turbine 4 3 | |
7 Abgas — =
8 Bypass -J -

I

Stau- und StoBaufladung. Bei der Stauaufladung (Bild 4.21 a) werden beliebig viele
Zylinder an eine Abgassammelleitung angeschlossen, deren Volumen so bemessen ist, dass
Druckschwankungen ausgeglichen werden, und das Abgas der Turbine mit nahezu kon-
stantem Druck zugefiihrt wird.

Soll auBler der statischen auch die kinetische Energie des Abgases ausgenutzt werden, so
miissen die Zylinder des Verbrennungsmotors einzeln oder bei geeigneten Ziindabstén-
den in Gruppen iiber getrennte Abgasleitungen mit der Turbine verbunden werden
(Bild 4.21 b). Bei dieser StoBaufladung wird die Abgasenergie der Turbine im wesentli-
chen in Druck- und Geschwindigkeitsstoen zugefiihrt.



188 4.4 Anwendungen

Regelung. Der Abgasturbolader ist nur thermodynamisch mit dem Motor gekuppelt und
regelt sich selbsttitig. Wird eine erhohte Kraftstoffmenge eingespritzt, so wird auch der
Energiegehalt des Abgases und die Turbinenleistung groBer, und der Liufersatz wird
beschleunigt. Mit der hoheren Drehzahl fordert der Verdichter einen groBeren Luftmassen-
strom, den der Motor zur Verbrennung der erhShten Kraftstoffmenge auch bendtigt.
Zugleich nimmt der Verdichter eine groflere Leistung auf, sodass sich nach einer Uber-
gangszeit bei hoherer Drehzahl ein neues Gleichgewicht einstellt.

Die Aufladung von Otto-Motoren stellt wegen der Klopfneigung besondere Probleme.
Wird der hochstzulidssige Ladedruck erst bei maximaler Drehzahl erreicht, so ist der
Leistungsgewinn im normalen Betrieb gering. Verdichter und Turbine werden deshalb so
ausgelegt, dass sie schon bei relativ geringen Durchsitzen einen hohen Ladedruck ermogli-
chen. Ein Bypassventil (Pos. 8 in Bild 4.19) 6ffnet jedoch, wenn der gewiinschte Druck
erreicht ist, und lisst einen Teil des Abgases unter Umgehung der Turbine direkt in das
Auspuffsystem entweichen.

Vorteile. AuBler der Leistungssteigerung, durch die geringeres Gewicht und bessere
Einbaubedingungen erreicht werden, hat die Abgasturbo-Aufladung weitere Vorteile. Der
Drehmomentverlauf des Motors wird giinstiger, der Kraftstoffverbrauch sinkt und die
Schadstoffemission nimmt ab. SchlieBlich entwickelt ein aufgeladener Motor weniger
Geridusch. Vor allem im Auspuff wirkt der Abgasturbolader als ein zusétzlicher Schall-
didmpfer, und durch das geringere Bauvolumen wird die Schall abgebende Oberfliche
kleiner.

i

- Y J
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Bild 4.20 Abgasturbo-Aufladung
a) und b) schematische Darstellung nach DIN 6262
a) Stauaufladung
b) StoBaufladung
¢) Schnitt eines ausgefiihrten Laders (Kiihnle, Kopp & Kausch)
Links Verdichter, rechts Turbine
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4.4.4 Fahrzeugturbinen

Im StraBenverkehr sind Gasturbinen bisher aus dem Experimentierstadium nicht herausge-
kommen, und es ist moglich, dass sie iiberhaupt nicht bis zur Serienreife gelangen. Sie
versprechen aber auch hier, vor allem im oberen Leistungsbereich, interessante Vorteile.
Der Drehmomentenverlauf ist giinstiger als bei Kolbenmaschinen, der Betrieb ist schwin-
gungsfrei und die Schadstoffemission geringer. Selbst in der Larmentwicklung sollen die
Werte der Kolbenmotoren erreicht werden.

Fiir Fahrzeugturbinen wird aus den im Abschn. 4.2.1 genannten Griinden der Prozess mit
Vorwirmung bevorzugt, wobei die Vorwirmer nach dem Regenerativprinzip ausgefiihrt
werden (Bild 4.21). Hierbei wird die Wéarme des Verbrennungsgases an eine rotierende
Speichermasse abgegeben und zeitversetzt auf die Luft iibertragen.

Um auch in der Wirtschaftlichkeit mit den Kolbenmotoren konkurrieren zu kénnen, geht
die Entwicklung dahin, die Turbineneintrittstemperaturen weiter zu erhohen und Keramik-
schaufeln einzusetzen.

4.4.5 Schiffsantriebe

Fiir groBere Schiffe haben sich Gasturbinen nicht durchsetzen konnen, sie sind aber dann
von Vorteil, wenn hohe Leistungen bei geringem Gewicht und Bauvolumen gefordert sind,
also bei kleinen, schnellen Fahrzeugen. Beispiele im zivilen Bereich sind Luftkissenfahr-
zeuge und Tragfliigelboote, fiir die aus Flugzeugtriebwerken entwickelte Maschinen
eingesetzt werden.

7
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Bild 4.21 I“ " i 3
Prinzipbild einer Fahrzeuggasturbine '

mit Regenerativvorwirmer 4

1 Lufteintritt

2 Verdichter

3 Regenerativvorwirmer -
4 Brennkammer
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8 Abtrieb
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Maschinen diesen Typs werden auch in Kriegsschiffen, wie Torpedobooten oder Fregatten
verwendet. Wegen der ungiinstigen Teillastwirkungsgrade, und weil die Schiffe bei der
normalen Marschfahrt nur einen Teil der installierten Leistung bendtigen, werden ver-
schieden groB3e Turbinen eingebaut, oder es wird eine Dieselmaschine fiir den Marsch mit
einer Gasturbine kombiniert, die nur fiir die Schnellfahrt zusitzlich eingesetzt wird.
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4.4.6 Flugzeugtriebwerke

In der einfachsten Anordnung eines Turbo-Luftstrahl-Triebwerkes (TL-Triebwerk,
Bild 4.22 a) wird keine mechanische Leistung nach aulen abgegeben, sodass das Abgas
am Turbinenaustritt noch viel Energie enthilt. Mit dieser wird es in einer Schubdiise
beschleunigt, und die Reaktionskraft des austretenden Gasstrahls bildet den Antrieb des
Flugzeugs.

Es sei m; der Luftmassenstrom und (1 -6+ f)m, der Massenstrom des Verbrennungs-
gases (Gl. (4.20)), ferner ¢, die Fluggeschwindigkeit, die zugleich die Lufteintrittsge-
schwindigkeit relativ zum Flugzeug ist. Damit und mit der relativen Diisenaustrittsge-
schwindigkeit ¢, folgt aus dem Impulssatz (Abschn. 1.3.3) die Schubkraft

Fy=m [(1-6+B)cy-c,)- (4.25)

Die Vortriebsleistung ist

Py =Fgcy =iy [(1- 8+ Pepc,- coz]

Bild 4.22

Flugzeugtriebwerke

a) Turbo-Luftstrahl (TL)-
Triebwerk

b) Zweistrom-Turbo-Luft-
strahl (ZTL)- Triebwerk

\ﬁjﬂ/ﬁﬂ' 1 Lufteintritt
~ 7 2 Mantelstromgeblise
E E “ i i i l |i 3 ND-Verdichter
" 4 HD-Verdichter
[3:& I ” 5 Brennkammer

— _4\,\ l 6 HD-Turbine
T \”M 7 ND-Turbine
8 Schubdiise

by 17 2 3 4 5 6 7 9 9 Gasaustritt

Die maximal denkbare Leistung ergibt sich als die Anderung der kinetischen Energien
2 2

. o
Py =AE, = [(1-6+f)2- 2]
2 2
Indem man beide Leistungen durcheinander dividiert, ergibt sich der Vortriebswirkungs-

grad
Py _ 2¢,[(1- 6+ P)ey - ¢y
Py (1—6+ﬂ)c§—002

ny =



4.4.6 Flugzeugtriebwerke 191

Mit der gut zutreffenden Néherung (1 -J+ ) = 1 vereinfacht sich die Gleichung zu
2¢, 2

Ty = (4.26)

cptep  l+cy/e,

Um giinstige Vortriebswirkungsgrade zu erreichen, darf also die Diisenaustrittsgeschwin-
digkeit nicht allzu viel groBer sein als die Fluggeschwindigkeit. Ein TL-Triebwerk mit
seiner hohen Austrittsgeschwindigkeit kommt deshalb vor allem in schnellen Militir-
flugzeugen zur Anwendung.

Fiir weniger schnelle Flugzeuge muss die Diisenaustrittsgeschwindigkeit verringert und,
um einen ausreichend groflen Schub zu erhalten, der Luftdurchsatz vergrofert werden. Es
ergibt sich so die Weiterentwicklung des TL-Triebwerks zum Mantel- oder Zweistrom-
Turbo-Luftstrahl-Triebwerk (ZTL-Triebwerk Bild 4.22 b), bei dem die Turbine einen
zusitzlichen Mantelstromverdichter antreibt. Nur ein Teil der Luft durchlduft das Basis-
triebwerk, das von der restlichen Luft ringférmig eingehiillt wird. Wihrend der Luftdurch-
satz bei dieser Bauart vergroBert wird, ist die Ausstromgeschwindigkeit kleiner als bei dem
einfachen TL-Triebwerk, nicht nur weil der Mittelwert aus Kern- und Mantelstrémung zu
bilden ist, sondern auch, weil dem Hei3gas eine gréere Turbinenleistung entzogen wird.

In der zivilen Luftfahrt werden ZTL-Triebwerke mit einstufigen Mantelstromgeblidsen
benutzt. Der Luftdurchsatz des Mantels ist gro3 und kann bis zum siebenfachen der
Kernstromung betragen. AuBler der Verbesserung der Wirtschaftlichkeit wird auch die
Larmentwicklung erheblich verbessert.

Zur besseren Anpassung an wechselnde Betriebsbedingungen werden die TL- und ZTL-
Triebwerke fast immer in Mehrwellenbauart ausgefiihrt. Dabei laufen zwei (Bild 4.22)
oder drei mechanisch unabhiingige Laufersitze mit je einer Teilturbine und einem Teil-
verdichter auf koaxialen Wellen mit verschiedenen Drehzahlen. Eine weitere Moglichkeit
zur Verbesserung des Teillastverhaltens ist die Verstellbarkeit der Verdichterschaufeln
(Abschn. 4.3.2). Bei grofien leistungsstarken Triebwerken werden beide MafBnahmen,
Leitschaufelverstellung und Mehrwellenbauart kombiniert.

Zur Erhohung der Schubleistung kann zwischen Turbine und Schubdiise dem Gas durch
eine Nachverbrennung nochmals Energie zugefiihrt werden. Weil dabei aber der Kraft-
stoffverbrauch tiberproportional ansteigt, wird hiervon nur bei Militérflugzeugen und dort
auch nur kurzzeitig Gebrauch gemacht. Triebwerke mit Nachverbrennung haben eine
verstellbare Schubdiise, die dem Betrieb mit und ohne Nachbrenner angepasst werden
kann.

AuBer den TL- und ZTL-Triebwerken werden in der Luftfahrt auch Wellenleistungs-
turbinen eingesetzt, bei denen mechanische Leistung iiber ein Untersetzungsgetriebe, oft
ein Planetengetriebe, abgegeben wird. Hierzu gehoren das Propeller-Turbo-Luftstrahl-
Triebwerk (PTL-Triebwerk) und die Triebwerke der Hubschrauber.
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Bild 4.23 Propellerturbine (PTL-Triebwerk) (MTU)

maximale Dauerleistung 3,87 MW

Restschub 4,42 kN 1 Planetengetriebe 5 Brennkammer
Drehzahl der ND-Welle 242 1/s 2 Lufteintritt 6 HD-Turbine
Luftmassenstrom 21,1 kg/s 3 ND-Verdichter 7 ND-Turbine

Verdichtungsverhiltnis 13,5 4 HD-Verdichter 8 Schubdiise



5 Kreiselpumpen

5.1 Einleitung

Kreiselpumpen bilden die zahlreichste Gruppe innerhalb der Stromungsmaschinen. Es gibt
sie von den kleinsten bis zu den grofiten Abmessungen. Sie finden sich in vielen tech-
nischen Geriten und Anlagen, iiberall wo Fliissigkeiten zu heben, zu transportieren oder
umzuwilzen sind. Als Forderfluid kommt neben Wasser jede andere Fliissigkeit in Frage,
insbesondere Ol, aber auch aggressive Fliissigkeiten oder Wasser in der Nihe des Siede-
zustandes mit erhohter Kavitationsgefahr. Das Forderfluid kann auch betrédchtliche Men-
gen von Feststoffen wie Zellulosefasern, Stiickkohle, Zuckerriiben mitfiihren, deren
Transport dann die Hauptaufgabe darstellt.

Aufbau und Laufradform. Je nach dem geforderten Volumenstrom und der Férderhhe
werden die Maschinen mit radialen, halbaxialen oder axialen Laufriadern ausgefiihrt. Durch
mehrstufige und mehrflutige Anordnung lisst sich der Anwendungsbereich noch erweitern

(Bild 5.1).
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5 mehrstufige Pumpen

Eine einstufige Kreiselpumpe ist dhnlich aufgebaut wie eine Uberdruck-Wasserturbine.
Die Lauf- und Leitschaufeln sind fast immer fest. Kann ihre Stellung im Stillstand ver-
dndert werden, spricht man von einstellbaren Schaufeln, ist das auch wihrend des Betrie-
bes moglich, von verstellbaren Schaufeln.

Dem Fluid wird durch Oberflichenkrifte an den Laufschaufeln Energie zugefiihrt. Diese
liegt am Laufradaustritt zum Teil als Druckenergie, zum anderen aber als kinetische
Energie vor. Um die Druckerhhung zu erreichen, muss die relative Laufradstromung
verzdgert werden. Die entsprechende Kanalerweiterung darf aber lange nicht so grof3 sein
wie die Verengung in einer Turbine, da sich die Grenzschicht sonst ablosen wiirde.

Daraus ergeben sich lingere Schaufelkanile und bei gleicher Schnellldufigkeit groBere
radiale Laufradabmessungen (Bild 5.2).
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Der Anteil der kinetischen Energie betrigt etwa 10 bis 40 %, nur in Ausnahmeféllen mehr.
Um auch diesen Teil noch in Druckenergie umzusetzen, wird hinter dem Laufrad ein
Diffusor angeordnet, der aus einem schaufellosen Ringraum oder aus einem Kranz fest-
stehender Leitschaufeln bestehen kann, bei einer Endstufe aulerdem oder ausschlief3lich
aus dem Spiralgehéduse der Pumpe.

Bild 5.2
Laufradvergleich

a) Turbine
b) Pumpe

Der Volumenstrom einer Kreiselpumpe ist stark von der spezifischen Stutzenarbeit und
beide von der Drehzahl abhiingig. Deshalb miissen Laufradform und Maschinenabmessun-
gen an die Betriebsbedingungen sorgfiltig angepasst werden. Der Wirkungsgrad ist kleiner
als bei einer Turbine mit vergleichbaren Betriebsdaten, weil der Reibungseinfluss in den
lingeren Schaufelkanilen stérker ist und auch die Radseitenreibung wegen des grofleren
Laufraddurchmessers verstérkt ist.

Kavitation. Kurz hinter der Eintrittskante treten auf der Saugseite der Laufschaufeln,
insbesondere in der Nihe des AuB3enkranzes hohe Relativgeschwindigkeiten auf. An diesen
Stellen besteht deshalb die grofte Kavitationsgefahr. Da hier anders als in der Turbine die
Dampfbliaschen im Inneren der Laufradkanile kondensieren, ist auch der Materialver-
schleif bei gleichem Kavitationsgrad grofer. Dazu kommt noch, dass schon in der Unter-
druckzone vor dem Laufrad in der Fliissigkeit geloste Gase in Form feiner Bldschen
ausgeschieden werden konnen. Diese wirken einerseits als Siedekeime und verstirken die
Kavitation, andererseits mindern sie deren Wirkung, da das kompressible Gas dampfend
wirkt.

5.2 Bauformen

5.2.1 Schnelllaufigkeit und Laufradform

Bei drallfreier Zustromung zum Laufrad lautet die Hauptgleichung Gl. (1.49)

Y,=gH;, =u,c, =nnD,c, .

S

Hieraus ist fiir die Form eines langsamldufigen Laufrades zu schlieen, dass fiir eine
gegebene spezifische Schaufelarbeit Y, bei kleiner Drehzahl der Laufradauendurch-
messer D, groB sein muss, wenn man vom Einfluss der Umfangskomponente der absolu-
ten Austrittsgeschwindigkeit ¢, absieht. Da der Eintrittsdurchmesser vom geforderten
Volumenstrom abhingt und nicht ebenfalls grof3 sein darf, ergibt sich ein Laufrad mit
radialer Meridianform und mit einfach gekriimmten Laufschaufeln nach Bild 5.3 a.
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Mit wachsender Schnellldufigkeit o nach Gl. (1.67) wird der Austrittsdurchmesser immer
kleiner, und um keine zu kurzen Laufschaufelkanile entstehen zu lassen, muss die Ein-
trittskante weiter in den Bereich des Ubergangs von der axialen in die radiale Stromung
vorgezogen werden, sodass doppelt gekriimmte Schaufeln entstehen (Bild 5.3 b und c).

Bei weiterer Fortsetzung dieser Tendenz wird schlieBlich auch die Austrittskante in den
axial-radialen Ubergangsbereich verlegt, und es entsteht ein halbaxiales (Bild 5.3 d) und
schlieBlich als die schnellldufigste Form ein axiales Laufrad (Bild 5.3 e).

Bild 5.3

Laufradformen

a) Radialrad mit einfach
gekriimmten Schaufeln
0=0,08

b) Radialrad mit raumlich
gekriimmten Schaufeln
0=0,16

¢) Radialrad mit rdumlich
gekriimmten Schaufeln
0=0,315

d) Halbaxiales Rad
0=0,63

e) Axialrad
o=1,25

o= 2n\/TTV

(2 g H)3/4

5.2.2 Mehrstufige und mehrflutige Pumpen

Mehrstufige Pumpen. Fiir gro3e Forderhohen muss die Schnellldufigkeit eines Pumpen-
rades klein sein, wobei die untere Grenze etwa durch o = 0,06 gegeben ist. Noch kleinere
Schnellldufigkeiten fithren namlich zu ungiinstigen Laufradformen mit sehr langen, engen
Schaufelkanilen und entsprechend groflen Reibungsverlusten. Die erreichbaren Stufenge-
fille sind auerdem wegen der Festigkeit und der Kavitation begrenzt und liegen bei etwa
180 bis 200 m, in Ausnahmefillen bis zu 400 m und nur sehr selten dariiber.
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Bild 5.4
Laufradanordnung mehrstufiger Pumpen

a) gleichsinnig
b) gegensinnig

Hochdruckpumpen fiir grole Forderhthen miissen deshalb mehrstufig ausgefiihrt werden,
wobei die einzelnen Stufen baugleich sein konnen, da die Fluide ja inkompressibel sind.
Die Laufrider werden gleichsinnig oder gegensinnig durchstromt (Bild 5.4).

Gliederpumpen. Bei der gleichsinnigen Anordnung, der hidufigsten Bauform mehrstufiger
Pumpen (Bild 5.4 a), besteht die Maschine aus einem Sauggehéduse, mehreren unter sich
gleichen Stufen und dem Druckgehéuse, die alle durch Zuganker miteinander verbunden
sind (Bild 5.5). Zu jedem Laufrad gehort ein Leitapparat, der wie bei einstufigen Pumpen
ein schaufelloser oder beschaufelter Ringraum ist, auerdem ein Riickfiihrkanal, der das
Fluid dem Saugmund des nachfolgenden Laufrades zufiihrt. Nur in der letzten Stufe
miindet der Leitapparat in das Spiralgehduse.

‘R

P88 12

1 Sauggehiuse { ; N A 43
2 Stufengehiuse 5 7 s i s g L,

) ZES =7 R i
3 Laufrad AT = £
4 Leitrad ’ ’
5 Riickfithrbeschaufelung
6 Druckgehiuse

6 3

7 Zuganker 754
8 Anzapfung fiir Einspritzwasser

Bild 5.5 Vierstufige Kesselspeisepumpe in Gliederbauweise (KSB)
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Vierstufige Kesselspeise-
pumpe mit Topfgehduse (KSB)

|

1 Topfgehéduse .
2 Deckel -

Topfgehdusepumpen. Bei hohen Enddriicken werden die Pumpenstufen in ein Topfgehéuse
eingesetzt (Bild 5.6). Die Herstellungskosten dieser Bauart sind hoher, aber sie ist auB3er
der groBeren Druckfestigkeit auch montagegiinstiger. Bei einer Reparatur kdnnen die
Innenteile ausgebaut werden, wihrend das Gehéduse mit den Rohranschliissen an seinem
Platz bleibt.

Riicken-an-Riicken-Anordnung. Bei gegensinniger Laufradanordnung (Bild 5.4 b) sind die
Laufrdder von je zwei Stufen mit ihren Innenkrénzen einander zugekehrt (Bild 5.7). Die
Stufenzahl muss gerade sein und ist selten groBer als zwei. Vorteile sind der durch keinen
zusétzlichen Verlust erkaufte Axialschubausgleich und geringe Spaltverluste. Nachteilig ist
der groBere Bauaufwand, denn hier wird ein doppeltes Spiralgehduse benotigt und eine
Umgehungsleitung, die das Fluid aus dem Spiralstutzen der Niederdruckseite dem Saug-
mund der Hochdruckseite zufiihrt. Deshalb kommt diese Bauweise nur fiir groiere Pumpen
zur Anwendung, insbesondere bei Pumpen in Pipelines, Pumpspeicherkraftwerken
(Abschn. 5.5.7) und in der Trinkwasserversorgung.

Mehrflutige Pumpen. Durch das Parallelschalten von Laufriddern wird bei ungeédnderter
Forderhohe der Volumenstrom entsprechend vervielfacht. Davon wird Gebrauch gemacht,
um die Abmessungen insgesamt klein zu halten, und um die Geschwindigkeit im Eintritts-
querschnitt der Laufriader zur Verbesserung des Saugverhaltens herabzusetzen.

Grundsitzlich ist die Zahl der parallel arbeitenden Laufrédder beliebig, doch sind mehr als
zweiflutige Kreiselpumpen ungebriuchlich. Durch das gemeinsame Spiralgehduse und das
verzweigte, gemeinsame Saugrohr bilden doppelflutige Pumpen (Bild 5.8) eine besonders
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Bild 5.7

Zweistufige Pumpe in Riicken-an-
Riicken Anordnung (Voith)
V=1,5m%s; H=305+315m
n=1631/s

1 Laufrad der ersten Stufe

2 Laufrad der zweiten Stufe

3 Spiralgehéuse

4 Umfiihrungsleitung

rationelle Bauweise. Durch die spiegelbildliche Laufradanordnung wird der Achsschub
ausgeglichen und die Radseitenreibung am Innenkranz der Laufrider vermieden. Die
Mehrflutigkeit kann auch mit der Mehrstufigkeit kombiniert werden (Bild 5.48).

5.2.3 Weitere Konstruktionsformen

Laufriader. AuBSer der Schnellldufigkeit ist fiir die Formgebung der Laufridder auch die Art
des Forderfluids maBgebend. Fiir verunreinigte Fliissigkeiten, Dickstoffe und andere
Fliissigkeits-Feststoffgemische wird die Schaufelzahl auf drei, zwei oder eine einzige
Schaufel reduziert und dadurch werden grofle freie Durchflussquerschnitte im Laufrad

Bild 5.8 Bild 5.9
Zweiflutige Spiralgehdusepumpe (KSB) Tauchmotorpumpe (KSB)

Eored
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erzielt. In der Tauchmotorpumpe (Bild 5.9) hat der rotierende Laufradkanal die gleiche
Lichtweite wie die Rohrleitungen, um ein Festklemmen von Fremdkorpern zu vermeiden.

Weitere Laufrdder mit und ohne Auflenkranz zeigt Bild 5.10. Die offenen Ridder werden
bei ausgasenden Fliissigkeiten bevorzugt. Fiir Dickstoff- und Schmutzwasserférderung
eignen sich auch Freistromrider, deren Schaufeln radiale, nur teilweise in den Stromungs-
raum reichende Rippen sind (Bild 5.11). Da das Laufrad nur indirekt auf das Fluid ein-
wirkt, ist die Verstopfungsgefahr gering. Manchmal ist auch der Mischeffekt erwiinscht,
der durch die vom Freistromrad erzeugten Wirbel zustande kommt.

a) geschlossenes Dreikanalrad
b) offenes Dreikanalrad

c) geschlossenes Zweikanalrad
d) offenes Zweikanalrad

e) geschlossenes Einkanalrad

f) geschlossenes Einschaufelrad
g) offenes Einschaufelrad

Gehiiuse. Die meisten Kreiselpumpen sind Spiralgehdusepumpen, wobei die Gehiuse
gewoOhnlich quer zur Maschinenachse geteilt sind. Lingsgeteilte Gehéuse sind seltener und
finden sich vor allem bei zweiflutigen Maschinen.

Im Interesse spannungsgiinstiger und montagefreundlicher Formen oder auch einfach zur
Verringerung der Herstellungskosten wird statt des dem Stromungsverlauf gut angepassten
Spiralgehiuses gelegentlich auch ein Ringgehéuse mit iiber dem Umfang gleichbleibendem
Querschnitt oder zylindrische bzw. kugelige Gehiuse verwirklicht.
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Bild 5.11 Freistrompumpe (KSB)
a) Langsschnitt 4
b) Laufrad einer dhnlichen Pumpe

Bild 5.12 Rohrgehdusepumpe (KSB)
1 Rohrgehéuse
2 Druckkriimmer mit Offnung zur Demontage der Innenteile

3 Deckel ( I - }
4 Laufrad i
5 Leitrad L | J

Bei Pumpen hoher Schnellldufigkeit, bei denen das Fluid in axialer oder halbaxialer
Richtung aus dem Laufrad austritt, ist ein Rohrgehéduse oder Kriimmerrohrgehéduse nahelie-
gend (Bild 5.12). Meistens ist die Welle bei diesen Pumpen vertikal oder schrig an-
geordnet. Um bei Reparaturarbeiten die Demontage des sperrigen Rohrgehduses zu
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vermeiden, \yird im Druckkriimmer zur Antriebsseite hin eine durch einen Deckel ver-
schlieBbare Offnung vorgesehen, durch welche die gesamte Welle mit der Lagerung und
dem Laufrad auszubauen ist.

Dichtungen. An den Wellendurchfiihrungen in den Pumpengehiusen werden vor allem
Packungsstopfbuchsen oder Gleitringdichtungen verwendet.

Packungsstopfbuchsen sind an die Art des Forderfluids und dessen Temperatur anzuglei-
chen. Bei Wasser geringer Temperatur werden geflochtene Talg- oder Graphit-Baumwoll-
schniire als Packungsmaterial verwendet, bei hoherer Temperatur Graphit-Asbestschniire.

Gleitringdichtungen (Bild 5.13) sind fiir alle Driicke geeignet und bewihren sich auch bei
hohen Umfangsgeschwindigkeiten. Sie sind aber empfindlich gegen abrasive Verunreini-
gungen im Forderfluid, sodass sie gegebenenfalls durch saubere Sperrfliissigkeit vor dem
Arbeitsfluid geschiitzt werden miissen.

Bild 5.13

Gleitringdichtung

1 Welle 3 feststehender Gleitring
2 Gehduse 4 umlaufender Gleitring

Nassldufermotoren. Bei der Forderung giftiger, aggressiver oder radioaktiv kontaminierter
Fliissigkeiten, tiberall dort, wo vollstindige Dichtheit verlangt wird, verzichtet man auf
eine Wellendurchfiihrung und lisst den Laufer der antreibenden Asynchronmaschine mit
seiner Lagerung im Forderfluid laufen. Solche Motoren gibt es mit nasser oder mit trocke-
ner Stianderwicklung. Der Stator ldsst sich ndmlich durch ein diinnwandiges Spaltrohr im
magnetischen Spalt des Motors von der Fliissigkeit trennen.

Spalt- und Labyrinthdichtungen werden nur an den innerhalb des Pumpengehéduses
liegenden Dichtungsstellen angewendet.

5.3 Berechnung radialer und halbradialer Laufrider

5.3.1 Meridianform

Den Ausgangspunkt der Berechnung bilden der Volumenstrom V und die spezifische
Stutzenarbeit Y bzw. die Forderhohe H, die fiir einen bestimmten Anwendungsfall gegeben
sind. Die Schnellldufigkeit o kann im Interesse eines giinstigen Wirkungsgrades nur selten
nach Bild 5.14 gewihlt werden. Oft ist nimlich die Drehzahl durch den Antrieb, etwa mit
einem Asynchronmotor vorgegeben. Immerhin zeigt das Diagramm, dass zu langsaml&ufi-
ge Maschinen moglichst zu vermeiden und statt dessen zwei- oder mehrstufige Pumpen
vorzuziehen sind. Die groflen Schnellldufigkeiten fiihren zwar auch zu geringen Wirkungs-
graden und erhohen die Kavitationsanfilligkeit, haben aber den Vorteil geringeren Bauvo-
lumens.
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01 02 03 04 06 08 1 2 Laufradabmessungen

O

Nach Wahl einer Drehzahl ergibt sich die Schnellldufigkeit nach der Definitionsgleichung

1.67).
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und aus dem Cordier-Diagramm (Bild 5.15) kann die Durchmesserzahl abgelesen werden,
aus der sich der Laufraddurchmesser D), errechnet:

p? 25 V?

2gH

Der Meridianschnitt kann nun entworfen werden, wofiir Bild 5.3 Beispiele liefert. Als
Anhalt dienen auch die in Bild 5.15 enthaltenen dimensionslosen Zahlenwerte, die aber mit
einer gewissen Streuung zu verstehen sind.

Beispiel 5.1. Ein Pumpenlaufrad ist fiir die Betriebsdaten H = 60 m, ¥ =0,08 m?/s zu entwerfen.

=2 o| v 1
Iee
AR -V -
a) d)
Go Wion, ‘\'5'6‘.10
. 1
W

b) c) [

Bild 5.16 Radiales Laufrad mit einfach gekriimmten Schaufeln (Beispiele 5.1 bis 5.3)
a) Laufradzeichung 1 Kreisbogen 2 punktweise berechnete Schaufel
b) Geschwindigkeitsplan
c) angenommener Verlauf der Relativgeschwindigkeit
d) dem Schaufelkanal gleichwertiger Kegeldiffusor

Als Antrieb ist ein Motor mit der Drehzahl n = 24,5 1/s vorgesehen. Gesucht sind die erforderliche
Kupplungsleistung und die Hauptabmessungen des Laufrades.
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Losung. Die Schnellldufigkeit ist nach Gl. (1.67)
oo 2TV _2:24,5 Us-yn-0,08m%s _ o 15y
QgHM™  (2-9,81m/s?-60m)>™

Damit ist nach Bild 5.14 ein Kupplungswirkungsgrad 7, = 0,75 zu erwarten, und damit

_gHoV _ 9,81m/s*-60m-1000kg/m?-0,08m%s
- 0,75

Py =62800W = 63kW.

In Anlehnung an Bild 5.15 werden gewihlt: = 17,6; DyD,, =04; b,/D,, =0,077.
Damit wird:

52 . 3
D,-D, - 26, 2VH _ 276 J0,08m%s  _ 0.414m
ym g Vr  4/2.9,.81m/s?-60m

Dy =0,4-0,414m = 0,166 m
b, =0,077-0,414m = 0,032m.

Die Meridianform des Laufrades kann nun aufgezeichnet werden (Bild 5.16 a). Aus der Zeichnung
lassen sich weitere Abmessungen abgreifen, insbesondere

D, =0,17m und b, =0,048m.

5.3.2 Geschwindigkeitsdreiecke

Uy

a)

Bild 5.17 Geschwindigkeitsdreiecke
a) Eintrittsdreieck b) Austrittsdreieck c) Schaufelabmessungen am Eintritt

Eintrittsdreieck. Bei Kreiselpumpen ist die Zustromung normalerweise drallfrei, sodass

ein rechtwinkliges Eintrittsdreieck entsteht (Bild 5.17 a) fiir das gilt
v

u =nnD; ¢, =c¢, =——

! P 2D b 1

€, =05 Wy, =-u

B, = arctan(1) + 180 *= arctan(—) + 180"

Yiu U
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Der Faktor 7, der die Querschnittsverengung durch die endliche Schaufelstédrke bertick-
sichtigt, ist mit den Bezeichnungen von Bild 5.17 ¢

8 S

5
t,sinf,

_ 1

7, =1-
! t,5in(180 °- 3,

Falls schwache Kavitation zugelassen werden soll, etwa bis zu 3 % Forderhohenabfall
(Abschn 5.5.3), muss die Verengung durch die Kavitationsblasen durch einen entspre-
chend grofleren Wert von 7, berticksichtigt werden.

Austrittsdreieck. Am Laufradaustritt ist
v
u,=nnD,; ¢, =———F—,
™ mnD,b,T,
§,+ 0,
t,sing,
aufler der Schaufelstirke auch die Summe der Verdriangungsdicken der saug- und druck-

seitigen Grenzschichten mit &, einzusetzen ist. Der Verdrangungseffekt kann dadurch

ganz betrichtlich werden, insbesondere dann, wenn in der Austrittszone des Rades ein
Totwassergebiet auftritt. Als Anhalt kann gelten z, = 0,67 bis 0,83.

wobel in

)

Als dritte GroBe zur Berechnung des Austrittsdreiecks folgt aus der Hauptgleichung (1.47)
mit der bereits vorausgesetzten drallfreien Zustromung

_gH,,

Cope = (5.1)

Lo}
Dabei unterscheidet sich Hy  von der tatséchlichen Forderhdhe H durch die hydraulischen
Verluste und durch den Einfluss der endlichen Schaufelzahl

H
Hy = E; Hy_ = ! +p)Hth

H,_-1Py (5.2)
T
mit 8 hydraulischer Wirkungsgrad

Minderleistungsfaktor.
1+p

Man beachte, dass die durch den Faktor 1/(1 + p) beriicksichtigte Minderleistung keinen
Verlust bedeutet, sondern nur eine Korrektur der fiir die verzogerte Strémung im Pumpen-
laufrad sonst zu ungenauen eindimensionalen Theorie. Die Berechnung des Minderlei-
stungsfaktors ist das Thema der nichsten beiden Abschnitte.

Ist der Zahlenwert von p bekannt, so liegt das Austrittsdreieck der schaufelkongruenten
Stromung fest, und es folgt fiir den Austrittswinkel (Bild 5.17 b)
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c2m °
B, = arctan(7)+ 180",
Coue™ Uy
Fiir die tatsdchliche Stromung eines Laufrades mit endlicher Schaufelzahl ist entsprechend

B, = arctan( €om )+180"

Cnm~ U
. gHy, gH
mlt c2u = = .
U, U,

Unmittelbar hinter dem Laufrad ist die Meridiangeschwindigkeit wegen des Fortfalls der
Verengung durch die Schaufeln kleiner als im Laufrad selbst

_ Vv
Cam = ’
nD,b,

womit sich der Abstromwinkel /S, errechnen lésst

B; = arctan(ccimu )+ 180°.
n

18

Die Anzahl der Laufschaufeln wird so festgelegt, dass der Quotient aus der gestreckten
Linge einer Schaufel und der mittleren Kanalweite L/a = 3 bis 6 wird, wobei der Bereich
von 4 bis 5 besonders empfohlen wird [17]. Als Anhalt gilt auch nach [16]

ﬂ2m+ﬁ1)
2 .

D,+D
z"=(5+6,5) —2—L sin(
D,-D,

5.3.3 Relativer Kanalwirbel

Die reibungsfreie Relativstromung durch einen radialen Schaufelkanal kann man sich aus
der Uberlagerung der Durchflussstromung bei stillstehendem Laufrad mit der Stromung im
umlaufenden Kanal bei verhindertem Durchfluss (Bild 5.18) entstanden denken. Diese
letztere besteht in einer Wirbelbewegung mit zum Laufrad entgegengesetztem Drehsinn,
denn wegen der vorausgesetzten Reibungsfreiheit kann die Rotation des Rades nicht auf
die Fliissigkeit libertragen werden, sodass die Absolutstromung drehungsfrei bleiben muss.

Da nun die Geschwindigkeit des relativen Kanalwirbels auf der Vorderseite der Schaufel,
deren Druckseite, dem Durchfluss entgegen gerichtet ist, entsteht dort eine kleine resultie-
rende Geschwindigkeit, erkennbar am gréBeren Abstand der Stromlinien in Bild 5.18 c,
und ein entsprechend hoher Druck. Umgekehrt wird auf der Schaufelriickseite oder
Saugseite die Durchflussgeschwindigkeit durch die Wirbelgeschwindigkeit verstidrkt und
der Druck verringert.

Die Existenz des Kanalwirbels ist demnach ursidchlich mit dem Auftreten einer Kraft-
wirkung auf die Schaufeln verkniipft. Als weitere Folge des relativen Kanalwirbels lédsst
sich zeigen, dass in der Mitte eines Schaufelkanals die Stromlinien nicht schaufelkongruent
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Bild 5.18 Stromung im Laufschaufelkanal
a) schaufelkongruente Durchflussstromung b) relativer Kanalwirbel
¢) resultierende Stromung

sein konnen, denn der relativen Austrittsgeschwindigkeit aus der Durchflussstromung wird
dort eine der Drehrichtung entgegen gerichtete Umfangskomponente aus der Wirbel-
stromung iiberlagert. Die resultierende Stromung hat deshalb eine etwas kleinere Umfangs-
komponente als es der Schaufelkriimmung entsprechen wiirde. Das gilt natiirlich auch fiir
die iiber den Umfang gemittelte Stromung unmittelbar hinter dem Laufrad. Die in der
Richtung der Laufraddrehung positiv gewertete Umfangskomponente der Austrittsge-
schwindigkeit ist kleiner als bei der schaufelkongruenten Stromung.

5.3.4 Minderleistung

Wie der vorige Abschnitt ergeben hat, ist die Umfangskomponente der Austrittsgeschwin-
digkeit ¢, und damit auch die Férderhohe kleiner als bei schaufelkongruenter Strdmung.
In der Berechnung wird dies durch den schon eingefiihrten Minderleistungsfaktor beriick-
sichtigt

chm Coue

c2u

l+p-=

th

Niiherungsbetrachtung. Der Unterschied der Umfangskomponenten ¢,  und ¢, kann

aus dem relativen Kanalwirbel berechnet werden
a

_ _ _ 2
Copo™ Con = Woga ™ Wy = @ ? .

Hierin ist mit a,=1, sinf, =(n D, /z M sin B, die Kanalweite am Laufradaustritt eingesetzt.
Damit wird

. +1ta)D2s1n,B2
2u 3

Cy. 27 T u,sinf,
14p =20 _ e ket

"
Co Co Z7Cyy
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Durch Erweitern mit 2u2 sowie mit der Definition der Druckzahl
2gH _ 2WCo Th

¥= 2 2
U, L)
wird daraus 21‘Eu22sinﬁ2 7 sinﬂ2 m,
1+p=1+ ~ =1+ m . (5.3)
z2u,c,, z"y

Einleuchtender Weise nihert sich der Minderleistungsfaktor mit der Laufschaufelzahl z”/
gegen unendlich dem Grenzwert eins. AuBBerdem zeigt Gl. (5.3), dass p vom Austritts-
winkel f, und von der Druckzahl g abhingt. Zur Abschitzung der GroBenordnung von
p kann fiir radiale Pumpenréder eingesetzt werden

y=1;, B,=150+160% n, ~0,8; z""=5+9,

womit sich p =0,2+0,5 ergibt.

Der Minderleistungseffekt ist demnach bei Radialpumpen in jedem Fall recht betréchtlich
und kann im Gegensatz zu Turbinen keinesfalls vernachlissigt werden.

Verfahren von Pfleiderer Wihrend sich mit Gl. (5.3) die allgemeinen Zusammenhinge
gut verstehen lassen, ist sie als Grundlage der Laufradberechnung nicht genau genug.
Dagegen hat sich ein von C. Pfleiderer [16] eingefiihrtes Berechnungsverfahren bewihrt,
das vom statischen Moment der mittleren Meridianstromlinie ausgeht, also mit den Be-
zeichnungen von Bild 5.19

13

S=[rdl.

n

Ferner wird ein Beiwert A*benutzt, der von der Art
des Leitapparates abhingt

P (4-B,./609
z"s

mit A, in Winkelgrad und

p=A (5.4)

A* =0,65 bis 0,85 Spiralgehiuse als einziger

Diffusor
. . A* =0,85bis 1,0 schaufelloser Leitring
Bild 5.19 7 t h > >
! um statischen A*=0,6 beschaufeltes Leitrad.

Moment der mittleren

Stromlinie Fiir ein rein radiales Laufrad ist dI = dr, sodass das

statische Moment analytisch berechnet werden kann
r r 2 -7 2
S=[rdr=2"1

n
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In anderen Fillen wird das Integral durch eine Summe ersetzt, die sich numerisch aus-
werten lasst

S=Eerl.

Beispiel 5.2 Fiir das Laufrad von Beispiel 5.1 mit den Werten

H=60m; ¥=0,08m?3s; n=24,51/c; D,=0,17m; D,=0,414m; b, =0,048m; b,=0,032m
sind die Geschwindigkeitsdreiecke zu berechnen.

Losung. Mit geschétzten Werten ¢, = 0,85 und 7, = 0,75 wird:
=-w,, =nnD =n-24,51/5:0,17m = 13,08 m/s

Vo 0,08m?/s
nD, b7, m:0,17m-0,048m"0,85

w, = wl+wl =1/(13,08+3,675)m%s> = 13,59 m/s

3,67Tm/s
™ ~13,08m/s

u, =nnD, =1-24,51/5-0,414m = 31,87m/s

uy

=3,67m/s

€1 " Winm =

wlm)

)+180°=164,3"
w

B = arctan( +180°= arctan(

e -V 0,08m?s
™ mD,b,z, m-0,414m-0,032m-0,75

=2,56m/s.

Fiir die weitere Berechnung des Austrittsdreiecks wird zunichst angenommen :

z"=9
B, =140° (vorldufig geschitzt)

A* =0,65 ( Spiralgehéuse als einziger Leitdiffusor)
n, =0,82.

Damit folgt weiter

2 2 2 2
g .27 DD (0414-0,17)m’

- 0,0178m?
2 8 8
) A'D;(4-5,/60) _ 0,65-0414m*-(4-140760) _ ;50
4z"8 4:9-0,0178m? ’

Hy = 1P 110290 660 _941m

A 0,82

H, 2.
6. = 8y _ 9,81m/s7-94,1m - 28.96m/s

u, 31,87m/s
Wy =y -ty = (28,96 -31,87)m/s = ~2,91 m/s
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Wy, =\ Cont W = (2,567+2,91)m%s? = 3,88m/s

C
) 180" - arctan(250MS
-2,91m/s

2y~

B,.. = arctan( )+180°=138,7°

In Bild 5.16 b sind die Geschwindigkeitsdreiecke gezeichnet.

5.3.5 Festlegen des Schaufelverlaufs

Kreisbogenschaufeln. Bei einem langsamlidufigen Radialrad nach Bild 5.3 a sind die
Schaufeln nur einfach gekriimmt. Im einfachsten Fall bildet ihre Skelettlinie einen Kreis-
bogen, dessen Radius und Exzentrizitdt aus den Durchmessern am Ein- und Austritt und
den dort vorgeschriebenen Winkeln S, und f,_ mittels des Cosinus-Satzes der Trigono-
metrie berechnet werden.

Mit den Bezeichnungen von Bild 5.20 a gilt fiir die Dreiecke MPE und MQE
e?= r12+R2—2r1R cos(180°-4,)

und daraus
DX-D?
R- 2 1 (5.5)
4(D,cos B,-D,cos f,.)
D,
e= T+R +D,Rcos f3,, (5.6)

falls 8, und B, stumpfe Winkel sind, wie es bei diesen Pumpenridern regelmiBig der Fall
ist.

Kreisbogenschaufeln sind einfach herzustellen und erfiillen die Bedingung stetigen Kriim-
mungsverlaufs. Dagegen sind aus mehreren Kreisbogen zusammengesetzte Schaufeln nicht
zu empfehlen.

Punktweise berechnete Schaufel. Fiir hohere Anspriiche werden einzelne Punkte der
Skelettlinie berechnet, deren Form dann festliegt, wenn ein Funktionszusammenhang der
Polarkoordinaten 7 = f{ @) gefunden ist (Bild 5.20 b).

Fiir den Schaufelwinkel B gilt an einer beliebigen Stelle

tan(180 - f) = % und  sin(180°- §) =
rdgp

2P

Mit der trigonometrischen Beziehung

tanx = —o0* folgt daraus
1 -sin’
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2_ .2 y 2_ .2
wo-c, wo-c,
4 —dr; p=|+—dr.

rc
7'1 m

rc,

de =

Dabei ist die Meridiankomponente ¢, in ihrer Abhéngigkeit vom Radius aus dem Volu-
menstrom und dem Meridianschnitt berechenbar, und die Schaufelform kann demnach so
festgelegt werden, dass ein vorgegebener Verlauf der Relativgeschwindigkeit w eingehal-
ten wird, wihrend er bei der Kreisbogenschaufel nur nachtriglich kontrolliert werden
kann.

Bild 5.20 Schaufelverlauf
a) Kreisbogenschaufel b) punktweise berechnete Schaufel

Fiir die praktische Berechnung wird das Integral durch eine Summe ersetzt, die tabellarisch
ausgewertet wird, wie es die Tabelle 5.1 zeigt.

0- Ei\/wrzcci Ar. (57)
w e

Mit dem nun bekannten Zusammenhang der Groen » und ¢ wird das Laufrad in Grund-
und Aufriss, also in einer zur Maschinenachse senkrechten und in der meridionalen Ebene
gezeichnet. Zur Kontrolle wird iiberpriift, ob der Schaufelkanal einen gleichwertigen
geradachsigen Kegeldiffusor mit nicht zu starker Erweiterung ergibt. Dazu wird iiber der
Abwicklung des Schaufelskeletts der dem jeweiligen Querschnitt

_ nDbsin(180 - §) _ "Dbc,

Z// Z//W

A (5.8)

entsprechende Durchmesser einer gleichwertigen Kreisfliche d = y/4A4/m aufgetragen. Der
halbe Kegeloffnungswinkel sollte im Mittel nicht groBer sein als 4°, darf aber in der Nihe
der Eintrittskante etwas grofler sein.

Beispiel 5.3. Fiir das Laufrad der Beispiele 5.1 und 5.2 ist der Verlauf einer Kreisbogenschaufel und
einer punktweise berechneten Schaufel zu entwerfen.



212 5.3 Berechnung radialer und halbradialer Laufréider

Bereits bekannt sind
D,=0,17m; D,=0,414m; B,=164,3" B, =138,7" V'=0,08m?s.

Loésung. Die Kreisbogenschaufel ist durch die beiden Mafle R und e vollstindig beschrieben

2 2
D, - D, 0,414°m?-0,172m?

R= = =0,242m
4(D,cosB,-D,cosB,)) 4(0,17m-cos164,3 "~ 0,414m-cos138,7 )

e= \/D22/4 +R*+D,Rcosf,,

= /0,414°m%/4 +0,242°m2+0,414m-0,242m"cos 138,7 °= 0,1616m.

Fiir die punktweise berechnete Schaufel wird zunichst ein stetiger Verlauf der Relativgeschwindig-
keit tiber dem Radius angenommen (Bild 5.16 ¢) und damit die Berechnung nach Gl. (5.7) durch-
gefiihrt (Tabelle 5.1). Das Ergebnis ist in Bild 5.16 eingetragen und mit der Kreisbogenschaufel
verglichen. Zur Kontrolle sind auch nach Gl. (5.8) die Durchmesser des mit dem Schaufelkanal
gleichwertigen Kegeldiffusors berechnet und in Bild 5.16 d dargestellt worden.

Tabelle 5.1 Punktweise Berechnung einer Laufschaufel Beispiel 5.1

r Ar b c, w Agp 7/ d

Nr
mm mm mm m/s m/s ° ° mm
0 85 48 3,67 13,59 0 31,3
1 100 15 42 3,57 9,35 | 20,80 | 20,80 | 37,8
2 112,5 | 12,5 40 3,33 7,13 12,05 | 32,86 | 43,2
3 125 12,5 38,9 3,08 5,87 9,30 42,15 | 47,6
4 137,5 | 12,5 37,9 2,87 4,92 7,25 49,40 | 52,0
5 150 12,5 36,8 2,71 4,45 6,22 55,62 | 54,7
6 162,5 | 12,5 35,8 2,57 42 5,70 61,32 | 56,3
7 175 12,5 34,7 2,47 4 5,21 66,53 | 57,7
8 187,5 12,5 33,7 2,37 3,9 4,99 71,53 | 58,4
9 200 12,5 32,6 2,44 3,8 4,28 75,80 | 61,0
10 207 7 32 2,56 3,8 2,13 77,93 | 63,0

Zur Erlauterung der Berechnung soll die vierte Zeile der Tabelle 5.1 als Beispiel dienen.
Die Breite b =37,9mm beim Radius #=137,5mm ist aus der Zeichnung abgemessen worden. Damit

und mit einem Verengungsfaktor 7=0,85 errechnet sich die Meridiangeschwindigkeit zu
Vv 0,08m%/s

c, = - = 2,87m/s.
2nrbr  2-7m-0,1375m-0,0379m- 0,85

Ar=12,5mm ist die Differenz gegeniiber dem Radius der vorangehenden Zeile. Die Relativ-
geschwindigkeit w=4,92m/s ist aus Bild 5.16 c abgelesen. Damit:

w2-c? 2_ 22/ 2 o
A¢=\/ ™Ay o V(4,92 -2,87)m¥s 0,0125m- 180" 705

re, 0,1375m-2,87m/s m

und durch Addition zum Winkel der dritten Zeile ¢ = 42,15 °+7,25 °= 49,40 °. Fldache und Durch-
messer eines flichengleichen Kreises sind nach Gl. (5.8)
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42 2mrbey  2:m00,1375m:0,0379m:2,87m/s
2w 9-4,92m/s

d =44/ =/4-0,00212m?/% = 0,052m = 52mm.

=0,00212m?

5.3.6 Doppelt gekriimmte Laufschaufeln

Mittlere Meridianstromlinie. Bei Laufridern hoherer Schnellldufigkeit, deren Schaufeln
doppelt gekriimmt sind (Bild 5.3.b bis d), muss die zuletzt besprochene Berechnung fiir
mehrere Stromlinien, mindestens je eine am Innen- und am AufBlenkranz und eine in der
Mitte des Laufrades, durchgefiihrt werden.

Diese mittlere Stromlinie kann im Meridianschnitt unter der vereinfachenden Annahme
einer {iber den Querschnitt konstanten Meridiangeschwindigkeit folgendermalien zeich-
nerisch konstruiert werden (Bild 5.21).

In den Meridianschnitt wird eine Schar von Kreisen so eingezeichnet, dass sie die Innen-
und AuBenkontur bertihren. Durch die Beriihrungspunkte A und I eines dieser Kreise wird
eine Gerade gezogen, die die Laufradmittellinie in P schneidet. Uber der Strecke Al wird
mit dem Mittelpunkt R ein Halbkreis gezeichnet und die Mittelsenkrechte errichtet, die
sich beide in Q schneiden. Mit dem Radius PQ wird um P ein Kreisbogen geschlagen.
Der Schnittpunkt M des Kreisbogens mit der Geraden A I P ist ein Punkt der gesuchten
mittleren Meridianstromlinie.

Die angegebene Konstruktion halbiert
die der Strecke Al entsprechende Kegel-
mantelfldche. Es ist also

AP -MP - MP - IP
wie durch Betrachtung des rechtwinkli-
gen Dreiecks P Q R mit den Katheten
PR = (AP +IP)/2 und QR = (AP -IP)12
und der Hypotenuse QP = MP nachzu-
weisen ist.

Bild 5.21
Konstruktion der mittleren Meridianstrom-
linie

Schaufelentwurf. Bei der Berechnung des Schaufelskeletts ist zu beachten, dass der
Winkel £ bei einem nicht rein radialen Laufrad in der Grundrissebene verzerrt abgebildet
wird. Ist A dieser verzerrte Winkel und # der Winkel zwischen der Tangente an die
Meridianstromlinie und dem Radius (Bild 5.22) so gilt

tan (180 °- ') = cos & tan (180 °- ),
womit GI. (5.7) in die folgende Form iibergeht
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rwi-co,
p=Y 1 Ar. (5.9)
n recostc,

Hiermit wird der Grundriss wie bei der einfach gekriimmten Schaufel aufgezeichnet.
AuBer der dort genannten Kontrolle sorgt man aber noch dafiir, dass die Eintrittskante in
einer radialen Ebene, ihre Projektion in den Grundriss also auf einem Radius liegt, und
dass zugleich die Austrittskante den gewiinschten, meist ebenfalls radialen Verlauf hat. Da
diese Forderung auf Anhieb nicht erfiillt sein wird, muss der angenommene w-Verlauf fiir
einzelne Stromlinien korrigiert werden.

(==
L - rdp
hp ——
c)
Bild 5.22 Laufschaufelkonstruktion mittels konformer Abbildung
a) Meridianschnitt b) Grundriss ¢) konforme (winkeltreue) Abbildung

Konforme Abbildung. Zur Erleichterung des Entwurfs wird die Schaufel auler im Grund-
und Aufriss noch in Hilfsebenen gezeichnet, die eine konforme, d.h. winkeltreue Ab-
bildung der von den Meridianstromlinien dargestellten Rotationsflichen gestatten
(Bild 5.22).

Auf der Abszissenachse wird mit 7, ¢ der Umfang des Laufradaulenkreises aufgetragen.
Fiir die Ordinate L ergibt sich aus der Forderung der Winkeltreue

dz =i=tan(180"—ﬁ)
r,dp rde
7, r, "dl dr
=-—=d/= dr; L=r[==r .
r rcos U Zfr 2frcosz?
n n

Zur praktischen Anwendung werden die Differentiale durch Differenzen und die Integrale
durch Summen ersetzt, also
r 2
AL=-2Al=—2
¥ ¥ COS

A ~ A
Ar, L=r227l=r22rcozﬁ. (5.10)
n n

AuBer der unverzerrten Wiedergabe der Schaufelwinkel B werden hier schleifende
Schnitte beim Aufzeichnen der Schaufel vermieden, die in der Grundrissebene auftreten,
wenn cos & klein wird, die Schaufel sich also der axialen Form nihert, was bei htherer
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Schnellldufigkeit am Eintritt der Fall ist. Aulerdem kann bei vorgegebener Lage der Ein-
und Austrittskante die Schaufelkontur sofort eingetragen und dabei der Verlauf des
Winkels £ direkt iiberpriift werden.

Beispiel 5.4. Fiir die Betriebsdaten V=0,05m3/s; H=42m; n=49 1/s ist ein Pumpenlaufrad zu
entwerfen.

Losung. Aus den gegebenen Daten errechnet sich die Schnellldufigkeit zu ¢=0,253 . Die Meridian-
form wird dhnlich wie in Beispiel 5.1 festgelegt (Bild 5.23 a), wobei die mittlere Stromlinie wie in
Bild 5.21 angegeben konstruiert wird.

AL

|2
L ‘\c_\ch /‘/' i

|
|
|
P
|
|
|

L=49,

_¢188

a) c) hp ——
Bild 5.23 Laufrad mit raumlich gekriimmten Schaufeln (Beispiel 5.4 und Tabelle 5.3)

a) Laufrad
b) Geschwindigkeitsplan
¢) konforme Abbildung

Die Geschwindigkeitsdreiecke werden nach dem Muster von Beispiel 5.2 berechnet und zwar fiir die
innere, die mittlere und die duBere Stromlinie (Tabelle 5.2 und Bild 5.23 b).

Wie in Beispiel 5.3 aber mit Gl. (5.9) wird nun die mittlere Stromlinie in den Grundriss {ibertragen
(Bild 5.23 a) und konform abgebildet (Bild 5.23 c¢). Zur Erlduterung der Tabelle 5.3 wird deren
dritte Zeile nachgerechnet.

e -V . 0,05m*/s
™ 2mrbr  2:7+0,0547m0,038m"0,874

=4,38m/s

w2-c2 2 _ 2y 2/ 2 B
Ap- W em  |/(8,67-438)m%s 10,0084+ 130" _ 16,56
rcosdfc, 0,0547m-0,898-4,38m/s
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AL=—12 Ap=_94MM ¢ 4mm=16,07mm.

reosd 54,7mm- 0,398

Tabelle 5.2 Berechnung der Geschwindigkeits-
dreiecke (Beispiel 5.4)

Innen Mitte Aufllen

mm 28 71 100
m/s 4,31 10,93 15,93
o m/s 5,08 5,08 5,08
B, : 130,3 155,0 161,7

D, | mm 188
u, m/s 28,94
Cyn | mM/s 4,17
Co | TS 22,08
wy.. | m/s -6,86
B... ° 148,7

Tabelle 5.3 Berechnung einer rdumlich gekriimmten Laufschaufel (Beispiel 5.4)
mittlere Stromlinie

¥ Ar cos c, w Ag 7 or, AL L

Nr
mm | mm 1 m/s m/s ° ° mm mm mm
0 | 355 0,320 | 5,08 | 12,06 0,00 0,0 0,0
1 395 | 40 | 0,625 | 4,70 | 10,35 | 18,21 18,21 29,9 15,23 15,2
2 | 46,3 | 6,8 | 0,792 | 4,50 9,35 20,38 38,59 63,3 18,36 33,6
3 54,7 | 84 | 0,898 | 4,38 8,60 16,56 55,15 90,5 16,07 49,7
4 | 64,1 ] 94 | 0960 | 4,28 8,00 13,82 68,97 113,2 | 14,36 64,0
5 74,0 | 9,9 | 0,992 | 4,23 7,75 11,86 80,83 132,6 | 12,68 76,7
6 84,0 | 10,0 | 1,000 | 4,18 7,70 10,55 91,39 149,9 | 11,19 87,9
7 94,0 | 10,0 | 1,000 | 4,17 8,04 10,05 101,43 166,4 | 10,00 97,9

Fiir die Stromlinien an der Innen- und AuBenkontur wird nun ebenfalls das Mal L der konformen
Abbildung nach Gl. (5.10) berechnet (Tabelle 5.3). Beide Stromlinien werden nun so in die Ab-
bildung eingetragen, dass die zuvor berechneten Winkel am Ein- und Austritt durch Kurven mit
stetigem Kriimmungsverlauf verbunden werden, und dass der Umschlingungswinkel wie in der
mittleren Stromlinie eingehalten wird. Jetzt konnen die zu den jeweiligen Radien gehorigen Winkel
der Abbildung entnommen und in den Grundriss iibertragen werden.
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Tabelle 5.3 Fortsetzung

innere Stromlinie dufere Stromlinie
r Ar cos i AL L r Ar cos it AL L

mm mm 1 mm mm mm mm 1 mm mm
0] 14,0 0,731 0,0 0 | 50,0 0,366 0.0
112201 8,0 0,866 | 39,47 39,5 1 ]558] 5.8 0,683 | 14,31 14,3
2 131,21 92 0,930 | 29,80 69,3 2 639 81 0,849 | 14,03 | 28,3
31408 | 9,6 0,970 | 22,80 92,1 31732 93 0,947 | 12,61 | 41,0
41506 | 9,8 0,988 | 18,43 | 110,5 4 18301 9,8 0,983 | 11,29 | 52,2
516051 99 0,998 | 1541 | 125,9 519401 11,0 | 0,995 | 11,05 | 63,3
6 | 70,5 | 10,0 | 1,000 | 13,33 | 139,3
7 180,51 10,0 | 1,000 | 11,68 | 150,9
8 94 13,5 | 1,000 | 13,50 | 1644

5.4 Berechnung weiterer Einzelteile

5.4.1 Radiale Leitapparate

Den Laufriadern der Radialpumpen wird ein als Diffusor wirkender Leitapparat nach-
geschaltet. Er hat die Aufgabe, die aus dem Laufrad austretende Drallstromung moglichst
verlustarm in eine drallfreie Stromung umzuwandeln. Dabei wird der Betrag der Ge-
schwindigkeit vermindert und der Druck erhoht. Die Leitapparate konnen als feststehende
Schaufelkrinze oder als schaufellose Ringdiffusoren ausgebildet sein. Beide Arten werden
bei Zwischenstufen mehrstufiger Pumpen durch Riickfiihrschaufeln fortgesetzt, die das
Fluid der nichsten Stufe zufiihren. In der letzten Stufe bzw. bei einstufigen Maschinen
schliefit an den Leitapparat das Spiralgehéduse an, das aber oft, insbesondere bei kleinen
einstufigen Pumpen, bei denen auf einen eigentlichen Leitapparat verzichtet wird, den
einzigen nachgeschalteten Diffusor darstellt.

Stromungsverhiltnisse. Da die Eintrittsgeschwindigkeit in den Leitapparat mit der
Frequenz der vorbeigehenden Laufschaufeln nach Betrag und Richtung erheblich
schwankt, bildet sich eine stark instationidre Stromung aus. Die Grenzschicht wéchst durch
den Druckanstieg und die Geschwindigkeitsabnahme viel stéirker als im Laufrad an, wo das
Grenzschichtmaterial durch die Fliehkrifte abgeschleudert wird. In der Néhe der seitlichen
Begrenzungswinde des Leitapparates kommt es deshalb zu einer noch durch die ab-
saugende Wirkung der Laufradspalte unterstiitzten Riickstromung.

Bei einem beschaufelten Leitdiffusor 16st sich die Stromung von der Schaufel jedesmal ab,
wenn eine der Nachlaufdellen der Laufradstromung voriiberzieht, wodurch der Durchfluss
eines Leitschaufelkanals periodisch versperrt werden kann.

Leitradbreite. Ein Leitring mit oder ohne Schaufeln wird am Eintritt um etwa 1 bis 2 mm
breiter gemacht als das Laufrad an seinem Austritt. So werden in die Strémung hereinra-
gende Kanten vermieden, und die dickere Grenzschicht beriicksichtigt. Uber die radiale
Erstreckung des Leitrades hin bleibt die Breite konstant oder nimmt nach auf3en leicht zu.
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Leitradeintritt. Der Winkel &, ist wegen der geschilderten Kompliziertheit der Stromung
nur durch Versuche optimal zu ermitteln. Unter der Annahme drallfreier Zustromung zum
Laufrad ergibt sich aus dem Kontinuititssatz Gl. (1.2) und der Hauptgleichung (1.49)

g = Cm VDb f/f;hn_
4 gH/(n,nnD,) gHb,

c
4u
Dieser Winkel ist aber noch folgendermaf3en zu korrigieren

(5.11)

K
tane = = tana, .

%

Der Verengungsfaktor 7, ergibt sich aus der Dicke der Diffusorschaufeln s,, ihrer Teilung
t, und dem Winkel &, zu
t,-s,/sing,
4 - .

4

Die Korrektur x dagegen, die die Ungleichformigkeit der Stromung und den Einfluss von
Grenzschicht und Sekundérstromungen beriicksichtigt, kann nur durch Versuche ermittelt
werden. Sie liegt nach Pfleiderer [7] zwischen 1,25 und 1,8 und nach anderen Quellen [17]
bis zu 2,0 wachsend mit der Zahl der Laufschaufeln.

Wird als Anfangsbogen im Schrédgabschnitt der Leitschaufel eine logarithmische Spirale
mit der Gleichung 7 = r,exp(tan &, * ) angenommen, so errechnet sich die Lichtweite a,
mit der Anzahl der Leitschaufeln zu

(5.12)

4o nD,sina, ( L nsin(2a4)) s
4 ; - 4

z
Auf die Einhaltung dieser Lichtweite (Bild 5.24) kommt es nach [7] mehr an als auf den
Winkel g, selbst. Die Formgebung als logarithmische Spirale ist dagegen nicht wesent-
lich.

Bild 5.24
Leitschaufeln

Leitradaustritt. Die Lichtweite am Austritt wird etwa um das 1,5- bis 1,75-fache groBer
als am Eintritt ausgefiihrt. Bei einer abgewickelten Kanallinge von etwa 44, entspricht
das einem Diffusordffnungswinkel von 7 bis 11°. Die Leitschaufeln konnen wie die
Laufschaufeln als Kreisbogen oder als punktweise berechnete Schaufeln gestaltet werden.

Leitschaufelzahl. Die Anzahl z’ergibt sich aus der Forderung, dass die Leitkanile an
ihrem Eintritt einen angenihert quadratischen Querschnitt haben sollen zu
nD,sing
1 it a—_ (5.13)
b,+s,
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Sie darf keinesfalls mit der Laufschaufelzahl z” iibereinstimmen und sollte mit ihr kein
kleineres gemeinsames Vielfaches als z’z”/ haben.

5.4.2 Spiralgehiuse

Das Spiralgehiuse, das die Verbindung zur Druckrohrleitung herstellt, wirkt wie ein
Leitdiffusor mit einer einzigen Schaufel. Dabei entspricht die Spirale dem Schrigabschnitt
eines Schaufelgitters und der anschlieBende Konus dem eigentlichen Leitkanal.

Linearer Querschnittsverlauf. Die Spiralen werden unter der Annahme gleicher mittlerer
Geschwindigkeiten in den einzelnen Querschnitten oft so bemessen, dass die Fliche A
linear mit dem Zentriwinkel ¢ anwichst. Wird ¢ von der Spiralzunge aus gemessen, und
bezeichnet 4, den Querschnitt bei ¢ =360 °, also

A=4 (5.14)

360360 ° A3 n
Diese einfache Art der Dimensionierung trigt jedoch den Stromungsverhéltnissen nur
ungeniigend Rechnung. Die gekriimmten Stromlinien sind ndmlich tiberhaupt nur dadurch
moglich, dass der Druck nach auBen zu- und die Geschwindigkeit entsprechend abnimmt.
Demnach sind die mittleren Geschwindigkeiten in den weiter auflen liegenden grofen
Querschnitten merklich kleiner als in den kleineren Spiralschnitten am Anfang. Wenn
darauf nicht geachtet wird, kann sich am Laufradaustritt keine rotationssymmetrische
Stromung einstellen.

Konstanter Drall. Fiir die Stromung in der Spirale gilt nach der Momentengleichung
Gl. (1.46)
rc,=ryc, =K,

wobei r; der Radius und ¢, die Umfangskomponente der Geschwindigkeit am Innenrand
der Spirale sind. Damit errechnet sich der lings des Bogens 7, ¢ eintretende und durch den
Spiralquerschnitt beim Winkel ¢ durchstromende Volumenstrom

R R
A A 7 k(b 1
Vo= V= [e,dd Kfrdr. (5.15)

L1 L1

Konstante Kanalbreite. Das Integral in Gl. (5.15) ist einfach 16sbar, wenn b = konst

2y -kpm(R rexpl Y
2nV Kb]n(r-) also R rl.exp(2nKb (p).

1

Mit der Meridiankomponente ¢, = Vi2n r,b)und der Umfangskomponente ¢, = K/r; der
Geschwindigkeit am Innenrand der Spirale folgt

C.
R=r, exp(c—‘m (p) =r,exp(tana;- ¢).
i
Es ergibt sich eine logarithmische Spirale, die auch sonst bei parallelen Seitenwinden die
wirkungslose, kein Moment iibertragende Schaufelform darstellt (Abschn. 5.4.1). Solche
Spiralgehduse mit konstanter Breite werden bei Radialgeblidsen héufig, aber bei Kreisel-
pumpen nur selten, eigentlich iiberhaupt nicht verwendet.
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Kreisquerschnitt (Bild 5.25). Auch in diesem bei Kreiselpumpen meist ausgefiihrten Fall
ist das Integral der GI. (5.15) analytisch l6sbar. Mit der Kreisgleichung

BP+o-ar-¢: b=2/F-C-aF
wird f dr = 279”g2 (r-ay dr=2n[a-ya’- 071"

und mit g =r;+p

R
fédr =2n[ri+g— rl.(ri+29)]
r

damit folgt aus GI. (5.15)

= 4n-2K[ri+g_\/ri(ri+2Q)]
V

oder nach @ aufgelost

2
g=£+ 2r. L mit C=4EK.

5.16
04 'C 14 ©-10

1 Das Integral l4sst sich mit der Substitution cos¢ = 27" umformen in

sz\/ (radr2flcos¢d
alo-cos¢
a-p
k] 2 U d
=2 [ cosp+—)dg+ H[—22 |
0| [[cos g) ¢ (g2 ){COW_M]
Das erste Teilintegral macht keine Schwierigkeiten, das zweite ist in Formelsammlungen [2]
angegeben, kann aber auch mit der weiteren Substitution x = tan(¢/2) gelost werden. Damit

erhilt man 2
I= 29[sinqo+ 2 p-=\a?- g’arctan( a—wtan(g))]; =2mnfa-ya?- o).
e o a-o 2
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Bild 5.25 Spiralgehduse mit Kreisquerschnitt

Die Drallkonstante K ist bei fehlendem Leitrad gleich dem Austrittsdrall des Laufrades,
also nach der Hauptgleichung K =r, ¢, =gH,/(27n) und sonst gleich dem Austrittsdrall
des Leitrades, der so festgelegt wird, dass ein giinstiges Spiralgehéduse entsteht. Der grofite
Spiralquerschnitt soll mit einem kurzen konischen Diffusor von etwa 6° Offnungswinkel
auf die Druckrohrleitung tibergehen.

Fiir die Geschwindigkeit im Druckstutzen wird in [7] empfohlen

ey = Ai = (0,1+0,2),2gH. (5.17)

D
Ahnlich wie bei einem beschaufelten Leitapparat die Eintrittslichtweite der Schaufeln
entscheidender ist als der Schaufelverlauf im Schrigabschnitt, kommt es hinsichtlich des
Wirkungsgrades bei einem Spiralgehduse vor allem auf den richtigen Querschnitt am
Ubergang von der Spirale in den Diffusor an, wie er sich aus GI. (5.16) mit ¢ = 27 ergibt.

Bei groBen Abmessungen werden die Spiralgehduse wie bei Francis-Turbinen aus ein-
zelnen Blechschiissen geschweilit. Die dabei entstehenden Ecken verursachen keinen
nennenswerten Verlust, da der Anteil der Geschwindigkeitsenergie an der gesamten
spezifischen Arbeit an den kritischen Stellen nur noch gering ist. Wenn die Festigkeit es
erfordert, erhalten die Gehiduse am Eintritt Stiitzschaufeln, die die Fortsetzung der Leit-
schaufeln bilden oder sie ersetzen.

Durch die nicht vollstindige Rotationssymmetrie der Druckverteilung wirkt auf das
Laufrad ein Radialschub, der die Wellenlager zusitzlich belastet. Zu dessen Vermeidung
sind gelegentlich Doppelspiralen mit zwei um 180° versetzten Stutzen gebaut worden.

Beispiel 5.5. Fiir eine Radialpumpe mit den Betriebsdaten V=0,05m?/s; H=42m; n=49 1/s istdas
Spiralgehduse zu entwerfen. Fiir das Laufrad dieser Pumpe war in Beispiel 5.4 ermittelt worden
n,=0,85; D,=188mm; b,=26mm.

Loésung. Die Drallkonstante ist

gH _ 9,81 m/s?-42m

= =1,574m?/s
n2nn  0,85:2:7-491/s
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und die Konstante C in Gl. (5.16)
_47’K _ 4-7-1,574m?%s
174 0,05m?3/s

Zwischen das Laufrad und die Spirale soll ein schaufelloser Ringdiffusor mit einem duferen
Durchmesser von 256 mm eingeschaltet werden, in dem das Fluid mit konstantem Drall stromt.

Mit r; =256mm/2 =0,128 m errechnet sich der Radius des Spiralquerschnitts bei ¢ =120 "=2,094
nach GI. (5.16) zu

2r, . .
o- 9, ne_ 2,094 + | 2:0,128m-2,094 _ 0,0225m = 22,5mm
C C 1243 1/m 1243 1/m

und entsprechend fiir die anderen Winkel.

C =1243 1/m.

Tabelle 5.4 Dimensionierung eines Spiralgehduses (Beispiel 5.5)

P : 0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360

o | mm 0 10,8 15,5 19,2 22,5 253 28,0 30,4 32,7 34,9 37,0 39,1 41,0

92 mm 73 15,0

Die Eintrittsbreite der Spirale soll mit b, =28 mm um 2 mm breiter sein als die Austrittsbreite des
Laufrades. Der Spiralradius bei ¢ =30 ist deshalb gar nicht ausfiihrbar, weil er kleiner ist als b,/2.
Als Abhilfe wird der Kreisquerschnitt durch eine flachengleiche Ellipse ersetzt. Die grofle Halb-
achse sei 0= 16mm, dann ist die kleine

) o 16mm

Der Druckstutzen soll eine Nennweite von Dy =100mm erhalten, dann ist dort die Geschwindig-

keit .

_ 4V _4-0,05m%s
P nDé 1+0,1?m?

etwas mehr als der in Gl. (5.17) empfohlene Richtwert. Der Kegeldiffusor, der den groten Spiral-

querschnitt mit dem Druckstutzen verbindet, hat bei einer Linge von /=150mm einen Offnungs-

winkel

= 6,37m/s = 0,22 2gH

DD/2-9360> s aIctan(SOmm—41mm) 69"
— 9°.

e= 2arctan(
150mm

5.4.3 Axiale Schaufelgitter

Bei der fiir radiale und halbaxiale Laufrider bewihrten Berechnung nach der eindimensio-
nalen Stromfadentheorie wird von unendlich vielen Schaufeln ausgegangen und der
Einfluss der endlichen Schaufelzahl durch einen Minderleistungsansatz beriicksichtigt.

Fiir axiale Réder ist das entgegengesetzte Vorgehen naheliegend. Es werden die Krifte
berechnet, die bei der Umstromung eines einzelnen Tragfliigels auftreten, und gegebenen-
falls die gegenseitige Beeinflussung der Schaufeln durch eine Gitterkorrektur beriick-
sichtigt.
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Da die Stromlinien ndherungsweise auf koaxialen Zylinderfldchen verlaufen, kann die an
sich rdumliche Stromung zweidimensional behandelt werden. Dazu wird wie schon in
Abschn. 2.5.2 ein schmales Teillaufrad der Breite dr betrachtet (Bild 5.26). Die Vektoren
w, und W, sind Mittelwerte der relativen Zu- und Abstromgeschwindigkeit, die nicht
notwendig rotationssymmetrisch verteilt sein muss. Da keine schaufelkongruente Stromung
vorausgesetzt wird, stimmen auch die Winkel B, und B, mit den Tangentenrichtungen des
Tragfliigelskeletts an Ein- und Austrittskante nicht iiberein.

Krifte. Nach der Tragfliigeltheorie entsteht fiir alle z” Laufschaufeln eine Auftriebs- und
eine Widerstandskraft

2 2
w, w,
dFA=z”(A97s”dr und  dFy, =z7¢y, QTS”dr,
die senkrecht bzw. parallel zu dem vektoriellen Mittelwert w_ = (w,+W,)/2 gerichtet sind.
Die Resultierende bildet mit dem Auftrieb den Gleitwinkel &, sodass ihr Betrag durch

2
dF, z"'¢ow.s"

dr = =
cosée 2cose

beschrieben werden kann. Die Kraftkomponente in Umfangsrichtung ist

—sin(180°- B +¢& 2 pows"sin(180°- B + ¢
dF, = (180 A. )dFA= _Zbalw.s S804 8 ) (5.18)
cose 2cose

Sie ist negativ, ndmlich entgegengesetzt zur Umfangsgeschwindigkeit gerichtet. In axialer
Richtung ergibt sich ganz entsprechend eine ebenfalls negative, dem Durchfluss ent-
gegengesetzte Kraftkomponente

~cos(180°- B +¢) z”(Agwfs”cos(ISO ~f.+¢)
= dF, = - dr.
cose 2cosée

(5.19)
Mittels des Impulssatzes GI. (1.43) kann die Umfangskraft dF,, auch auf ganz andere
Weise gefunden werden

dF =dm(w,,-w,) =2nrdrow (w,-w,) = z"t"dro w, (W, -w,).

Auch hier ergibt sich eine negative Kraft, denn die Komponenten der Relativgeschwindig-
keit w,, und w, sind beide negativund w, ist die dem Betrag nach groBere.
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W oW, W I
e W ]
W ‘G@ N
> - 180°-/3
-— AL . “
df;
:‘E £ r dr
180°-

Iwau

dh
Bild 5.26 Axiales Schaufelgitter

Gitterbemessungsgleichung. Durch Gleichsetzen der beiden Ausdriicke fiir dF, erhilt
man durch Umordnen und mit w_=w_sinf_ und Aw, = (w, -w, )

. - Aw, 2sinff cose  Aw, 2sin’f cose 520
A w, sin(180°-B,+¢) w_ sin(180°-B.+&) '
Diese Gleichung stimmt bis auf das Vorzeichen des Gleit-
1871 winkels &, durch das die Wirkung der Reibung beriick-
e *=17°  sichtigt wird, mit Gl. (2.17) iiberein. Links stehen die fiir
wl 120 die Gitterbemessung gesuchten Gréen und rechts solche,
' die aus der Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke
9° bekannt sind. Nur fiir den Gleitwinkel muss zunéchst ein
10 + . geschitzter Wert eingesetzt werden, der erst nachtriaglich
6 kontrolliert werden kann.
, o6t [*°
o 9 0°
02
-3°
L 002 0ds 006
-02 -6° L - Bild 5.27 Profilpolare

Hat man nach GI. (5.20) den Ausdruck ¢, s "It" gefunden, so kann nach Festlegung des
Teilungsverhiltnisses ein Profil mit passendem Auftriebsbeiwert aus einem Profilkatalog
ausgesucht werden. Schlanke Profile mit grofler Dickenriicklage, sog. Laminarprofile sind
giinstig hinsichtlich des Kavitationsverhaltens der Pumpe. Profile mit groem Rundungs-
radius an der Eintrittskante sind andererseits weniger empfindlich gegen Anstromung unter
anderem Winkel als dem der Auslegung.
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Profilkennwerte. Bei Kreiselpumpen mit ihren weit auseinander gestellten Schaufeln
konnen die an Einzelfliigeln gemessenen Auftriebsbeiwerte und Gleitwinkel ohne Gitter-
korrektur iibernommen werden. Diese Messwerte werden iiblicherweise in der Form der
Profilpolaren wiedergegeben, wobei der Auftriebsbeiwert iiber dem Widerstandsbeiwert
aufgetragen und der Anstellwinkel & an die einzelnen Kurvenpunkte angeschrieben wird.
Da fiir ¢, ein groBerer MaBstab gewihlt wird als fiir ¢, erscheint der Gleitwinkel
vergrofert. Bild 5.27 zeigt ein Beispiel, ausfiihrliche Angaben finden sich in [7].

Schnellliufigkeit und Laufradform. Da die Differenz der Umfangskomponenten Aw,
der Forderhohe und die Meridiangeschwindigkeit dem Volumenstrom proportional ist,
lasst sich der Bemessungsgleichung (5.20) entnehmen, dass schnellldufige Axialmaschi-
nen, also solche, die fiir groBen Volumenstrom und kleine Forderhohe ausgelegt sind,
entweder einen kleinen Auftriebsbeiwert haben, also diinne schwach gew®olbte Profile, oder
ein groBes Teilungsverhiltnis +”/s ", also wenige schlanke Fliigel. Fiir axiale Kreiselpum-
pen ist das Teilungsverhiltnis unabhingig von der Schnellldufigkeit ungefihr gleich eins,
manchmal aus Kavitationsgriinden etwas kleiner, weil dann ¢, ebenfalls kleiner werden
kann, die Fliigel also weniger stark belastet sind.

Leitgitter. Die fiir das Laufgitter hergeleiteten Ergebnisse gelten in dhnlicher Weise auch
fiir axiale Leitgitter. Dabei muss die Relativgeschwindigkeit durch die Absolutgeschwin-
digkeit und der Winkel (180 °- §) durch & ersetzt werden. Die Gitterbemessungsglei-
chung (5.20) geht dann iiber in

s/ Ac, 2sine_cose Ac, 2sin’a, cose
G5 - L T T AT (5.21)
" e, sin(a, +e) c sin(a_ + &)

m

Beispiel 5.6. Fiir eine Axialpumpe ist gegeben V'=0,4m%/s; H=6m; n=24,2 1/s. Das Laufrad ist
zu entwerfen.

Losung. Aus den gegebenen Daten folgt

po 2TV 2:242 Us/m-04ms | <0

QCgH*  (2-9,81m/s2-6m)®™

Nach Bild 5.15 wird ausgewihlt 6=1,4 und b,/D,, =0,32, womit

PR ;
_26,| VP _2:14  04m¥s - 0304m

D, =29
Y yn \N2eH /n 4/.981m/s?6m

b, = 0,32D,, = 0,32:0,304m = 0,097m

D, =D,,- 2b, = 0,304m-2-0,097m = 0,110m.

Die Schaufelzahl wird mit z”/ =4 angenommen. Die weitere Berechnung wird fiir die Trenndurch-
messer von vier flichengleichen Ringen durchgefiihrt, in die der Stromungsraum eingeteilt wird.
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Tabelle 5.5 Berechnung eines axialen Laufrades (Beispiel 5.6)

Schnitt 1 2 3 4 5
innen auflen
D m 0,110 0,179 0,229 0,269 0,304
u=-w, =nnD mis | 836 13,61 17.41 20,45 23,11
¢ =w_=4V/[n(D2-DD)] mis | 634 6,34 6,34 6,34 6.34
c,, =Aw =gH/(1,u); 1,=0,85 m/s | 8,28 5,09 3,98 3,39 3,00
Wy, =Cp U m/s | 0,08 -8,52 1343 -17,07 20,12
B.=arctan2c_[(w, +w, ))+180° 123,7 150,2 157,6 161,3 163,6
£ (geschiitzt) 1 1 1 1 1
$usit" Gl (5.19) 1 2,149 0,774 0,458 0,325 0,251
t”Is " (angenommen) 1 0,475 0,837 1 1,138 1,249
t"=nD/z" m 00864 | 01406 | 01799 | 02113 0,2388
s”=t"I(t"Is" m 0,182 0,168 0,180 0,186 0,191
¢, (Profil nach Bild 5.27) 1 1,0208 0,648 0,458 0,370 0,313
@ : 40 2.5 2,1 2,0 19
£ 13 1.0 0.9 0.8 0.8
Schnitt S
L
3
/
1
Bild 5.28
Axiales Laufrad
(Beispiel 5.4)

5.4.4 Axialschub und Schubausgleich

Entstehung. Die in einem axialen Laufrad parallel zur Mittellinie wirkende Kraft ist
bereits in Gl. (5.19) angegeben. Aber auch bei radialen Laufrddern treten als Summe
verschiedener Ursachen axiale Krifte auf, deren Resultierende zum Saugmund hin ge-

richtet ist.
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Bild 5.29 4 p

Entstehung des Axialschubes

1 duBBere Spaltdichtung &

2 Wellendichtung

3, 4 Druckverteilung im -
LaufradaufSenraum

Epa

Dynamischer Achsschub. Durch die Anderung des Impulsstromes entsteht die meist kleine
Kraft

Faxdyn - QV(CO_ cz,,x)’ (5.22)
die sich zu Fax . cho vereinfacht, wenn c, keine axiale Komponente hat.

Statischer Achsschub. Der auf der duBeren und der inneren Laufradscheibe lastende
AuBendruck kann niherungsweise berechnet werden, wenn angenommen wird, dass das
Fluid auen mit der halben Winkelgeschwindigkeit des Laufrades mitrotiert. Eine plausible
Annahmen, denn einerseits wird die Fliissigkeit durch Reibungskrifte vom Laufrad
mitgenommen, andererseits vom Gehéduse abgebremst. Es ergibt sich so eine parabolische,
von auflen nach innen abnehmende Druckverteilung (Bild 5.29).

Der Druck bei einem beliebigen Radius r errechnet sich aus der Energiegleichung fiir die
Relativstromung Gl. (1.53) zu

- wp Q2 2

=p,~\=f =(r,-r°),
wobei p, den Druck am Laufradaustritt darstellt. Da sich die Druckkrifte auf beiden
Laufradseiten ausgleichen, bleibt nur der Restbetrag, der zwischen dem Radius des Dicht-
spalts am AuBenkranz ¥opa und dem Stopfbuchsradius 7 entsteht, tibrig (Bild 5.29). Also

Tspa Tea
o [o-po2mr -2 Tl pr- (222 rt- e
sz 2 rsia-'-rs%
Fucsu™ Aalsp) = - =5 (523)

mit 4 = Tl:(rsia— ;) als der nicht ausgeglichenen Fléiche. Dabei ist die Druckdifferenz
P,~ P, der sog. Spaltdruck, aus der Energiegleichung der Relativstromung GI. (1.53) zu

berechnen

0,2 2 2 2
pz_pl__(wl_w2_ul+u2

5.24
5 (5.24)
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oder im Regelfall drallfreier Zustrémung mit W12 - “12 = cl2

2 2 2
p2—p1=§(cl—w2+u2).

Natiirlich ist die Annahme der Fluidrotation mit der halben Winkelgeschwindigkeit des
Laufrades nur eine Nédherung, die unberiicksichtigt 1dsst, dass die Wirbelstromung in den
Radseitenrdumen durch deren geometrische Form und durch die Spaltstromung beeinflusst
wird.

Bei senkrechter Wellenlage ist zu der Summe F,_ dgn”t F,, 4 nOch das Léufergewicht zu
addieren.

Anfahren. Ein hoherer statischer Achsschub als im stationdren Betrieb entsteht beim
Anlaufvorgang, weil die Laufradstromung sich in sehr kurzer Zeit aufbaut, die Radseiten-
wirbel aber weit langsamer durch Reibungskrifte angefacht werden.

Ausgleich. Der Betrag der resultierenden Axialkraft ist insbesondere bei langsamlédufigen
Pumpen mit grolen Forderhohen hdufig so grofBl, dass er nicht von einem Axiallager
aufgenommen werden kann, sodass ein Kraftausgleich erforderlich wird.

/
Bild 5.30
Schubausgleich an einer
7 Einzelstufe
4 a) Spaltdichtung und Entla-
stungsbohrungen
b) Riickenschaufeln
1 duferer Spaltring
2 innerer Spaltring
. . 3 Entlastungsbohrung
b) 4 Riickenschaufeln

Spiegelbildliche Liuferanordnung. Bei zweiflutigen oder mehrstufigen Pumpen bildet die
gegensinnige Lauferanordnung einen einfachen und zugleich verlustneutralen Ausgleich
(Abschn. 5.2.2). Da mit Asymmetrien der Strémung stets zu rechnen ist, kann der Aus-
gleich nicht vollkommen sein, sodass auf ein Axiallager fiir den Restschub nicht verzichtet
werden kann.

Entlastungsbohrungen. An einer Einzelstufe ist der Ausgleich dadurch moglich, dass auch
am Laufradinnenkranz ein Dichtspalt vorgesehen wird, und mittels Entlastungsbohrungen
in dem durch die Dichtung abgegrenzten Ringraum der gleiche Druck wie auf der Laufrad-
auflenseite hergestellt wird (Bild 5.30 a). Selbst bei idealer Wahl der Spaltradien liee sich
auf diese Weise kein vollstindiger Schubausgleich erreichen, denn der Druck an der
Miindung der Entlastungsbohrungen ist wegen der instationdren Stromung auch beim
Normalbetrieb nicht konstant. Erst recht kann kein Ausgleich fiir alle Betriebszustinde
geschaffen werden. Deshalb begniigt man sich gewohnlich damit, die Spaltradien auf
beiden Seiten gleich zu machen. Der Schubausgleich mit Spaltdichtung und Entlastungs-
bohrungen wird durch einen vergroferten Spaltverlust erkauft.
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Riickenschaufeln. Durch radiale Rippen auf der Riickseite des Laufradbodens wird der
Achsschub auf dynamische Weise ausgeglichen (Bild 5.30 b). Dadurch, dass der Rad-
seitenwirbel auf eine hohere Winkelgeschwindigkeit gebracht wird, verringert sich der auf
dem inneren Laufradkranz lastende Druck und damit der Achsschub.

Ausgleichkolben. Bei mehrstufigen Pumpen mit gleichsinnig durchstromten Laufridern ist
es zweckmiBig und auch fiir den Wirkungsgrad giinstiger, den Ausgleich nicht fiir die
Einzelstufen sondern fiir den ganzen Léufer anzustreben. Das gelingt, dhnlich wie fiir eine
Uberdruckdampfturbine (Abschn. 3.5.5) durch einen Ausgleichkolben, auf dessen einer
Seite der hohe Druck hinter dem Laufrad der letzten Stufen lastet, wiahrend die andere
Seite mit dem Saugstutzen und dessen niederem Druck in Verbindung steht (Bild 5.31 a).

A

i

Bild 5.31 Schubausgleich bei mehrstufigen Pumpen

a) Ausgleichkolben

b) Ausgleichscheibe
1 Ausgleichkolben 4 Ausgleichscheibe
2 Dichtungsspalt 5 Radialspalt
3 Verbindung zum Saugstutzen 6 Drosselspalt

Mit einer Variante dieser Konstruktion, der Ausgleichscheibe (Bild 5.31 b) ist sogar ein in
allen Betriebszustdnden vollstindiger Achsschubausgleich moglich. Dem eigentlichen, hier
radialen Dichtungsspalt ist ein axialer Drosselspalt vorgeschaltet. Vergrofert sich aus
irgendeinem Grund der Achsschub, so bewegt sich der Laufer nach links, die Spaltweite s
und mit ihr der Spaltstrom wird kleiner. Dadurch wird auch die Drosselwirkung am
Axialspalt geringer, und der nun hohere auf der Ausgleichscheibe lastende Druck bildet
die dem erhohten Axialschub entsprechende Gegenkraft.

Wihrend bei allen zuvor besprochenen Arten des Ausgleichs auf ein Axiallager nicht
verzichtet werden kann, wire es hier sogar schidlich, da es fiir die Funktion der Ausgleich-
scheibe offenbar erforderlich ist, dass sich der Liufer axial frei bewegen kann.

Beispiel 5.7. In einer fiinfstufigen Pumpe ist das Laufrad von Bild 5.16 eingebaut. Man berechne
den resultierenden Achsschub und die Abmessungen eines Kolbens zu dessen Ausgleich.
Losung. Aus der vorangegangenen Berechnung ist bekannt:

V =0,08m3/s; H=60m (Stufenforderhdhe); w = 153,9 1/s;

¢, =3,86m/s; ¢, = 3,67m/s; w; =5,55m/s; r, =0,207m; Fepa = 0,095m; r_ =0,025m.

Der Innenradius des Ausgleichkolbens wird aus konstruktiven Griinden mit 7y, = 0,039m festgelegt.
Fiir ein einzelnes Laufrad errechnet sich
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F g = 0Vc, = 1000 kg/m*-0,08 m*s+3,86 m/s = 309N
A, = m(rs -7 = 1(0,095-0,025) m? = 0,0264m>

3
% (3,672 -5,55?+31,87)m?/s? = 4,99-10° N/m>

2 2. 2
by P = g(cl Wy tuy) =

(2 Tea*Ta
Faxstat =An[(p2_p1) - QT(r2 - M)]

2
3. 2 2 2 2
- 0,0264m7[1,99-10°N/m? - 1000kg/m 8153,9 Us? (0,272 - 0095 ;o,ozs ]
= 10202N
Fp = F gt Fogu = (309+10202)N = 10,5kN.

Fiir alle fiinf Laufriader

Foges = 3 F e =5°10,5kN = 52,5kN.

axges

Fiir die Dimensionierung des Ausgleichkolbens wird der Druck hinter dem Laufrad der fiinften Stufe
benotigt, genauer die Differenz dieses Druckes vermindert um den Druck im Saugstutzen. Sie setzt
sich zusammen aus dem von den ersten vier Stufen aufgebauten Druck und dem Spaltdruck der
letzten Stufe

p =4goH+(p,~p,) =4-9,81m/s-1000kg/m>-60m +4,99-10°N/m? = 28,53+ 10°N/m?2.

Ist AK=n(rI§a—ré) die Fliche des Ausgleichkolbens, 7, und ry; dessen duBerer und innerer
Radius, so erfordert der Ausgleich

Faxges =pAy =pn(réa—ré)

F
Feo= | P 228 o 10,0302m2 200N 4861m - 86mm.
np 7-28,53-10°N/m?

5.5 Betriebsverhalten

5.5.1 Theoretisch berechnete Kennlinie

Allgemeines. Bei jeder Kreiselpumpe hingt die spezifische Stutzenarbeit bzw. die For-
derhohe bei konstanter Drehzahl auf charakteristische Weise vom Volumenstrom ab. Diese
Funktion, deren graphische Darstellung als Kennlinie oder Drosselkurve der Pumpe
bezeichnet wird, kann mit der erforderlichen Genauigkeit nur durch das Experiment
bestimmt werden. Zum besseren Verstindnis grundlegender Tatsachen ist aber eine
theoretische Betrachtung von Nutzen. Wie bei der Berechnung radialer Laufrider wird
dabei von der schaufelkongruenten Stromung ausgegangen und anschlieBend der Einfluss
der endlichen Schaufelzahl sowie der Verluste beriicksichtigt.

Schaufelkongruente Stromung. Im Geschwindigkeitsplan (Bild 5.32) beziehen sich die
gestrichelt gezeichneten GroBen auf einen beliebigen Volumenstrom ¥, die ausgezogen
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dargestellten mit dem Zusatzindex N dagegen auf den normalen Volumenstrom VN, fiir
den die Pumpe berechnet wurde.

Bei gleicher Drehzahl und schaufelkongruenter Stromung sind die Umfangsgeschwindig-
keit u, und der relative Stromungswinkel B, konstant, wihrend sich die iibrigen GroBen
mit dem Volumenstrom &ndern. Bei drallfreier Zustrémung lautet die Hauptgleichung

gchm = Uy Copne

Die Meridiangeschwindigkeit ist dem Volumenstrom proportional, also

w, = 4 w
m T o WamN:
Vn
Ferner ergibt sich aus Bild 5.32
“Wom Wom Vid,

w = = =
2= tan (180 °- B,.) tanp,  tanp,
Cone = Uyt Woyoo -

Damit folgt
7 U, W . u
Y, -gH, -ul+ 0N _ 2y (5.25)
v, tan B,.. Aytan g,
Uz =Upn @2&=f3:mn
\
“\\ 5 j . 5
~ h d'? ) >
S5 W x| g '
‘-(‘Q £ N th
RN Bk
Clum h&um
‘? —_—
Bild 5.32 Austrittsdreiecke bei unterschiedli- Bild 5.33 Theoretisch berechnete Kennlinie
chem Volumenstrom bei verlustfreier Stromung
ausgezogen bei V=¥ (Normalzustand)

gestrichelt bei V> VN

Die Kennlinie (Bild 5.33) ist demnach bei verlustloser schaufelkongruenter Strémung eine
Gerade, die die Y-Achse bei u22 schneidet, und die bei den iiblichen stumpfen Winkeln
B, riickwiirts gekriimmter Pumpenschaufeln eine fallende Tendenz hat. Der Betrag der
Steigung nimmt mit wachsender Umfangsgeschwindigkeit, wachsendem Austrittswinkel
und abnehmendem Austrittsquerschnitt zu.

Endliche Schaufelzahl. Wird der schon in Abschn. 5.3 benutzte Faktor 1/(1 + p) verein-
fachend als konstant, nimlich unabhingig von ¥ angenommen, so wird die Kennlinie bei
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verlustloser Stromung und endlicher Schaufelzahl wiederum eine Gerade. Die Y-Achse
wird bei u, /(1 +p) und die V-Achse im gleichen Punkt wie bei schaufelkongruenter
Stromung geschnitten.

Verluste. Es sind Reibungs- und StoBverluste zu unterscheiden. Die Reibungsverluste

AY,,,.» sind bei VN durch (1 - 1) Yy gegeben und sind im Ubrigen dem Quadrat der

Stromungsgeschwindigkeit bzw. des Volumenstroms proportional. Also

AYeag = (1 -1y YthN(-_V)2' (5.26)
Vx

Im Auslegungspunkt sind damit alle Verluste, soweit sie Einfluss auf die spezifische
Stutzenarbeit haben, erfasst. Je stirker aber der Volumenstrom von seinem Normalwert
abweicht, umso weniger stimmen die Richtungen der Eintrittsgeschwindigkeit in das Lauf-
und Leitrad mit den jeweiligen Schaufelwinkeln iiberein. Die dadurch verursachte, als
StoBverlust bezeichnete, weitere Minderung der spezifischen Arbeit ist vom Quadrat der
Differenz (V- V) abhingig, also

AY, (MV

Verl St

= K, , (5.27)
N

wobei der Faktor Kg, nach [16] mit

K (0’25+0’35)[“12 +( 1u+2p %)2]
4

abgeschitzt wird, und D4 der Eintrittsdurchmesser des Leitrades ist.

Durch Abzug der beiden Verluste AY,, .. und AY, .. entsteht die gesuchte Pumpen-

kennlinie. Sie ist eine quadratische Parabel mit zur Y-Achse paralleler Symmetrielinie
(Bild 5.34 a).

Wird statt eines beschaufelten Leitrades ein glatter Leitring verwendet, so wird die Kenn-
linie etwas flacher. Zur Erkldrung sind in Bild 5.34 b die Verluste in ihren Lauf- und
Leitradanteil getrennt dargestellt und durch zwei bzw. einen Strich gekennzeichnet. Die
Leitradreibung féllt in diesem Fall mit wachsendem Volumenstrom ab, weil die Absolut-
geschwindigkeit dann kleiner wird, wie aus dem Geschwindigkeitsplan Bild 5.32 her-
vorgeht.

Ist die Kennlinie fiir eine Drehzahl bekannt, kann sie mit den Ahnlichkeitsbeziehungen
Gl. (1.58) bis (1.59) auf jede andere umgerechnet werden.

Beispiel 5.8 Fiir die fiinfstufige Pumpe des Beispiels 5.7 ist die zu erwartende Kennlinie zu be-
rechnen
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ﬁy\ferift

QK’U‘IQ

. :
a) V— by —

Bild 5.34 Entstehung der Kennlinie durch Abzug der Verluste
a) Pumpe mit beschaufeltem Leitrad
b) Pumpe mit schaufellosem Leitdiffusor

Losung. Aus der Laufradberechnung ist fiir die Einzelstufe bekannt:

V=0,08m%s; Hy=60m; Y, =589m?s? n,=0,82; p=0,29

u,=13,08m?/s?; u,=31,87m/s; w,  =2,56m/s; D,=0,414m; D,=0,426m; B, . =138,7".
Bei Reibungsfreiheit sind die Kennliniengeraden der Einzelstufe

7 oUW,
Ythw=“22+ V UWaN _31.87m¥s?+ V 31,87m/s*2,56m/s
7y tanf,, p,  tanl387°
- 1016m?/s2-92,9m%s2 (V)
VN
Y,. Y :
Y, = N - ZON _790m2/52-72,2m s ().
T+p 1,29 e

Davon sind die Verluste abzuziehen

—(1-n) N 589m “s2 V. 22 (Vy
ATy = (1- 1) ”h( - (1-082)380m s o2 (VN)Z 1293m%s (V_)

N

V-V D, V-V
AYVerlSt=KST( = )2=0’3[”12 (u2 )2]( ; )z

Vy 1+p D5y

=0 3[13 082m /s 2 +(31,87m/s-0,414m)2] VN— 14
U 1,29-0.426m
_sms2[1-2Y (L p] <[a2s-450 7 +225(V ¥]
m S[ VN+(VN)Z] [ [}N+ (VN>2]
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Fiir die fiinfstufige Pumpe ist damit

A

Y, VerlR ~ Y, Verl St)

5
Hy=> (Y4 A
g )
-3 [s65m%s2+377.8m¥s?— ¥
9,81 m/s? 0,08m?/s

=288m +2407s/m2V-28216s¥m5 V>,

—354,3m2/s2($ ]
,08m3/s

Tabelle 5.6 Theoretisch berechnete Kennlinie einer fiinfstufigen Pumpe (Beispiel 5.8)

V m 3/s 0,0 0,016 0,032 0,048 0,064 0,08 0,096 0,112 0,128 0,144

H m 288 319 336 338 326 300 259 204 134 49

ges

5.5.2 Das tatsichliche Verhalten der Pumpe

Wirkliche Pumpenkennlinie. Zur Messung der Betriebsgroen Volumenstrom, Férderho-
he und Leistungsaufnahme wird die Pumpe oder eine Modellausfiihrung mit konstanter
Drehzahl angetrieben und der Volumenstrom mittels eines in die Druckrohrleitung einge-
bauten Drosselorgans variiert (Bild 5.35).

Bild 5.35

Versuchsanordnung zur Messung der Kennlinie

1 Vorratsbehilter

2 Pumpe

3 Motor

4 Drosselorgan

5 Messbehiilter

6 Absperrorgan (wihrend einer Messung geschlossen)

|

In Diagrammen werden {iber dem Volumenstrom dargestellt: Die spezifische Stutzenarbeit
Y oder die Forderhdhe H (Drosselkurve), die Kupplungsleistung und der Kupplungs-
wirkungsgrad n, =(oVY)/P, Bild (5.36).

Es zeigt sich, dass die Drosselkurve von ihrem theoretischen parabelformigen Verlauf
abweicht, und dass ihre Form auBerdem von der Schnellldufigkeit abhéingt. Wie nach den
im Anschluss an Gl. (5.25) angestellten Uberlegungen zu erwarten, wichst die Steigung
der H,V-Kurve mit der Schnellldufigkeit. Die Wirkungsgradkurve, die bei einer lang-
samldufigen Pumpe ein breites Maximum hat, wird mit wachsender Schnellldufigkeit
immer schmaler. Die Leistung steigt bei geringer Schnellldufigkeit von links nach rechts an
und féllt umgekehrt bei hoher Schnellldufigkeit ab. Eine langsamldufige Pumpe wird
deshalb bei geschlossenem Schieber angefahren, weil der Leistungsbedarf beim Forder-
strom null am geringsten ist. Bei einer schnellldufigen Pumpe ist dagegen das Anfahren bei
offenem Schieber giinstiger.
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A
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N
1 1 . \ 1 R
//, “ N ,/” \
ry / -~ k
M n ’:/' P 1’,’ \
Hcpt qop! ’f{; F;pr 1
/4
v_ X 1 x_
Vogt %p? Vopt
Bild 5.36 Pumpenkennlinien bei verschiedener Schnellldufigkeit
gestrichelt 0=0,13 ausgezogen 0=0,51 strichpunktiert ¢=1,27

Kennfeld der Pumpe. Durch die Darstellung der Drosselkurven verschiedener Drehzahlen
im gleichen H,V-Diagramm wird ein besonders iibersichtliches Bild gewonnen, dessen
Wert noch erhoht wird, wenn als weitere Kurvenschar Linien gleichen Kupplungswir-
kungsgrades eingezeichnet werden (Bild 5.37). Fiir jeden Kennfeldpunkt sind der Volu-
menstrom, die Forderhhe, die Drehzahl und der Wirkungsgrad unmittelbar ablesbar, und
die Kupplungsleistung P, = oV gH/n, ist leicht zu berechnen. Durch die Aufnahme von
Kurven gleicher Kupplungsleistung lasst sich die Rechenarbeit auch ganz vermeiden, doch
leidet die Ubersichtlichkeit des Diagramms.

Diejenigen Diagrammpunkte, die einander nach den Ahnlichkeitsbeziehungen (Ab-
schn. 1.4) entsprechen, fiir die also die Geschwindigkeitsdreiecke einander dhnlich sind,
liegen auf den sog. Kurven gleichen Stozustandes. Das sind Parabeln mit dem Ursprung
als Scheitelpunkt. Zur Erklidrung dienen die Gleichungen (1.58) und (1.59) also

V, n H n} V! H, H :
L= und—!:—12=_—12 oder .—;:.—2=_£2=konst; H =konst V.
R CR S S A Vi v v

Diese Beziehung, ein Sonderfall der allgemeineren Ahnlichkeitsgleichungen, wird als
Affinititsgesetz bezeichnet. Da zu verschiedenen Drehzahlen unterschiedliche Reynolds-
Zahlen gehoren, erstreckt sich die Ahnlichkeit nicht auf die Reibungseinfliisse, und das
Affinitédtsgesetz gilt streng nur fiir ein reibungsfreies inkompressibles Fluid.

Ohne diese Einschrinkung wiren die Linien gleichen Sto3zustandes zugleich auch Kurven
gleichen Wirkungsgrades. Tatsdchlich wird der Wirkungsgrad mit abnehmender Dreh-
zahl immer kleiner, was zum Teil an dem besprochenen Einfluss der Reynoldszahl,
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S0

o=0174
ng = 21,5 min™’

Bild 5.37
Kennfeld
ausgezogen Linien gleicher Drehzahl
strichpunktiert Linien gleichen Kupplungs-
. ) . ‘ " wirkungsgrades
0.0 . 00z 003 0,04m¥s 0,05 gestrichelt Parabeln gleichen
V— StoBzustandes

zum anderen daran liegt, dass die in 7, enthaltenen mechanischen Verluste nicht mit der
dritten Potenz der Drehzahl abnehmen. Dass die Wirkungsgradlinien sich auch nach oben
wieder schlieflen, ist durch den mit wachsender Drehzahl zunehmenden Kavitationsein-
fluss zu erkléren.

5.5.3 Haltedruckhohe und Kavitation

Um Kavitation zu vermeiden, muss der Druck im Eintrittsstutzen noch merklich héher sein
als der Dampfdruck. Denn an Orten hoher Relativgeschwindigkeit wird der Druck gegen-
iiber seinem Wert im Saugstutzen noch abfallen.

Die durch die Hohe einer Fliissigkeitssidule ausgedriickte Differenz zwischen dem absolu-

tem Gesamtdruck im Saugstutzen p - und dem Dampfdruck p;; bezeichnet man als

Haltedruckhohe

- Puois” Pp
go

Dabei wird zwischen der tatsidchlich vorhandenen Haltedruckhthe der Anlage Hp;, und
der mindestens erforderlichen Haltedruckhohe der Pumpe Hy unterschieden.

H

H

(5.28)

Haltedruckh6he der Anlage. Der durch den Index s gekennzeichnete Bezugspunkt in
Gl. (5.28) ist der Mittelpunkt des Saugstutzens (Bild 5.38 a und ¢). Ist p_ der dort vor-
handene absolute statische Druck, ¢, die zugehorige Fluidgeschwindigkeit, so ergibt sich
aus der Definitionsgleichung (5.28)

2
=M+c_s.

go 2g

HHA

(5.29)
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T
=]
3 2 1
b 4
H
H,
a) b) f Hy —
Bild 5.38 Haltedruckhohe
a) Anlageskizze c) Bezugspunkte
b) Haltedruckkennlinie S Haltedruckhohen
1 Auftreten erster Kavitationsbldschen S’ NPSH-Werte

2 Beginn des Forderhohenabfalls
3 Forderhohenabfall um 3%
4 Steilabfall der ForderhGhe

Die Haltedruckhohe kann auch durch die Werte im Ansaugbehélter ausgedriickt werden.
Ist P, der auf dessen Oberflidche lastende Absolutdruck, e, die meist vernachlédssigbar
kleine Geschwindigkeit im Saugbehélter und sind z, und z_ die geodétischen Hohen der
Punkte e und s (Bild 5.38 a), schlieBlich H|,_, der in Fluidsiule ausgedriickte Reibungs-
verlust der Saugleitung einschlieBlich etwaiger Einstromverluste, so folgt
2
- c
_ pe pD +_€_(Zs_ze)_Hv
go 2g
Ist (z,-z,) wie in Bild 5.38 a positiv, spricht man von einer Saughdhe, andernfalls von der
Zulaufthohe (z,-z,).

H

HA

(5.30)

erls*

Haltedruckhohe der Pumpe. Entsprechend GI. (5.29) und (5.30) wird definiert

Hy

2 2
- c - c
=(ps Po +—s) . =(p° Po, 2 . (z,-z,) - Hy
go 2g™" " ge 2g
Der Unterschied besteht darin, dass Hy; einen pumpenspezifischen Minimalwert darstellt,
der von der Haltedruckhthe der Anlage weder erreicht noch unterschritten werden darf,
wenn Kavitation vermieden werden soll.

erls )min .

Allerdings ist es weitgehend Definitionssache, von welchem Wert der Haltedruckhhe an
Kavitation vorhanden ist, denn vom Auftreten erster Bldschen an der Schaufeleintrittskante
bis zum kavitationsbedingten Steilabfall der Forderhohe gibt es eine gewisse Spanne
(Bild 5.38 b). Oft wird als Kavitationskriterium ein Férderhéhenabfall von AH = 0,03 H,
aber mitunter, besonders bei hoher Schnellldufigkeit auch der beginnende Férderhthen-
abfall definiert.
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N Hua W 2
1
H Saugseitenkav.| kavitationsfreier |Druckseitenkav.
' Betrieb I

|V

Bild 5.39
Betriebsbereiche mit und ohne Kavitation

1 kavitationsbedingter Férderhohenabfall
2 Fortsetzung der Drosselkurve bei grolerem Hy,

Die Grofle von Hy kann zuverlissig nur durch Versuch ermittelt werden. Dabei ist zwi-
schen saug- und druckseitiger Kavitation zu unterscheiden. Wihrend die Schaufelsaugseite
durch ein Fenster im Saugrohr der Versuchspumpe gut sichtbar ist, muss die Druckseite im
Spiegelbild der zu diesem Zweck polierten Nachbarschaufel beobachtet werden. Im Licht
einer Stroboskoplampe sind die Kavitationsblidschen deutlich sichtbar. Bei beginnender
Saugseitenkavitation steigt der Wirkungsgrad bei etwa richtiger Zustromung zunéchst
etwas an, weil die sich an der Schaufel bildenden Dampfblidschen die Reibung mindern.
Bei weiter zunehmender Kavitation wird aber der Querschnitt zwischen den Schaufeln
verengt, und der Wirkungsgrad fillt ab. Bei druckseitiger Kavitation verengt sich dagegen
der Querschnitt sofort, und die Férderhohe und mit ihr der Wirkungsgrad fallen ohne
voriibergehenden Anstieg sofort ab. Wie viel Kavitation zugelassen werden darf, hingt
nicht zuletzt vom Absolutdruck an gefihrdeten Stellen ab. Bei einer Axialpumpe kann
z. B. viel sichtbare Kavitation zugelassen werden, weil der absolute Druck an der Im-
plosionsstelle der Bldschen gering ist, bei einer Radialpumpe mit hohem Zulaufdruck ist
dagegen jede Spur sichtbarer Kavitation zu vermeiden.

Neben dem Experiment wird auch ein theoretischer Ansatz benutzt

A,—. 5.31
T4 (5.31)

Dabei sind w,,die Relativgeschwindigkeit am dueren Punkt des Laufradeintritts, ¢ die
Absolutgeschwindigkeit im Bezugspunkt S und A, und A, Erfahrungswerte, die von der
Pumpenbauart und vom Betriebspunkt abhéngen. Grobe Anhaltswerte fiir langsamldufige
Spiralgehdusepumpen bei sto3freiem Eintritt sind nach [18]

A4,=02 und 4, = 1,2.
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NPSH-Wert. In der angelsidchsischen, zunehmend aber auch in der deutschen Fach-
literatur wird statt der Haltedruckhthe H,; und H,;, mit den &dhnlich definierten NPSH-
Werten gearbeitet. Die Abkiirzung steht fiir Net Positiv Suction Head, und der Unterschied
besteht lediglich darin, dass statt der Mitte des Saugstutzens (Punkt S) der Mittelpunkt
eines ebenen, zur Mittellinie senkrechten Laufradschnittes durch die duBeren Punkte der
Eintrittskante zum Bezugspunkt gewihlt wird. Nach Bild 5.38 ¢ unterscheiden sich deshalb
die Haltedruckhohen und die NPSH-Werte nur um die geoditische Hohendifferenz der
unterschiedlichen Bezugspunkte

H,, =NPSH, +Az, und H = NPSHPPe+ Azg.
Bei waagerechter Wellenlage besteht iiberhaupt kein Unterschied.

Kavitationsfreier Betrieb. Der Bereich, in dem Hy, groler ist als H,;, die Pumpe also
frei von Kavitation arbeitet, wird im H, V-Diagramm dadurch deutlich, dass die Halte-
druckhohen der Anlage und der Pumpe in Abhingigkeit vom Volumenstrom eingetragen
werden (Bild 5.39). Die Haltedruckhohe der Pumpe wird wie beschrieben durch Versuch
ermittelt, oder es wird mangels solcher Versuchsergebnisse mit geschitzten Werten von 4,
und 4, nach Gl. (5.31) gearbeitet.

Die Haltedruckhohe der Anlage nimmt nach GI. (5.30) quadratisch mit dem Volumenstrom
ab, da die Driicke p, und p;, sowie die geodétischen Hohen z, und z, konstant, ndémlich vom
Volumenstrom unabhiingig sind, die Verlusthdhe H,,, , dagegen mit dem Quadrat von V'
anwichst.

Beispiel 5.9. Die Pumpe mit der Kennlinie des Bildes 5.40 soll Wasser von 17,5°C fordern. Die
Aufstellungshohe der Pumpe ist so zu bemessen, dass ein kavitationsfreier Betrieb im Forderhohen-
bereich von 3,5 bis 10 m gewihrleistet ist.

Der Barometerstand ist am Aufstellungsort nicht kleiner als 970 hPa = 0,097 MPa, die Geschwin-
digkeit im Saugbehalter ¢ kann vernachlissigt werden, und die Verlusthohe der Saugleitung wird

mit H, =8s%m? 72 geschatzt

Losung. Aus der Kennlinie wird abgelesen, dass die grofiten Werte der Haltedruckhdhe an den
Betriebsgrenzen auftreten, nimlich Hy;=9,6m bei V=0, 0595m3/s und H;=103m bei
V = 0,0905m>/s, womit zugleich die Mmdestwerte der Anlagehaltedruckhohe gegeben sind.
Damit und mit

= 97000N/m? p,, = 2000N/m? (Tabelle 9.2); H,,,, = 8s¥m°V> = 0,028m bzw. = 0,066m

Verls
folgt aus GI. (5.29) 2
p PD Ce
(Zs_ze) eg 0 2 g Verls _HHA

_ (97000 -2000)N/m>

9,81m/s2-1000kg/m>
_ (97000 -2000)N/m?

9,81m/s2-1000kg/m3

+(0-0,028 -9,6)m = 0,056m

bzw. +(0-0,066 - 10,3)m = -0,682m.

In der Anlage muf} also eine Zulaufththe von mindestens 0,682 m verwirklicht werden, d. h. um
dieses Mall muf} der Saugstutzen der Pumpe tiefer liegen als die Oberfliche des Ansaugbehilters.
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5.5.4 Zusammenarbeit von Pumpe und Rohrleitung

Anlagen- oder Rohrkennlinie. Der Zusammenhang zwischen der erforderlichen For-
derhohe einer Pumpenanlage und dem Volumenstrom wird durch eine Kurve beschrieben,
die nicht mit der Drosselkurve zu verwechseln ist. Wihrend diese die Pumpe charakter-
isiert, ist die Rohrkennlinie ganz unabhingig von der Pumpe. Sie gibt zu jedem beliebigen
Volumenstrom die Forderhohe an, die erforderlich ist, um das Fluid gegen die vorhande-
nen Widerstidnde durch die Rohrleitung zu fordern.

Mit den Indizes e fiir den Eintritt in die Pumpenanlage und a fiir den Austritt und dem
durch die Hohe einer dquivalenten Fluidsdule ausgedriickten Reibungsverlust Hy,, lautet
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die Gleichung fiir die Anlagenforderhdhe

p.-p 62—02
+ a e, @ e

H, =z-z +H, ..
A a “e g0 2g Verl
Fiir den Reibungsanteil wird in der Hydromechanik der Ansatz
2
HVerl = (/2 i =+ E )c_
d 2g

benutzt, wobei [ die Lange der Rohrleitung, d deren lichter Durchmesser und ¢ die mittlere
Geschwindigkeit bedeuten. Die Rohrreibungszahl A ist von der Wandrauhigkeit und von
der Reynolds-Zahl abhingig. Die Verlustbeiwerte ¢ beriicksichtigen die Widerstdnde von
Formstiicken und Armaturen. Zahlenwerte von A und ¢ finden sich in technischen Ta-
bellenbiichern z. B. in [1].

Da bei der fast immer vorliegenden ausgebildeten Turbulenz die Abhéngigkeit der Bei-
werte 4 und ¢ von der Reynolds-Zahl gering und die Geschwindigkeit dem Volumen-
strom proportional ist, kann die Gleichung der Rohrkennlinie mit & = konst in einen
konstanten und einen quadratisch vom Volumenstrom abhingigen Anteil zerlegt werden
(Bild 5.41).

)
H,=H +aV". (5.32)
Betriebspunkt. Im Schnittpunkt der Drosselkurve mit der Rohrkennline stimmen die von
der Pumpe erzeugte und die von der Rohrleitung verlangte Forderhohe iiberein, hier liegt
deshalb der Betriebspunkt der Anlage. Er wird, wenn die Pumpe richtig an die Rohrleitung
angepasst ist, in der Néihe des Punktes mit dem besten Wirkungsgrad liegen.

Das Gleichgewicht zwischen Pumpe und Rohrleitung ist stabil, wenn im Betriebspunkt die
Rohrkennlinie steiler iiber dem Volumenstrom ansteigt als die Drosselkurve, denn dann
wird eine Storung von selbst ausgeglichen und die Betriebswerte kehren immer wieder in
den Schnittpunkt zuriick.

Beim Anfahren muf} eine Pumpe vom Volumenstrom null ausgehend mit allen Punkten der
Rohrkennlinie zwischen deren Scheitelpunkt und dem stationdren Betriebspunkt zu-
sammenarbeiten. Wegen der waagerechten Tangente der Rohrparabel im Scheitelpunkt ist
ein jederzeit stabiler Betrieb nur moglich, wenn die Drosselkurve tiberall negativ gegen die
V-Achse geneigt ist. Eine solche Pumpenkennlinie wird als stabil bezeichnet, wihrend
andernfalls in einen stabilen und einen instabilen Bereich unterteilt wird (Bild 5.42). Im
instabilen Bereich kann eine Kreiselpumpe im Dauerbetrieb nicht arbeiten.
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Betriebsgrenze

H H instabiler h

H Bereich Bereich
v a) 4 b) v
Bild 5.41 Kennlinie der Anlage Bild 5.42 Stabile und instabile Kennlinie
und der Pumpe a) stabil
B Betriebspunkt b) instabil

5.5.5 Anderung des Betriebspunktes

Das Gleichgewicht zwischen Pumpe und Rohrleitung ldsst sich zur Anpassung der Be-
triebspunkte nutzen, indem entweder die Rohrleitungskennlinie oder die Drosselkurve der
Pumpe gezielt veréindert wird. Meistens handelt es sich dabei um die Anpassung an
Anderungen des Volumenstroms, seltener der Forderhohe oder der Antriebsleistung.

Drosselung. Am einfachsten 146t sich die Anlagenkennline beeinflussen, ndmlich durch
das Verstellen eines Drosselorgans in der Rohrleitung (Abschn. 5.5.2). Wegen ihrer
Einfachheit wird die sog. Drosselregelung bevorzugt angewendet, wobei das druckseitige
Absperrorgan als Drossel dient. Eine Drosselung in der Saugleitung wiirde die Halte-
druckhohe der Anlage vermindern und ist deshalb zu vermeiden.

Hinsichtlich der Energieverluste ist die Drosselung ungiinstig, da ja der Reibungsanteil der
Rohrkennline erhoht wird. Nachteilig sind auch die Druckschwankungen, die durch
periodische Wirbelablosungen an der teilgedffneten Drossel entstehen konnen.

Bypass. Statt die Pumpe in einen Betriebspunkt mit geringerem Volumenstrom arbeiten
zu lassen, kann auch ein durch Drosselung einstellbarer Teil des geforderten Fluids {iber
eine Nebenschlussleitung, einen sog. Bypass in den Saugbehélter zuriickgefiihrt werden.
Diese Anordnung (Bild 5.43 b) ist dann vorteilhaft, wenn die Leistungskurve iiber dem
Volumenstrom abfillt, also bei schnellldufigen Maschinen.

Drehzahlverstellung. Die wirtschaftlichste Betriebsweise und zugleich eine schonende
Behandlung der Pumpe besteht darin, die Drehzahl dem zu férdernden Volumenstrom
anzupassen. Hier liegen die Betriebspunkte als Schnittpunkte mit den verschiedenen
Drosselkurven auf der unverinderten Anlagenkennlinie (Bild 5.43 c).
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Besonders giinstige Verhiltnisse liegen vor, wenn die Rohrparabel einen geringen stati-
schen Anteil hat Gl. (5.32) und fast ausschlieBlich durch die Reibungsverluste beeinflusst
wird. Thr Scheitelpunkt liegt dann in der Ndhe des Koordinatenursprungs, und sie fallt
angendhert mit der Parabel gleichen StoBzustandes zusammen, die alle optimalen Betriebs-
punkte miteinander verbindet. Bei groBlerer statischer Anlagenforderhohe gerit zwar die

Bild 5.43
Anderung des Betriebs-
punktes

a) Drosselung

b) Bypass

c¢) Drehzahlverstellung

d) Vorleitradverstellung
e) Laufschaufelverstellung
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Pumpe bei kleineren Volumenstromen in das Gebiet geringerer Wirkungsgrade, aber
gegeniiber der Drosselung bleibt der Vorteil, dass immer nur die benétigte Forderhdhe
erzeugt wird und der Leistungsbedarf entsprechend klein bleibt. Nachteilig ist, dass ein
drehzahlverstellbarer Antrieb in der Regel einen hoheren Aufwand erfordert.

Schaufelverstellung. Verstellbare Leitschaufeln auf der Druckseite des Laufrades, wie bei
einer Francis-Wasserturbine, kommen fiir Pumpen weniger in Frage. Die H, V-Kurve der
Pumpe wird durch die Anderung der Leitradstellung nur geringfiigig verindert, und vor
allem werden die Leitschaufeln durch die instationdre Strdmung mit ihren periodischen
Anderungen (Abschn. 5.4.1) zu Schwingungen angeregt, die bei verstellbarer Ausfiihrung
zu bedenklichen Amplituden fiihren konnen.

Bei Pumpen mit halbaxialen, seltener solchen mit axialen Laufridern werden dagegen
Vorleitschaufeln angewendet, mit denen bei kleinem Volumenstrom ein der Laufrad-
drehung gleichgerichteter und bei groBem Volumenstrom ein entgegengesetzter Vordrall
erzeugt wird. Die Betriebspunkte sind die Schnittpunkte der verinderten Pumpenkennlinie
mit der Rohrkennlinie (Bild 5.43 d).

Bei Pumpen mit axialen und halbaxialen Laufriddern ist schlieBlich auch eine Verstellung
der Laufschaufeln moglich. Das Kennfeld einer solchen Pumpe hat Wirkungsgradmu-
scheln, deren grofiter Durchmesser ungefihr parallel zur V-Achse gelegen ist. Lauf-
schaufelverstellbare Pumpen arbeiten deshalb besonders wirtschaftlich in Zusammenarbeit
mit einer flachen Rohrleitungskennlinie (Bild 5.43 e).

Beispiel 5.11. Die Pumpe mit der Kennlinie von Bild 5.40 arbeitet mit einer Rohrleitung zusammen,
deren Anlagekennlinie durch
H,=H_+ aV’=68m+855s¥m° V>

stat

gegeben ist. Um die verschiedenen Arten der Regelung zu vergleichen, soll die Wirtschaftlichkeit
der Anlage untersucht werden, wenn die Pumpe auf einen Volumenstrom von ¥ =0,06m%/s
herunter geregelt wird. Zu diesem Zweck wird ein Anlagewirkungsgrad definiert, der die dem
Verbraucher nach Abzug der Rohrleitungsverluste zur Verfiigung stehende hydraulische Leistung
zu der aufgewendeten Leistung ins Verhiltnis setzt.

_gov,H,, ggV H V,H

stat _ A stat

A Py goVHI T

Losung.
Drosselung. Im Betriebspunkt bei ¥ = 0,06m?3/s wird der Pumpenkennlinie entnommen
H=99m; n =0,765 (Punkt 1 in Bild 5.40),

_goVH _ 9,81m/s*-1000kg/m*-0,06m*/5-9,9m
- 0,765

Hg,, 6,8m
9,9m

womit Py =7617W

M= 771(

Bypass. Bei einer so schnellldufigen Pumpe konnte die Regelung iiber einen Bypass giinstiger sein.
Fiir den gegebenen Volumenstrom ¥ = 0,06m3/s erfordert die Anlagekennlinie eine Forderhche
von
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H, =68m+855s%m?>-0,06°m%s? = 7,11m,

die von der Pumpe im Kennlinienpunkt (2) bei V= 0,075m?/s; 7 = 0,833 aufgebracht wird. Damit
errechnet sich

_ 9,81m/s2-1000kg/m*+0,075m%s-7,11m

Py = 6280W
0,833
V,H 3/q.
7y = M 2%t = 0,833 0,06m*/s-6,8m _ 0,637.
VH 0,075m%s+7,11m

Drehzahlverstellung. Bei der zunichst unbekannten Drehzahl # und unveridnderter Anlagenkennlinie
ist fiir Vn =0,06m?/s die erforderliche Forderhdhe wie vorher H_ =7,11m. Die durch diesen
Kennfeldpunkt verlaufende Parabel gleichen StoBzustandes mit der Gleichung

_ 7.11lm
0,06°m%/s?
schneidet die bei ny, , = 49,3 1/s gegebene Drosselkurve im Punkt (3)

H =konst V* = V2 =19745%m3- 7>

Ve = 0,067m 3s; H, . =88m; 7. =0805 womit

P - 9,81 m/s2-1000kg/m3-0,06m3/s+7,11m
K 0,805
6,8m
=0,805 22 -~ 0,770.
7 7.11m

=5197W

Die Drehzahl errechnet sich aus den Ahnlichkeitsgleichungen

3
" s Q06mS _ 4p3 1
Vkem 0,067m>/s
bzw. My =493 1/s 7”m =443 Us.

Schaufelverstellung. In diesem Beispiel handelt es sich um eine Axialpumpe, deshalb sind verstell-
bare Laufschaufeln ebenso gut ausfiihrbar wie verstellbare Vorleitschaufeln. In beiden Fillen sind
dhnliche Resultate wie bei der Drehzahlverstellung zu erwarten, da die Betriebszustéinde ebenfalls
bei hohem Pumpenwirkungsgrad auf der ungedrosselten Anlagenkennlinie liegen.
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Bild 5.44 Parallelbetrieb von Kreiselpumpen
a) Anlageskizze; b) Kennlinien
1, 2, 3 Betriebspunkte, wenn eine, zwei
oder drei Pumpen in Betrieb sind

Zusammenarbeit mehrerer Pumpen. Bei Pumpenanlagen mit stark schwankendem
Forderstrom ist die Anordnung mehrerer parallel geschalteter Pumpen zweckméaBig.
Wihrend bei kleinem Volumenstrom nur eine Pumpe arbeitet, werden bei groBer Forder-
menge weitere Pumpen zugeschaltet. Alle Pumpen speisen in eine gemeinsame Druck-
leitung ein, aber jede von ihnen hat eine eigene Saugleitung (Bild 5.44). Da die Rohrlei-
tungsverluste vor allem in der langen Druckleitung entstehen, bedeutet es keinen grof3en
Fehler, wenn der Einfluss der kurzen Saugleitungen vernachléssigt und eine durchgehende,
von der Zahl der zugeschalteten Pumpen unabhéngige Rohrkennlinie angenommen wird.
Die Drosselkurven beim Betrieb mehrerer Pumpen ergeben sich durch Addition der
einzelnen Volumenstrome bei gleicher Forderhohe. Die Kennlinien der einzelnen Pumpen
konnen durchaus verschieden sein, die Zusammenarbeit ist aber nur dann problemlos,
wenn alle Pumpen stabile Kennlinien mit gleicher Nullférderhohe haben [18].

Da die Betriebspunkte auf der Rohrparabel liegen, erhoht jede zugeschaltete Pumpe den
Volumenstrom um einen geringeren Anteil als ihr bei alleinigem Betrieb entsprechen
wiirde. Die Verminderung ist umso grof3er, je steiler die Rohrkennlinie ist, und entspre-
chend stirker unterscheiden sich auch die Wirkungsgrade beim Betrieb mit verschieden
vielen Pumpen.

5.5.6 Verhalten der Pumpe auBBerhalb des normalen Betriebszustandes

Bremsbetrieb. Die Drosselkurve einer Kreiselpumpe hat im ¥, H-Diagramm nach links,
zu negativen Volumenstromen hin eine Fortsetzung, in der das Gefille H gegen unendlich
anwichst (Bild 5.45). In dieser Betriebsart stromt das Fluid der normalen Durchfluss-
richtung entgegen, also von der Druck- zur Saugseite der Pumpe. Diese wirkt als Bremse
und nimmt sowohl von der Antriebsmaschine her als auch aus der hydraulischen Energie
des Fluids Arbeit auf und wandelt sie in Wirme um.
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In den Bremsbetrieb geht eine Pumpe iiber, wenn die Drehzahl zu klein ist, um entgegen
der duBeren Druckdifferenz einen positiven Durchfluss zu erzwingen, und wenn der
negative nicht durch ein Riickschlagventil verhindert wird.

Turbinenbetrieb. Im Pumpen- und im Bremsbetrieb wird die Maschine gegen das Dreh-
moment der hydraulischen Krifte angetrieben. Gibt man ihr die Moglichkeit, diesem
Moment nachzugeben, so kehrt sich die Drehrichtung um, und die Maschine geht in den
Turbinenbetrieb iiber. Hierbei ist die Durchflussrichtung die gleiche wie im Bremsbetrieb.
Ebenso wie dort nimmt die Maschine Arbeit aus der Stromungsenergie des Fluids auf, aber
sie gibt an der Kupplung mechanische Arbeit ab. Der Wirkungsgrad kann dabei bemer-
kenswert hohe Werte erreichen, die nahezu an diejenigen von speziell konstruierten
Wasserturbinen heranreichen. Hiervon wird gelegentlich Gebrauch gemacht. Zur Ausnut-
zung einer kleinen Wasserkraft kann statt einer aufwindigen Wasserturbine eine preiswerte
Serienpumpe verwendet werden. Aber auch in Pumpspeicherkraftwerken beachtlicher
Leistung wird oft auf getrennte Maschinen fiir den Pumpen- und den Turbinenbetrieb
verzichtet, und man verwendet Umkehrmaschinen fiir beide Aufgaben (Abschn. 5.5.7). Im
tibrigen ist die Kenntnis des Verhaltens in den verschiedenen Bereichen fiir die Beur-
teilung instationirer Betriebsiiberginge von Bedeutung.

BOT 80 +

m m
n=125s" n=-25s"

60 + 60 4

L0

Pumpenapt.
20
Durchgang *
H H
006 00k -002 0002 006 mis 006 _008  -006 -004 -002 0 ms 10,02
—_ V—
Bremsbetrieb Pumpenbetrieb Turbinenbetrieb ;r:?:::l;r. ::p‘;b

Bild 5.45 Vollstindige Kennlinie einer Kreiselpumpe
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So wird z. B. bei einem unbeabsichtigten Antriebsausfall die Drehzahl rasch abfallen. Die
Pumpe geht unter Umkehr der Durchflussrichtung in den Bremsbetrieb iiber und wird bis
zum Stillstand verzogert. Das immer noch vorhandene Drehmoment wird die jetzt als
Turbine arbeitende Maschine sogleich in der umgekehrten Drehrichtung wieder antreiben
und weiter beschleunigen. Ein Gleichgewicht ist erst erreicht, wenn die Turbinendrehzahl
so hoch ist, dass das Drehmoment verschwindet. Dieser als Durchgang bezeichnete
Betriebszustand bildet die Grenze des Turbinenbetriebes. Sein mogliches Auftreten ist bei
der Festigkeitsberechnung der Pumpe zu beriicksichtigen. Niherungsweise liegt die
Durchgangsdrehzahl etwa beim 1,2 bis 2,0-fachen der Pumpendrehzahl, wobei die grofie-
ren Werte fiir schnellldufige Pumpen gelten.

0,06 +
m's
0,06 + P

Bild 5.46
V,n— und M, n-Diagramm
mit den 5 Betriebsgebieten
P Pumpenoptimum
T Turbinenoptimum
1 Pumpenbetrieb
2 Bremsbetrieb 5 -801
3 Turbinenbetrieb
4 Turbinenbremsbetrieb
5 Riickwirtspumpenbetrieb

=120+
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Turbinenbrems- und Riickwirtspumpenbetrieb. Soll die Maschine iiber den Durchgang
hinaus in Turbinendrehrichtung angetrieben werden, so muss offenbar vom Antrieb her
Arbeit aufgenommen werden. Es ergibt sich ein weiterer Bremsbetrieb, der sich von dem
oben beschriebenen durch den Drehsinn in Turbinenrichtung unterscheidet und Turbinen-
bremsbetrieb genannt wird. Verfolgt man die Kennlinie weiter, so wird sich schlieBlich das
Vorzeichen des Volumenstroms wieder umkehren, und die Maschine fordert das Fluid bei
falscher” Drehrichtung im Sinne einer Pumpe. Der Wirkungsgrad ist dabei gering, und
der Lauf der Maschine unruhig und mit Gerdusch verbunden.

Darstellung der fiinf Betriebsgebiete im Vv, n-Diagramm. Da in dem bisher benutzten
V,H-Diagramm Linien konstanter Drehzahl gezeichnet werden, ist es unmoglich, alle fiinf
Betriebsgebiete durch eine einzige Kurve darzustellen, da die Drehrichtung unterschiedlich
ist. Eine geschlossene Darstellung gelingt aber, wenn man die Drehzahl als unabhingige
Variable wihlt und das Gefille konstant ldsst. In Bild 5.46 sind in dieser Weise die
Verldufe des Volumenstroms und des Drehmoments gezeigt. Die Vorzeichen sind so
gewihlt, wie sie in diesem Buch fiir den Pumpenbetrieb verwendet werden.

Vom Pumpenoptimum ausgehend erkennt man, wie mit abnehmender Drehzahl auch der
Volumenstrom kleiner wird. Sinkt die Drehzahl unter einen Mindestwert, so kann das
Fluid nicht mehr in PumpenflieBrichtung geférdert werden, der Volumenstrom dndert sein
Vorzeichen, und die Pumpe geht in den Bremsbetrieb iiber. Wird auch die Drehzahl
negativ, so arbeitet die Maschine bis zum Durchgangspunkt als Turbine und dariiber
hinaus unter Vorzeichenumkehr des Drehmoments als Turbinenbremse solange, bis der
Volumenstrom wieder positiv wird, womit der Riickwértspumpenbetrieb erreicht ist.

5.5.7 Pumpspeicherkraftwerke, Pumpenturbinen

Prinzip der Pumpspeicherung. Elektrische Energie kann in grolem Mafistab nicht
gespeichert und deshalb nicht auf Vorrat produziert werden. In begrenztem Umfang ldsst
sich aber die unterschiedliche Belastung der Kraftwerke dadurch ausgleichen, dass die
elektrische Energie umgewandelt und in thermischer oder mechanischer Form abgespei-
chert wird (Abschn. 4.4.1).

Bild 5.47
Prinzipbild eines Pumpspeicherkraftwerks

Die meist verbreite Art solcher Energiespeicher stellen die Pumpspeicherkraftwerke dar,
deren wesentliche Bestandteile die Bilder 5.47 und 5.48 zeigen. Zum Laden des Speichers
entnimmt die elektrische Synchronmaschine dem Verbundnetz Energie, arbeitet im Motor-
betrieb und treibt die Pumpe an. Von Verlusten abgesehen findet sich die aufgewendete
Arbeit als potentielle Energie des in das obere Becken geforderten Wassers. Bei Bedarf
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wird der Speicher wieder entladen, indem die Turbine die jetzt als Generator wirkende
elektrische Maschine antreibt und die Energie ins Netz zuriickgegeben wird.

Bei dem in Bild 5.48 gezeigten Maschinensatz lauft die Francis-Turbine beim Betrieb der
Speicherpumpe leer mit. Um dabei die Ventilationsverluste klein zu halten, wird das
Leitrad geschlossen und der Laufradraum mit Druckluft leergeblasen. Im Turbinenbetrieb
wird die Pumpe abgekuppelt, stillgesetzt und entleert. Fiir den Ubergang vom Turbinen- in
den Pumpenbetrieb muss deshalb die Pumpe zunéchst hochgefahren, dann synchronisiert
und gekuppelt werden. Hierzu dient eine kleine Pelton-Anwurfturbine in Verbindung mit
einer Zahnkupplung.

Bild 5.48 Maschinensatz eines Pumpspeicherkraftwerks (Voith)
Turbinenleistung 150 MW, Pumpenleistung 71 MW, Fall-Forderhohe 260 + 290 m
1 Francis-Turbine
2 Motor/Generator
3 Speicherpumpe
4 Pelton-Anwurfturbine mit Zahnkupplung

Umkehrbare Pumpenturbinen. Da eine Kreiselpumpe bei gutem Wirkungsgrad auch als
Turbine arbeiten kann, ist es naheliegend, den Bauaufwand eines Pumpspeicherkraftwerks
dadurch zu reduzieren, dass auf die Turbine ganz verzichtet wird, und die Speicherpumpe
in beiden Drehrichtungen im Pumpen- und im Turbinenbetrieb eingesetzt wird. Dadurch
wird nicht nur eine von zwei hydraulischen Maschinen mit den erforderlichen Absperror-
ganen gespart, sondern auch die Rohrleitungen werden einfacher und der Platzbedarf des
Maschinensatzes kleiner, wodurch die Baukosten insgesamt erheblichverringert werden.
Der Speicherwirkungsgrad andererseits ist kleiner als bei einem Dreimaschinensatz. In den
langeren Schaufelkanidlen der Pumpenturbine entstehen hohere Reibungsverluste und
wegen des grofleren Laufraddurchmessers ist auch die Radseitenreibung grofer. Dadurch
werden im Turbinenoptimum keine so hohen Wirkungsgrade erreicht wie mit einer nur fiir
den Turbinenbetrieb gestalteten Maschine. Der Effekt wird dadurch verstirkt, dass der
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Bild 5.49 Umkehrbare Francis-Pumpenturbine (Voith)
Pumpenbetrieb

Turbinenbetrieb

H=220+275m P__=169+245MW
n=45451/s

Ve = 88+102m ¥s

H=232+280m
V=82+64m%/s

P =206+191 MW
n=45451/s
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optimale Betriebspunkt des Turbinenbetriebes bei einer Drehzahl erreicht wird, die dem
Betrag nach etwas kleiner ist als die giinstigste Pumpendrehzahl. Von wenigen Ausnahmen
abgesehen, muss aber der Maschinensatz in beiden Betriebsarten mit der gleichen Dreh-
zahl laufen, sodass die Maschine etwas auBerhalb der Bestpunkte ausgelegt sein muss.
Nachteilig sind aulerdem die ldngeren Umschaltzeiten beim Ubergang von der einen in die
andere Betriebsart. Im Gegensatz zum Dreimaschinensatz muss ja der gesamte Laufer der
Pumpenturbine und des Motor-Generators abgebremst und in der Gegenrichtung wieder
hochgefahren werden. Der Zweimaschinensatz wird deshalb bevorzugt, wenn keine
besonders kurzen Umschaltzeiten gefordert werden, und wenn die Ersparnis an Kapital-
kosten den Mehraufwand an Betriebskosten rechtfertigt. Die Laufradform (Bild 5.49) muss
sich vor allem nach den Bediirfnissen des Pumpenbetriebes richten, da die verzdgerte Stro-
mung mifBig erweiterte und damit lange Schaufelkanile erfordert. Wie eine Francis-
Turbine wird die Pumpenturbine im Turbinenbetrieb mittels drehbarer Leitschaufeln
geregelt. Im Pumpenbetrieb werden diese bei manchen Ausfithrungen blockiert, um
Leitschaufelschwingungen zu vermeiden.



6 Ventilatoren und Verdichter

6.1 Einleitung

Stromungsarbeitsmaschinen zur Férderung gasférmiger Fluide werden nach dem Grad der
Drucksteigerung in Ventilatoren und Verdichter eingeteilt.

Ventilatoren. Bis zu Druckverhiltnissen I7'=p_/p;<1,3 kann die Dichteénderung der
Fluide unberiicksichtigt bleiben, sodass die Berechnung in gleicher Weise wie bei den
Kreiselpumpen zulissig ist. Je nach der Schnellldufigkeit haben Ventilatoren eine radiale
bzw. eine oder zwei axiale Stufen. Eine Sonderbauform sind die Querstromventilatoren,
die in Form und Wirkungsweise mit den Durchstromwasserturbinen (Abschn. 2.1) ver-
gleichbar sind.

Ventilatoren werden in groen Stiickzahlen als Kiihlliifter z. B. zur Kiihlung elektronischer
Gerite oder von Motoren gefertigt. Ferner werden sie in Trocknungs-, Klima- und Liif-
tungsanlagen eingesetzt z. B. zur Tunnelbeliiftung. In Feuerungsanlagen dienen sie als
Frischluft- und Saugzuggeblise.

Verdichter. Bei grofen Druckerhohungen miissen Anderungen der Fluiddichte beriick-
sichtigt werden.

Radialverdichter werden als einstufige Maschinen z. B. zur Aufladung von Verbrennungs-
motoren (Abschn. 4.4.3) und als Pipeline-Verdichter zum Gastransport angewendet.
Mehrstufige radiale Maschinen werden unter anderem zur Druckluftversorgung im Berg-
bau, in der chemischen Industrie zur Erzeugung des erforderlichen Reaktionsdrucks sowie
in Kélteanlagen eingesetzt.

Axiale Verdichter sind immer mehrstufig, sie sind fiir die Forderung groBer und sehr
groBer Volumenstrome bei kleinen bis mittleren Druckverhiltnissen geeignet und finden
Anwendung in Stahlwerken zur Winderzeugung fiir Hochéfen und Konverter, in Raf-
finerien und nicht zuletzt in Gasturbinen und Flugtriebwerken (Abschn. 4.3.2).

Aufer Maschinen mit rein axialer Beschaufelung gibt es auch kombinierte Axial-Radial-
Verdichter, bei denen einem axialen Niederdruckteil ein Hochdruckteil nachgeschaltet ist,
der aus einer oder mehreren radialen Stufen besteht.

Mehrstufige Verdichter radialer, axialer oder kombinierter Bauart werden ein- oder
mehrgehiusig ausgefiihrt. Bei Radialverdichtern ist Zwischenkiihlung zwischen einzelnen
Stufen, bei axialen zwischen einzelnen Gehdusen moglich.

Vergleich mit Kolbenverdichtern. Kreiselverdichter zeichnen sich durch die bekannten
Vorteile der Stromungsmaschinen aus. Sie haben keine hin- und hergehenden Teile mit
wechselnden Massenbeschleunigungen, sind einfach aufgebaut und ihre Abmessungen und
Massen sind gering. Die Verdichtung geschieht kontinuierlich, sodass kein stof3- und
druckausgleichender Windkessel benotigt wird. Da nur die Lager, die mit dem Fluid nicht
in Beriihrung kommen, geschmiert werden miissen, bleibt das Gas 6lfrei, der Schmier-
mittelverbrauch ist gering, und es gibt kaum Verschleil. Kreiselverdichter haben sich
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deshalb allgemein durchgesetzt und werden bevorzugt eingesetzt. Die Kolbenkompresso-
ren sind aber iiberlegen, wenn relativ kleine Volumenstrome bis zu etwa 0,06 m?3/s auf
hohe oder sehr hohe Driicke zu verdichten sind.

Den Kolbenverdichtern kann man auch die Rotations- und Schraubenverdichter zurechnen.
Sie haben zwar keine oszillierenden sondern rotierende Maschinenteile, arbeiten aber nach
dem Verdrédnger- und nicht nach dem Strémungsprinzip.

6.2 Ventilatoren

6.2.1 Radialventilatoren

Laufradformen. Die ungefihren Anwendungsbereiche der verschiedenen Ventilatorfor-
men sind in Bild 6.1 dargestellt. Die Laufrader sind dhnlich wie bei den Kreiselpumpen,
aber im Gegensatz zu diesen sind halbaxiale Formen mit doppelt gekriimmten Lauf-
schaufeln nicht tiblich. Vielmehr wird der weite Bereich der Schnellldufigkeit o= 0,04 bis
0,7 mit rein radialen Rédern abgedeckt (Bild 6.2). Die Schaufelaustrittswinkel sind kleiner
als bei Wasserforderung und iiberschreiten selten 130°. Aufler Laufrddern mit riickwirts
gekriimmten Schaufeln, auf die sich die Angaben in Bild 6.2 beziehen, werden auch solche
mit spitzen Austrittswinkeln angewendet. Fiir solche ,,Trommelldufer mit vorwirts
gekriimmten hakenformigen Laufschaufeln (Bild 6.3 Nr. 3) gilt nach [20]

0=044+0,6; 6=1,19+1,32; D/D, =0,8+0,95.

10° 1

N/m?

10

10° +
Ap

i I L 1 I |
1072 107 1 10 102 10° m¥s 10
v

102

Bild 6.1 Ungefihre Anwendungsgebiete von Ventilatoren
1 einstufige Axialventilatoren 3 Radialventilatoren
2 zweistufige Axialventilatoren 4 Querstromventilatoren

In Bild 6.3 ist veranschaulicht, welchen Einfluss die Wahl von 4, auf die LaufradgroBe,
die Form der Schaufelkanile und den Reaktionsgrad hat. Fiir einen bestimmten Anwen-
dungsfall, also gegebene spezifische Stutzenarbeit muss bei drallfreier Zustromung
(¢, = 0) nach der Hauptgleichung
1+
Yo = (p)y- Uy Co™ Uy Ory

a
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Bild 6.2 Auslegungsdiagramm fiir Ventilatoren
Bild 6.3
Laufradformen von Radialventilatoren
a) Laufradskizze

b) Austrittsdreieck
c¢) abgewickelter Schaufelkanal
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das Produkt u,c,, konstant bleiben, da Yﬂlm ungefihr gleich bleiben wird, wenn vom
Einfluss der Laufradform auf den Minderleistungsfaktor (1 + p) und den aerodynamischen
Wirkungsgrad #, vereinfachend abgesehen wird. Die Geschwindigkeitsdreiecke zeigen,
wie die Umfangsgeschwindigkeiten und bei gleichen Drehzahlen mit ihnen die Laufrad-
durchmesser von links nach rechts abnehmen. Der Reaktionsgrad wird ebenfalls immer
kleiner. In der Abbildung ist das am wachsenden Betrag von c, erkenn2bar. Es liegt ein
immer groferer Anteil der Schaufelarbeit in Form kinetischer Energie ¢,/2 vor.

Wirkungsgrade. Die besten Werte werden mit den riickwirts gekriimmten Schaufeln der
Form 1 erreicht, weil bei hohem Reaktionsgrad ein grofer Teil der gesamten Druckerho-
hung im Laufrad erreicht wird, was dort mit geringeren Verlusten als in einem stillstehen-
den Leitdiffusor moglich ist. Uberdies sind die langen, miBig erweiterten Kanile giinstiger
als die der Rider 2 und 3. Die Form 3 wird im Ventilatorbau dennoch angewendet, vor
allem zur Verarbeitung groBler Volumenstrome, wenn kleine Abmessungen verlangt
werden, und die Forderung nach hohem Wirkungsgrad zuriicktritt. SchlieBlich ist die
Hakenschaufel gegeniiber Fliehkriften wesentlich steifer als eine riickwirts gekriimmte
Schaufel, sodass hohere Drehzahlen erreichbar sind.

Aufbau. Die Schaufeln sind meist aus Blech gebogene Kreisbogenschaufeln, deren
Herstellung billig ist, und die mit den Laufradbdden und Deckscheiben vernietet oder
verschweilt sind. Nur bei hohen Anspriichen werden profilierte Schaufeln angewendet.
Der Wirkungsgrad wird dadurch nicht nur im Optimalpunkt um 2 bis 3 Prozentpunkte
besser, sondern vor allem auch bei abweichenden Betriebszustéinden, weil die abge-
rundeten Eintrittskanten die Profilschaufeln weniger empfindlich gegen Schriganstrémen
machen.

Bild 6.4
Radialventilator
V=3m?s
n=16,71/s
D, = 650mm

Radialventilatoren haben gewdhnlich als einzigen Leitapparat ein Spiralgehduse mit
rechteckigem Querschnitt, das in einfacher Weise aus Blech herzustellen ist
(Abschn. 5.4.2). Bild 6.4 zeigt ein typisches Beispiel eines solchen Ventilators, bei dem
das Laufrad unmittelbar auf die Motorwelle aufgezogen ist. Bei dhnlichen Maschinen mit
eigener Lagerung wird ein Riementrieb vorgesehen, wodurch eine freie Drehzahlwahl
moglich wird.

Berechnung. Da die Kompressibilitit des Forderfluids vernachlissigt wird, unterscheidet
sich die Berechnung nicht von der einer Kreiselpumpe (Abschn. 5.3). Der Ventilator kann
in eine Rohrleitung eingebaut sein oder in einen grofen Raum frei ausblasen. Fiir den
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freiblasenden Ventilator (Index f) errechnet sich die spezifische Stutzenarbeit iiber die
Differenz der statischen Driicke

v BPau _PoPs
T T
[ [
und damit der Wirkungsgrad in dem die kinetische Austrittsenergie als verloren angesehen
wird
- mY; ) V(pp—ps)
P P

Fiir die Laufradberechnung maf3gebend ist aber die Gesamtdruckerhhung und die damit
gebildete Stutzenarbeit

Ap _PpPs c;—c;
Y= = + (6 1)
4 e 2
Beispiel 6.1. Fiir einen Radialventilator ist gegeben:
Volumenstrom V=215m%s Ansaugzustand ,=15T
statische Druckerhdhung  Ap__ = 420N/m? P, = 1,0132:10°N/m?
Zustromgeschwindigkeit cg=0 aerodyn. Wirkungsgr. 7,=0,8
Abstromgeschwindigkeit cp =Tm/s Minderleistungskoeff. 4*=0,8
Drehzahl n=16,41/s  Verengungsfaktoren 7;=0,9; 7,=0,75.

Gesucht sind die Abmessungen von Laufrad und Spirale.
Losung. Die Dichte ist nach der Gaszustandsgleichung

. 5 2
po Do LOB2AONM? s
RT, 287J/(kgK)-288K

Damit werden die spezifische Stutzenarbeit und die Schnellldufigkeit

yo DPu o0 __420Nm> | Pm%s’
e 2 1,226kg/m3 2
5o 2nnV _ 2164 Usyn-2,15m%s _ 0,604,
Q) (2:367m?/52%)%7
Dazu wird aus Bild 6.2 entnommen: =2,04; D,/D,=0,7; b,/D,=0,2, und damit

=367m?s?

2 . 3
p,-204| 77 2204 \alsm¥s g cs0

Jm N2Y  m 4.367mYs?
D, =0,7-0,650m = 0,455m; b, = 0,2+0,650m = 0,130m.

Mit dem statischen Moment

_D;-D{ _ (0,650°-0,455)m?
8 8

S =0,0269m?
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wird mit z”=9 Schaufeln und einem vorliufig angenommenen Austrittswinkel B,..=140 " nach
GL (5.4) R
» D, (4-5,/60) _ 0,8-0,650°m? (4-140760) _ 5o

p=4
4z"8 4:9-0,0269m>

Yoo = 2 v =138 567m252 - 705 m s,
n, 0,8

Das Austrittsdreieck kann nun berechnet werden
u, =nnD,=7-16,41/5-0,65m = 33,5m/s
14 2,15m?%s

Com = = =10,8m/s
nD,b,7, m'0,650m-0,130m-0,75
Y. 27,2
_ Yme _ 725m7/s - 21,6m/s

W,y = €y =ty = (21,6 -33,5)m/s = - 11,9m/s
w, = Jcitwa =1/(10,82+11,99)m%s? = 16,1m/s

c
B,. - arctan(22)+ 180 * = arctan (128 ) 180 -~ 138"
w,, -11,9m/s
Am Eintritt wird festgelegt ¢, = ¢; = ¢, , womit
; 3
b = V _ 2,15m°/s - 0,155m

" mDe, 7, m-0455m-10,8m/s-0,9

u, =nnD, =7-16,41/5-0,455m = 23,4m/s

w,, = —u; = -23,4m/s

w, = et twi, =1(10,82+23,4)m?¥s? = 25,8m/s
c

B = arctan(ﬂ> +180 = arctan(m> +180°=155".
w -23,4m/s

lu

Die Schaufel wird als Kreisbogenschaufel ausgefiihrt. Deren Kriimmungsradius und Exzentrizitit
sind nach den Gln. (5.5) und (5.6)

2 2
R= D,-D; _ (0,6502 - 0,455 m?
4(D,cosB,-D,cosB, ) 4(0,455m-cos155°-0,650m'cos1387)

e= \/D22/4 +R*+D,Rcos B,

=0,762m

= \/(0,6502/4 +0,762 +0,650-0,762-cos 138 Ym? = 0,564 m.

Fiir die Stromung auflerhalb des Laufrades gilt

Y 2/o2
c =t _ Y _ 367m?s - 13.7m/s

® w, mu, 08335m/s
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5 3
e, = Vo 2,15m°/s _8.1m/s
nD,b, m:0,650m'0,13m
c
o, = arctan(ﬂ) = arctan( 8,1m/s ) =31"
c 13,7m/s

3u

In der Spirale mit der konstanten Breite bsp =0,55m und dem Innenradius Yisp =0,38m ist die
Drallkonstante

D, _065m

K=rc, = 725-% *13,7m/s = 4,45m?/s?

und damit errechnen sich die Spiralradien nach GlI. (5.15)

2,15m%s - ¢°
) =0,38m-exp >
2nKbg, ) (2-71-4,45m2/s-0,55m-180’)

= 0,38m-exp (0,00244- ).

RSp = riSp exp(

Tabelle 6.1 Abmessungen einer Spirale mit konstanter Breite (Beispiel 6.1)

@ ’ 0 45 90 135 180 225 270 315 360

R mm 380 424 473 528 589 658 734 819 914

Sp

6.2.2 Axialventilatoren

Aufbau. Bei kleinen Druckdifferenzen bestehen die Maschinen aus dem axialen Laufrad
allein, fiir groBere Druckerhthungen wird ein feststehendes Leitrad nach- oder seltener
vorgeschaltet, und schlieBlich kann ein zusétzlicher Ausstromdiffusor vorgesehen werden.
In jedem Fall kann der Ventilator in eine angeschlossene Rohrleitung oder frei in den
Raum ausblasen (Bild 6.5).

Die Laufschaufeln sind aus Blech gebogen oder fiir hohere Anspriiche profiliert. Sie
konnen fest, im Stillstand einstellbar oder wihrend des Betriebes verstellbar sein. In
Bild 6.6 ist als Beispiel ein Axialventilator mit pneumatischer Laufschaufelverstellung
gezeigt.

Berechnung. Fiir die Laufradstromung wird wie in Abschn. 3.4.5 eine iiber den Radius
konstante Meridiangeschwindigkeit, drallfreie Zustromung und eine Abstromgeschwindig-
keit mit konstantem Drall angenommen.

Eine Fluidbewegung, die der letzten Bedingung rc, = konst geniigt, wiirde bei r gegen
null eine unendlich groBe Umfangskomponente ¢, verlangen. Da dies physikalisch un-
moglich ist, stellt sich in Wirklichkeit eine Stroémung ein, bei der das Fluid innerhalb eines
Wirbelkerns mit konstanter Winkelgeschwindigkeit, also wie ein fester Korper rotiert
(Bild 6.7 a). Der Durchmesser dieser Kernstromung ist in [23] nach dem Prinzip der klein-
sten Wirkung analytisch berechnet worden, wobei zwischen einer axial unendlich ausge-
dehnten und einer begrenzten Drallstromung unterschieden wird.
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| Eég
2 Laufrad und nachgeschaltetes

Leitrad

Bild 6.5

Ausfithrungsformen

und Einbauarten von

Axialventilatoren

a) Rohrventilatoren

b) freiblasende Venti-
latoren

3 Laufrad, Leitrad und Diffusor &
a) b)

1 Schutzgitter
2 Einstromdiise
3 Befestigungsstreben 1
4 Anstromhaube
5 Laufrad
6 Gehiuse
7 Leitschaufel
8 Diffusor
9 Abstromhaube
10 Motor
11 Laufradnabe
12 Verstellvorrichtung
13 Verstellhebel
14 Laufschaufel
15 Rollmembran
16 Anschlussstiick fiir die
Druckeinfiihrung

IR
6 15 1% 137127 10 9

Bild 6.6 Axialventilator mit
pneumatischer Laufschaufel-
verstellung (Voith)
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Die Ergebnisse sind in Bild 6.7 b nach [22] iiber dem dimensionslosen Quotienten

o _ AVInD)  2yn

Vo 2 Yth/(n2n2Da2) ¥y D,

aufgetragen. Fiir die optimale Auslegung eines Axialventilators ist aus diesen Ergebnissen
zu folgern, dass der Nabendurchmesser dem Kerndurchmesser der Wirbelstromung gleich
sein sollte. Die nach Bild 6.2 festgelegten Abmessungen sind deshalb nach Bild 6.7 zu
iiberpriifen, wobei fiir einen leitradlosen Rohrventilator die unbegrenzte und fiir die
Anordnung mit Leitrad oder fiir einen frei ausblasenden Ventilator die begrenzte Drall-
stromung anzunehmen ist.

\

T 17T
axial begrenzter Orall

A | \
Cy 08 ...\ \\
r— 07 > N

N

0.6 N
rcu=kons*\ 05 axial unbegrenzter Drul\\ \ _
: N 1
0.4 NN —t

/
7]
/

]

/|

h!
™,
03 AN
0z \\\
0,1 \N_::{
S
001 002 004006 01 02 0&06 1 2 L 6 10
T plyy, —
a) b)

Bild 6.7 Drallstromung in zylindrischen Stromungsraumen
a) Querschnitt und Verlauf der Geschwindigkeitskomponente in Umfangsrichtung
b) Diagramm

Zur Wabhl der Schaufelzahl wird in Anlehnung an [8] und [21] vorgeschlagen, das Tei-
lungsverhiltnis an der Nabe mit den Bezeichnungen von Bild 6.8 folgendermafen fest-

zulegen s 28w,

! &wm’

wobei fiir den Zirkulationskoeffizienten ;}, =0,725 + 0,81 AS 790 “eingesetzt werden kann.
SchlieBlich soll die mit der Profilsehne gebildete Reynolds-Zahl den Minimalwert

(6.2)

WS//
Re=—="_=(1,5+3,0)-10°
14

nicht unterschreiten.
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4
g Y G

Bild 6.8
Axiales Schaufelgitter

Beispiel 6.2 Mit einem Axialventilator soll der gleiche Volumenstrom und die gleiche spezifische
Stutzenarbeit wie in Beispiel 6.1 aber bei hoherer Drehzahl erreicht werden. Gesucht sind die
Hauptabmessungen des Laufrades.

Gegeben: V=2,15m>s; Y=367m?s% n=24,61/s.

7 . Y. 3
Losung, o= 2nynV _ 2-24,6 1/s Yym-2,15m°/s - 0,907

(2 Y)3/4 (2_367m2/S2)O,75
6=1,85 (Bild 6.2)

2 . 3
p =204 |7 2185 \215m% | seq

Cym N2Y o 4h36TmYs?

@ _2Vn _2:2,15m%/5-24,61/s
Yy YoD, 459m?%s2-0,588m

= 0,392

D/D, = 0,67 (Bild 6.7 b axial begrenzter Fall)
D, =0,67-0,588m = 0,394m.

Die Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke ist fiir die Schaufelschnitte bei D, (auen) und bei
D; (innen) in Tabelle 6.2 durchgefiihrt.

An der Nabe (innen) wird nach Gl. (6.2)
¢r=0,725+0,81A4790 °= 0,725 +0,81:17,8 790 * = 0,885

s 28w, 2.151ms

o Cow. 085527,Imis

und mit z” = 16 Schaufeln

5

/!
s = t”s—// =0,0774m-1,3 = 0,100m
t
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/!

WS 27,1m/s:0,1m

Re=—"=-_=

v 14,64-10°m?%/s
Tabelle 6.2 Geschwindigkeitsdreiecke (Beispiel 6.2)

=1,85-10°.

auflen | innen
¢, =4VI[n(D}-D})] m/s 144 | 144
u=nnD m/s 45,4 30,5
W, =~U m/s -454 | -30,5
cpu=Yy/u, m/s 10,1 15,1
W,y =Cpy U m/s -353 | -154
w,=\Watch mis | 382 | 211
B,=arctan(c,/w,)+180° | * | 1578 | 1369
wy=ul+rel m/s 47,7 | 337
B, =arctan(cw, )+180° | * | 1624 | 1547
AB=B.-B, 46 | 178
w, =\/c;+(w1u+ W, )4 m/s 429 | 271
Aw, =w, -w,, m/s 10,1 15,1

6.2.3 Querstromventilatoren
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Prinzipbild eines Querstromventilators

Wiihrend die ibrigen Ventilatoren Uberdruckmaschinen sind, arbeiten die Querstromventi-
latoren nach dem Gleichdruckverfahren. Die walzenformigen Laufridder sind teilbeauf-
schlagt und werden doppelt durchstromt. Das Fluid tritt iiber einen Teil des dufieren
Umfangs ein, flieBt nach innen durch die Schaufelkanile, durchquert den Laufradinnen-
raum und passiert die Schaufelung ein zweites Mal von innen nach aufen (Bild 6.9). Im
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Laufrad wird nur die kinetische Energie der Stromung erhoht, die erst in einem Austritt-
diffusor in eine Steigerung des statischen Druckes umgewandelt wird.

Die ohnehin hohe Druckziffer des Gleichdruckrades wird durch die doppelte Durch-
stromung noch gesteigert, und da die Durchflusszahl bei entsprechender Laufradbreite
ebenfalls groff gemacht werden kann, ergibt sich ein platzsparender Ventilator, der mit
seiner Rechteckform in vielen Fillen giinstig einzubauen ist. Weitere Vorteile sind ein
gerduschiarmerer Lauf und drallfreie Abstromung, Die Wirkungsgrade sind jedoch niedri-
ger als bei Radial- und Axialventilatoren.

6.3 Verdichter

6.3.1 Zwischenkiihlung

Arbeitseinsparung. Mit der Drucksteigerung eines kompressiblen Fluids ist stets eine
Temperaturerhohung verbunden, und damit wéchst der Leistungsbedarf nachfolgender
Verdichterstufen, falls dem nicht durch Kiihlung entgegengewirkt wird.

In Bild 6.10 ist als Beispiel die durch Zwischenkiihlung erreichte Arbeitsersparnis bei
einer zweistufigen Verdichtung im p,v- und 7,s-Diagramm dargestellt. Sie ist in beiden
Diagrammen der schraffierten Fliche proportional.

Fiir einen ungekiihlten Verdichter mit dem Druckverhiltnis I = p/p, und dem polytropen
Wirkungsgrad 7, ist die Enthalpiedifferenz Ah=h,—h, nach Gl. (4.18)

k-1 H 2

Ah=—%_RT(IT %" -1). p
k-1

a) Si 1 c)

Bild 6.10 ;! l/\l 2

Zweistufige Verdichtung
a) ohne M

b) mit Zwischenkiihlung 3 : T
c) p,v-Diagramm '

d) T,s-Diagramm b) d)

Wird nun die gesamte Verdichtung in z Teile mit unter sich gleichen Druckverhéltnissen 7Y%
aufgeteilt und jedesmal auf die Anfangstemperatur T riickgekiihlt, so wird die Summe der
Teilenthalpiedifferenzen

k-1

(2% - 1),

zZK
k-1

SAhy, =
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Die durch Kiihlung erreichbare relative Arbeitsersparnis ist demnach

x1
Ah-EAh,, r
v gzl -] 6.3)
Ah 1
o™ -1

Isothermer Wirkungsgrad. Eine ideale Verdichtung ist erreicht, wenn sich die Tempera-
tur bei unendlich vielen Zwischenkiihlern iiberhaupt nicht mehr erhoht. Der Arbeitsbedarf
der isothermen Verdichtung wird deshalb zum Vergleich herangezogen und ein isothermer
Wirkungsgrad definiert. Mit v=RT,/p nach der Gaszustandsgleichung ist

Ps
w,s = [vdp = RT,n("%) = RT, InII.

P1 1

Der isotherme Wirkungsgrad bei z Teilverdichtern und z-1 Kiihlstufen ist damit

wisoth k-1 InlIT
= - 6.4
T~ SAn_ zx ©®
) %"~ 1

ein Ergebnis, das mit z = 1 auch fiir den ungekiihlten Fall gilt.

061
7z -—"" 1
05¢ T
’/
f,’l

04t £ 2D 0.8
03¢ o 107

! I Bild 6.11
02t If {06 Isothermer Wirkungsgrad (ausge-

i zogen) und relative Arbeitser-

1 | / sparnis (gestrichelt) bei Verdich-
Ab-TAR.. O i Y/ 105 tung mit Zwischenkiihlung
T&“ |} v Tisath 2z = Zahl der Teilverdich-

0 tungen
0 0 % K} 12 1 20" z—1 =Zahl der Zwischenkiihler
n

Relative Arbeitsersparnis und isothermer Wirkungsgrad sind in Bild 6.11 mit x=1,4 und
7= 0,8 dargestellt. Die durch Zwischenkiihlung erreichbaren Einsparungen kénnen recht
betrichtlich werden. Allerdings ist hier eine ideale Zwischenkiihlung angenommen, bei der
jedesmal wieder die Eintrittstemperatur erreicht wird. Auch werden die durch Strémungs-
widerstidnde in den Kiihlern verursachten Druckverluste nicht beriicksichtigt. Die tatsidch-
lich erreichten Einsparungen sind deshalb merklich niedriger.
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Der isotherme Wirkungsgrad kennzeichnet nicht die stromungstechnische Giite des
Verdichters sondern die Wirtschaftlichkeit der Zusammenarbeit mit dem Kiihler. Ob eine
Kiihlung iiberhaupt sinnvoll ist, oder ob sogar die erhdhte Verdichtungsendtemperatur
einen energetischen Vorteil bedeutet, ist nach dem Gesamtprozess zu beurteilen, innerhalb
dessen der Verdichter arbeitet. Wo sich die Moglichkeit bietet, die dem Forderfluid
entzogene Wirme zu Heizzwecken zu nutzen, ist zu iiberpriifen, ob auch noch eine Nach-
kiihlung des verdichteten Gases vorzusehen ist.

Beispiel 6.8 Fiir eine Verdichtung mit einer Zwischenkiihlstufe und dem Druckverhéltnis =12
sind Arbeitsersparnis und isothermer Wirkungsgrad fiir die beiden folgenden Fille zu berechnen.

a) Ideale Verhiltnisse wie in Bild 6.10, also Riickkiihlung bis auf die Anfangstemperatur, kein
Druckverlust im Kiihler.

b) Riickkiihlung auf z, =30 C, 2,5 % Druckverlust im Zwischenkiihler.
Fiir beide Fille ist gegeben: R=0,287kJ/(kgK); ¢, =15 C; z=2; II=12; 7, =0,8; x=14.

Losung zu a) Es ist
k-1 0,4 k-1

I7T ™ = 120814 -2 429 und I7T ™" = 2,429"2 = 1,559
damit nach Gl. (6.3)

x1
_ PN
Ah ZAhTeﬂzl_z<ﬂ b —1)=1 2(1.559-1) _ 91
Ah x1 2,429-1
™ -1

und nach Gl. (6.4)
7. = k-1 nlZl  _ 04 In12
soth 2k k-1 21,4 1,559-1
I -1
zu b) Da die Voraussetzungen nicht zutreffen, konnen die Gln. (6.3) und (6.4) hier nicht iibernom-

men werden. Ohne Kiihlung ist
k-1

Ah = —lRT (JI LAESIE 0’: 0,287kJ/(kgK)-288K (2,429 - 1) = 413kJ/kg.
K- )

=0,636.

Mit Zwischenkiihlung muss das Verdichtungsverhiltnis wegen der Druckverluste um den Faktor
1,025 grofer sein als Z71. Damit werden die beiden Teilenthalpiedifferenzen
x-1

Mgy = 5 RT, (L025.) %" - 1]
04
14 0,287kJ/(kgK)-288K [(1,025-12)7%51 - 1] = 163,6kI/kg
, x-1 T
Ahpy, = ERT (1,025 ) %" - 1) = Ab, 22 -

1

- 163,6kTkg 223K _ 172, 1%0/kg
288K
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und die relative Einsparung
Ah-ZAhry _ 413k)/kg - (163,6 +172,)KI/kg) _ o 100
Ah 413kJ/kg T
Der isotherme Wirkungsgrad ist
- RTnIT _ 0287KkI/(kgK)- 288K In12
ok M Ahy, (163,6 +172,1)kJ/kg

=0,612.

6.3.2 Bauformen von Verdichtern

Einstufige Radialverdichter werden fiir Druckverhiltnisse bis zu I=4, in Sonderfillen
bis zu 5 gebaut. Die groBe spezifische Stutzenarbeit bei geringer Dichte des Forderfluids
erfordert eine hohe Umfangsgeschwindigkeit, sodass die Laufrdder groflen Fliehkraftbean-
spruchungen ausgesetzt sind. Hierfiir haben sich offene Laufrider ohne Deckscheiben nach
Bild 6.12 bewihrt.

a)

Bild 6.12 Offene radiale Verdichterlaufrader
a) rein radiale Schaufeln b) leicht riickwirts gekriimmte Schaufeln

Die urspriingliche Ausfiihrung sah Schaufeln rein radialer Ausrichtung vor (Bild 6.12 a).
Da die Schaufelblitter keine Biegemomente sondern nur Zugkrifte aufnehmen, sind sie fiir
hochste Umfangsgeschwindigkeiten bis zu 460 m/s geeignet. Ohne diesen Vorzug aufzu-
geben, sind neuere Ausfiihrungen am Austritt leicht riickwérts gekriimmt (Bild 6.12 b),
wodurch die Kennlinien und der Wirkungsgrad verbessert werden. In jedem Fall sind die
Schaufeln zum Eintritt hin so abgebogen, dass ein glatter Stromungsiibergang erreicht
wird.

Laufrdder mit riickwirts gekriimmten Schaufeln erhalten Deckscheiben, um die notwendi-
ge Steitheit gegen die Fliehkraftbeanspruchung zu erreichen. Die zuldssigen Umfangsge-
schwindigkeiten liegen etwa bei 300 m/s. Die Schaufelblitter sind gewohnlich doppelt
gekriimmt.

Ahnlich wie bei radialen Pumpen wird den Laufridern ein Leitschaufelkranz oder ein
schaufelloser parallelwandiger Ringraum als Leitdiffusor nachgeschaltet. Die Leitschau-
feln ergeben bessere Volllastwirkungsgrade, der schaufellose Ringdiffusor ist dagegen
unempfindlicher gegen geinderte Betriebsbedingungen.
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Die Laufrider sind meist fliegend gelagert, sodass nur eine Wellendichtung erforderlich
ist. Die Gehiuse sind quer zur Maschinenachse geteilt (Bild 6.13).

Bild 6.13

Einstufiger Radialver-
dichter mit verstellba-
rem Vordrallregler.
(Kiihnle, Kopp &
Kausch)

II=1,7; m=30kg/s

Mehrstufige Radialverdichter sind #Zhnlich aufgebaut wie mehrstufige Pumpen
(Bild 6.14). Da die spezifischen Volumina mit fortschreitender Verdichtung immer kleiner
werden, sind die Stufen aber nicht unter sich gleich, sondern ihre Abmessungen nehmen
ab, besonders wenn Zwischenkiihlungen vorgesehen sind. Dabei besteht die Moglichkeit,
alle Abmessungen im gleichen Verhiltnis zu belassen, also die Stufenkennzahlen ¢ und ¥
beizubehalten, oder bei konstantem LaufradauBBendurchmesser nur die Breiten zuriick-
zunehmen. In diesem Fall werden die Durchflusszahl ¢ und die Schnellldufigkeit ¢ von
Stufe zu Stufe immer kleiner.

Die Laufridder sind meistens mit Deckscheiben und riickwirts gekriimmten Schaufeln
ausgefiihrt. Ridder des offenen Typs sind bei diesen Maschinen seltener, kommen aber
gelegentlich als erste Stufen in Frage.

Zum Ausgleich des Achsschubes wird ein Teil der Stufen gegensinnig zu den anderen
angeordnet, oder ein Ausgleichkolben vorgesehen. Die gegensinnige Anordnung vermeidet
die Spaltverluste des Ausgleichkolbens, fiihrt aber zu komplizierteren Gehduseformen.
Auch ist der Ausgleich nicht fiir jeden Betriebszustand gewéhrleistet, sodass verhéltnis-
mifig kriftig dimensionierte Axiallager erforderlich werden.

Radialverdichter sind gut fiir die Ausfiihrung mit Zwischenkiihlung geeignet besonders bei
groBeren Druckverhiltnissen. In den an die Leitdiffusoren anschlieBenden zu den Kiihlern
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filhrenden Kanilen wird die Verzégerung der Stromung fortgesetzt, die Umlenkung
geschieht bei kleinen Geschwindigkeiten und dadurch bleiben die Druckverluste in an-
nehmbaren Grenzen.

Die Gehiuse sind im Normalfall in Achshohe ldngsgeteilt, wodurch eine gute Zuginglich-
keit der Innenteile nach dem Abheben des Oberteils erreicht wird. Bei Enddriicken ab etwa
5 MPa kommen aber auch Topfgehiduse zur Anwendung, die festigkeitsmiBig bedeutend
giinstiger sind, und deren Abdichtung sicherer zu erreichen ist.

4 6 501 2 3 |
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".I | .:I :

\ . |

| | "
I i J
| , L
|[ | = \/\ = i
\ )

—I :I H b [
@7_"' i o ____-____Lj _:5:._'_. -
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Bild 6.14 Vierstufiger Radialverdichter (Sulzer)
P =1bar; p, =6bar; n=26kg/sK; n=73,3 1/s

1 Gehiuse 4 einstellbare Vorleitschaufeln
2 Zwischenbdden 5 Vorleitrader
3 Diffusoren 6 Ringraum nach der ersten Stufe

Getriebe-Radialverdichter. Eine andere Bauform mehrstufiger Verdichter besteht aus
zwei bis sechs Radialstufen, die fliegend an ein gemeinsames Getriebe montiert sind
(Bild 6.15). Hier werden die Rider des offenen Typs verwendet, und zwischen je zwei
Stufen eine Zwischenkiihlung vorgesehen. Sonst ist die Konstruktion @hnlich wie bei
einstufigen Maschinen. Ein besonderer Vorteil gegeniiber anderen Mehrstufenverdichtern
ist die hier mogliche Drehzahlanpassung der einzelnen Stufen. Trotz der unterschiedlichen
Volumina konnen sie alle bei giinstiger Schnellldufigkeit ausgelegt sein.
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Bild 6.15 Dreistufiger Getriebe-Radialverdichter (Joy Manufacturing Co)

Axialverdichter sind konstruktiv dhnlich aufgebaut wie Dampf- oder Gasturbinen der
Trommelbauform. Die Gehiuse sind ldngsgeteilt, die Leitschaufeln unmittelbar in das
Gehiuse oder in einen besonderen Leitschaufeltriger eingesetzt. Die Zu- und Abstrom-
stutzen sind bei stationdren Verdichtern senkrecht zur Maschinenachse gerichtet, und um
die Eintritts- und Austrittsverluste klein zu halten, werden die Sauggehéuse und Austritts-
diffusoren sorgfiltig gestaltet (Bild 6.16).

Mit wachsendem Volumenstrom wird die axiale Bauform in den Abmessungen und im
Preis der radialen immer deutlicher iiberlegen. Das liegt an der hoheren Schnellldufigkeit
und wirkt sich bei einem Antrieb mittels Dampf- oder Gasturbine iiber die hhere Drehzahl
auch giinstig auf die Abmessungen der Antriebsmaschine aus.

Wegen der einfacheren Stromungswege, ohne viele Umlenkungen aufler denen, die
zur Druckerhohung in der Schaufelung notwendig sind, sind die Wirkungsgrade der
Axialverdichter im Auslegungspunkt um 3 bis 8 Prozentpunkte hoher als die der Radial-
verdichter.
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Bild 6.16 Axialverdichter (Sulzer)
pg=1bar; p,=58bar; m =108kg/s; n =50 1/s; P =25MW; Stufenzahl = 50

Fiir die Zwischenkiihlung ist der Axialverdichter weniger geeignet, weil die axial ge-
richtete Stromung fiir jede Kiihlstufe unterbrochen wird, und ein Austritts- und ein Ein-
trittsverlust zusétzlich in den Verdichterwirkungsgrad eingehen. So wird der mit der
Kiihlung erreichte Vorteil mindestens zum Teil wieder aufgehoben. Lediglich fiir grofe
Maschinen und hohe Enddriicke, die ohnehin mehrgehéusig ausgefiihrt werden, ergibt sich
ein wirtschaftlicher Anwendungsfall fiir zwischengekiihlte Axialverdichter.

Bild 6.17

| Wellendichtung mit Fliissig-
| keitssperre (Sulzer)
| 1 Welle

I R 2 gasseitiger Dichtring
|
|

Pl Atmosphire

3 atmosphéreseitiger
Dichtring

4 Sperrfliissigkeitszufuhr

5 Sperrfliissigkeitsabfuhr

6 gasseitige Labyrinthdich-
tung

6 7 atmosphireseitige Laby-

rinthdichtung

e 7
l i 7 s | W) s \'I S

'///// \H‘///
RN \-\

ks
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6.3.3 Wellendichtungen

Wie bei anderen thermischen Stromungsmaschinen werden die Wellendichtungen
durch das Gehiuse sowie die inneren Dichtstellen der Maschinen normalerweise mittels
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Labyrinthen abgedichtet. Bei brennbaren, giftigen oder kostspieligen Gasen wird aber ein
vollstdndig gasdichter Abschluss gegeniiber der Umgebung verlangt, der mit den Laby-
rinthdichtungen nicht erreichbar ist.

Hier kommen Gleitringdichtungen (Abschn. 5.2.3) oder Dichtungen mit einer Fliissigkeits-
sperre in Frage. Bei der Anordnung von Bild 6.17 erfolgt die Abdichtung durch einen
Fliissigkeitsfilm zwischen der Welle (1) und der Bohrung der Dichtringe (2 und 3), die
gegen Drehung gesichert sind, sich aber in radialer Richtung bewegen kénnen, damit sie
den Verlagerungen der Welle gegeniiber dem Gehéuse folgen konnen. Die Sperrfliissigkeit
wird zwischen zwei Ringen zugefiihrt (4) und tritt gas- und atmosphéreseitig aus (5).
Zusitzlich sind beiderseits Labyrinthdichtungen (6 und 7) vorgesehen.

Als Sperrfliissigkeiten kommen in erster Linie Ole und Wasser in Frage. Bei der Auswahl
ist zu beriicksichtigen, welche Verdanderungen die Fliissigkeit durch geloste Gase erfahren
kann, wie Schaumbildung, Viskosititsanderungen oder chemische Reaktionen.

6.3.4 Elementare Theorie der Verdichterstufe

Aufgabenstellung. Die adiabate eindimensionale Stromung, die in Abschn. 3.4.2 fiir eine
Turbinenstufe behandelt wurde, soll hier fiir eine axiale oder radiale Verdichterstufe
untersucht werden. Mit den Indizes 1, 2 und 3 sind Kontrollquerschnitte vor und nach dem
Laufrad sowie hinter dem nachgeschalteten Leitapparat bezeichnet (Bild 6.18).

f

|

»8|

Bild 6.18 |

Verdichterstufen !

a) Axialstufe 1
b) Radialstufe

mit Geschwin-

digkeitsplan

¢) h,s-Diagramm

Beim Entwurf einer Verdichterstufe besteht nur geringe Freiheit hinsichtlich der Festle-
gung der Geschwindigkeitsdreiecke. Die Verzogerung der Relativgeschwindigkeit im
Laufrad sowie der Absolutgeschwindigkeit im Leitapparat darf ndmlich nicht zu grof} sein.
Ein Anhaltswert ist etwa

wyw;>0,7 und c)/c,>0,7.

Bei den Axialstufen miissen die Winkeldifferenzen AB=p,- B, und Az=a,- e, an der
Nabe, wo sie ihren grofiten Wert erreichen, kleiner als etwa 40° bleiben.
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In der Praxis werden mittels aufwindiger Rechenprogramme, die auch die rdumliche Natur
der Stromung beriicksichtigen, die Ablenkungseigenschaften der Schaufelgitter berechnet
und mit Hilfe rechnerischer und experimenteller Verfahren die Strémungsverluste er-
mittelt.

Hier werden die Geschwindigkeitsdreiecke und die Gitterwirkungsgrade ebenso als
gegeben vorausgesetzt wie der thermodynamische Zustand am Stufeneintritt. Zu berechnen
sind Druck und Temperatur in den Kontrollquerschnitten 2 und 3. Weiter sind die aerody-
namische Stufenarbeit und der Stufenwirkungsgrad zu ermitteln.

Druck und Temperaturberechnung. Nach dem Energieerhaltungssatz der Relativ-
stromung GI. (1.52) gilt ohne die hier bedeutungslosen Glieder g z

1
h,-h, =5(w12—w22+u22—u12) (6.5)

w, = \/w12+ u;—ulz—2(h2—h1).

Die gleiche Relativgeschwindigkeit kann auch durch die mit einer %edachten isentropen
Drucksteigerung von p, auf p, verbundene Enthalpieerhdhung Ak und den Laufgitter-
wirkungsgrad 7’ ausgedriickt werden.

wy ="+ ug-uf - 28/
2

n_ 1y 2 W 2 2
Ah, :E(wl——//+u2—u1).

Zusammen mit GI. (1.13) ergibt sich hieraus der Druck hinter dem Laufgitter

ko1 b

6.6
K RT, (66)

p, =p1(1+

und mit der wirklichen Enthalpiedifferenz nach Gl. (6.5) und der mittleren spezifischen
Wirmekapazitit die Temperatur

h,~h
NNy ©6.7)

)

[,]7

Fiir die Energieumsetzung im Leitgitter gilt entsprechend

12 2

hy-h, = E(c2 - ) (6.8)
¢ =3 - 2(hy-hy) = |1/ (c; - 2An))
2
c
AR = L(c2-2)
2 ,/1 AR/ =

py=py(1+ K ) (6.9)

K RT,
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h-h
t=t,+ 3—; 6.10)
[C'l,]t2

Die Gitterwirkungsgrade sind hier nach [8] wie bei einer Turbinenstufe definiert, sodass
ein stetiger Ubergang vom Beschleunigungsgitter der Reaktionsturbinen iiber das Gleich-
druckgitter zu dem hier in Frage kommenden Verzogerungsgitter gegeben ist, und der
Wirkungsgrad stets innerhalb des Bereiches 0 <# <1 bleibt.

Spezifische Arbeit und Wirkungsgrade. Die spezifische aerodynamische Stufenarbeit ist
die Differenz der Gesamtenthalpien
2 2

C3 21
= +—)-(h, +—),
s )l )
woraus mit den Gleichungen (6.5) und (6.8) die Hauptgleichung (1.50) hervorgeht

Ya=%(cz2—c12—w22+w12+u22—u12). (6.11)

Mit dem auf die Geschwindigkeitsdreiecke angewendeten Cosinussatz der Trigonometrie

wird auch

Y, =u e upcyy.

Zur Beurteilung der Qualitét der ganzen Stufe werden analog zu den Definitionen fiir eine
Turbinenstufe (Gln. (3.16) bis (3.18)) drei aerodynamische Wirkungsgrade gebildet

Ah
Nea =~ (6.12)
Ah
_Ahgt(ci-el)2 A+ (ci-c))2 613
: Y, (hy-h) +(c2- )2 |
Ah,-cll2 Ah -2
N = % = T (6.14)
a (hy-h) +(ci-cD2

Der erkungsgrad 7, wird dort benutzt, wo eine weitere Nutzung der kinetischen Ener-
gie c; ?/2 nicht moglich ist, andernfalls wird mit 77, gearbeitet, 1, schlieBlich kennzeichnet
nur die Anderung des statischen Zustandes innerhalb der Stufe und gibt keine Auskunft
iiber die Giite der Energieumsetzung insgesamt.

Als weitere, im aerodynamischen Wirkungsgrad noch nicht beriicksichtigte innere Verluste
kommen in einer Verdichterstufe vor allem Spaltverluste und in geringerem Mafle Radrei-
bungsverluste in Frage (Abschn. 3.4.8).

Ubersicht iiber Verdichterbeschaufelungen. Bild 6.19 zeigt verschiedene Verdichter-
stufen, die alle mit betridchtlicher Reaktion arbeiten.

Die beiden Radialstufen sind durch das Laufrad mit rein radialen bzw. mit riickwirts
gekriimmten Schaufeln unterschieden. Bei beiden komzmt ein wesentlicher Teil der Stufen-
arbeit durch den Fliehkrafteinfluss, also den Term (u, - ul) in GL. (6.11) zustande. Auch
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bei nur geringer Verzdgerung der Relativstromung ist die Druckerhhung im radialen
Laufrad deshalb recht betrichtlich, und die Stufenzahl kann kleiner sein als bei einem
Axialverdichter.

Die drei Axialstufen unterscheiden sich durch den Reaktionsgrad nach GI. (1.55). Bei der
Stufe mit r =0,5 werden die Geschwindigkeitsdreiecke und damit die Schaufelprofile
spiegelbildlich. Die offenbar nicht drallfreie Zustromung ist bei einer mittleren Stufe nicht
storend, da die Austrittsgeschwindigkeit aus dem Leitgitter einer vorangehenden gleich-
artigen Stufe die Eintrittsgeschwindigkeit darstellt. Nur bei der ersten Stufe muss der
Eintrittsdrall durch ein besonderes Vorleitgitter erzeugt werden.

Mit r = 0,8 ist auch die Zustromung zur ersten Stufe ohne weiteres richtig. Die Schaufe-
lung wird damit insgesamt besonders einfach und iibersichtlich, weshalb dieser Typ oft
bevorzugt wird.

Die Stufe mit r = 1,2 zeigt, dass der Reaktionsgrad auch grofer sein kann als eins. Hier
wird das Leitgitter, das in diesem Fall ein Beschleunigungsgitter ist, zweckmifigerweise
vor dem Laufgitter angeordnet, um den notwendigen Eintrittsdrall aufzubauen. Der
Laufradaustritt ist hier drallfrei, sodass sich dhnlich einfache Verhéltnisse ergeben wie mit
r = 0,8. Der Wirkungsgrad ist etwas geringer, aber die Druckerhthung einer Einzelstufe
bei gegebener Umfangsgeschwmdlgkelt hoher. Wegen der groBen Relativgeschwindig-
keiten wird ndmlich der Term (w1 w2)1n Gl. (6.11) groB.

Beispiel 6.4. Fiir eine Axialverdichterstufe dhnlich Nr 4 in Bild 6.19 ist gegeben:
u, = u,=300m/s; ¢, =c, =216m/s; c;=c;; 7=088; 7'=0,9; =90 B,=126
Das Forderfluid ist Luft mit einem Eintrittszustand von p, = 0,1MPa; ¢, =15 TC.

Zu berechnen sind der Austrittszustand, der Reaktionsgrad und der aerodynamische Wirkungsgrad
der Stufe.

Losung.  w, =yc.+u; =y/(2162+300)m?¥s? = 369,7m/s

= Wy, + 1, = (~156,9+300)m/s = 143,1m/s
= Jer +wh =216 +156,9)m¥s? = 267,0m/s
Cy = \[Cpn* Ca = (2167 +143,1%)m¥s? = 259,1m/s

c2u

2
22D )m?s? = 28,7k /kg
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Bild 6.19 Ubersicht iiber Verdichterbeschaufellungen
a) Schaufelplan  b) Geschwindigkeitsdreiecke c) h,s-Diagramme
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6.3.5 Kennlinien

Vergleich zwischen Radial- und Axialverdichtern. Die Kennlinien der Verdichter
bei konstanter Drehzahl sind grundsitzlich dhnlich wie bei Kreiselpumpen. Statt der
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Bild 6.20

Vergleich der Kennlinien eines Radialverdichters
(ausgezogen) und eines Axialverdichters (gestri-
chelt). Die Pumpgrenzen sind angedeutet
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spezifischen Stutzenarbeit wird oft der Verdichtungsenddruck, die Druckdifferenz oder
das Druckverhiltnis iiber dem angesaugten Volumenstrom oder dem Massenstrom aufge-
tragen.

In Bild 6.20 sind die Kennlinien eines Radial- und eines Axialverdichters miteinander
verglichen. Die flachere Kennlinie mit einem groferen stabilen Arbeitsbereich und eine
breitere Wirkungsgradkurve sind Vorteile der radialen Bauart. Der Axialverdichter hat
einen schmaleren stabilen Arbeitsbereich aber einen hoheren optimalen Wirkungsgrad.
Uber dem Volumenstrom aufgetragen ist die Wirkungsgradkurve schmal, aber wie die
Nebenfigur zeigt, wird das Wirkungsgradoptimum besonders flach und breit, wenn es iiber
dem Druckverhiltnis dargestellt wird.

Ob in einem konkreten Anwendungsfall der Radialverdichter mit seinem grof3eren stabilen
Arbeitsbereich oder der Axialverdichter mit seinem hoheren Wirkungsgrad die grof3eren
wirtschaftlichen Vorteile verspricht, muss im Zusammenhang mit der Gesamtanlage
beurteilt werden. Dazu sind der Verlauf der Widerstandsparabel, der geforderte Regel-
bereich und der Kapitalaufwand zu berticksichtigen.

Stabiler Arbeitsbereich. Bei zu kleinem Volumenstrom kann ein Verdichter nicht arbei-
ten. In Bild 6.21 ist am Beispiel eines axialen Laufgitters dargestellt, wie sich die Verhilt-
nisse mit abnehmendem Durchfluss verdndern.

Bild 6.21
Axiales Schaufelgitter

w, relative Zustromgeschwin-

digkeit bei normalem |
(ausgezogen), groftem M
(strichpunktiert) und bei =

kleinstem Volumenstrom
(gestrichelt)

1

p Druckverlauf auf der
Schaufelsaugseite

Der Winkel der relativen Zustromung g, wird immer grofer und damit erhoht sich der
Anstellwinkel der Schaufelprofile. Bis zu einer kritischen Grenze, solange nidmlich die
Stromung ,,gesund* bleibt, wird dadurch der Auftrieb der Schaufeln und damit die Drall-
dnderung und die Druckerh6hung immer grofer.

Auf der Saugseite der Schaufeln sinkt der Druck kurz hinter der Eintrittskante auf immer
tiefere Werte und immer steiler ist der anschlieBende Druckanstieg. An einer kritischen
Grenze vermogen nun die durch Wandreibung verlangsamten Grenzschichtteilchen diesen
Druckanstieg nicht mehr zu tiberwinden, die Grenzschicht 16st sich von der Oberfléche ab,
und es bilden sich wirbelerfiillte Stromungstotrdume, die bei steigendem Widerstand zu
einem drastischen Absinken des Auftriebs fiihren.

Jenseits dieser Grenze arbeitet die Maschine instabil und intermittierend, was als das
~Pumpen“ des Verdichters bezeichnet wird. Bei einem axialen Gitter ist der Bereich
zwischen der Anstromrichtung, die tiberhaupt keinen Auftrieb erzeugt, und der mit dem
maximalen Anstellwinkel klein. So erklart sich die steile Kennlinie des Axialverdichters.
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Im Radialverdichter sind die Verhiltnisse an sich dhnlich, jedoch hat die Fliehkraft im
rotierenden Laufgitter eine Komponente in der Stromungsrichtung, sodass sie die Grenz-
schichtteilchen zu beschleunigen vermag. Der stabile Arbeitsbereich wird dadurch erheb-
lich groBer.

Die Kennlinie eines Radialverdichters wird auch wesentlich dadurch beeinflusst, ob der
Leitdiffusor mit oder ohne Schaufeln ausgefiihrt ist. Im beschaufelten Diffusor ist die
Umsetzung der kinetischen Energie in Druckenergie giinstiger, der Wirkungsgrad also
hoher. Da die Stromung aber nicht wie im Laufrad durch Zentrifugalkrifte stabilisiert wird,
16st sie sich bereits von den Schaufeln ab, wenn die Laufradstromung noch gesund ist. Die
Stabilitdtsgrenze wird nach rechts verschoben. Mit einem schaufellosen Leitdiffusor wird
der stabile Arbeitsbereich grofler, der Wirkungsgrad wegen lingerer Reibungswege im
Diffusor aber geringer.

Anderung des Betriebspunktes. Ahnlich wie bei Kreiselpumpen (Abschn. 5.5.5) werden
auch bei Verdichtern Drosselung, Drehzahldnderung, Schaufelverstellung oder Vordrall-
dnderung angewendet.

Drosselung kommt bei Verdichtern kaum in Frage. Am ehesten noch in Zusammenarbeit
mit einer flachen Kennlinie, weil dann die zusitzlich aufzubringende Druckerhohung klein
bleibt. Die Drosselung eines Axialverdichters wire dagegen wegen der steilen Kennlinie
sehr unwirtschaftlich.

Drehzahldnderungen erweitern den nutzbaren Arbeitsbereich erheblich. Aulerdem ist die
Zusammenarbeit mit der parabelférmigen Widerstandskurve giinstig, weil die Wirkungs-
gradmuscheln in deren Richtung besonders langgestreckt sind (Bild 6.22). Beim Antrieb
durch eine Dampf- oder Gasturbine ist die variable Drehzahl leicht und kostengiinstig zu
verwirklichen.

Schaufelverstellung. Um auch bei einem Antrieb mit konstanter Drehzahl, etwa durch
einen Drehstrommotor, dhnlich gute Wirkungsgrade zu erreichen, werden die Leitschau-
feln verstellbar ausgefiihrt (Bild 6.23). Auch die Laufschaufeln zu verstellen, wire bei

1671 161
Pumpgrenze Pumpgrenze
14 Widerstandskurve =] 144 Widerstandskurve ——
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Bild 6.22 Kennfeld eines drehzahverstell- Bild 6.23 Kennfeld eines leitschaufel-

ten Axialventilators verstellten Axialventilators
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axialen Maschinen grundsitzlich moglich. Solche Maschinen bewéhren sich als einstufige
Ventilatoren gut, sie sind aber als mehrstufige Verdichter konstruktiv zu aufwéndig.

Vordrallinderung. Mit verstellbaren Vorleitschaufeln (Bild 6.14) werden vor allem radiale
Maschinen oft ausgestattet. Die Wirkungsgradmuscheln im Kennfeld haben in diesem Fall
ihren groBten Durchmesser etwa in der Richtung der Tangente an die Kennlinie bei
optimalem Drall.



7 Hydrodynamische Kupplungen und Wandler

7.1 Einleitung

Die hydrodynamischen Kupplungen und Wandler sind Erfindungen des deutschen Inge-
nieurs Hermann Fottinger, nach dem sie auch oft benannt werden.

Zu Beginn des 20. Jahrhunderts suchte Fottinger nach einer Energielibertragung fiir
Turbinenschiffe, mit der die Leistung der schnelllaufenden Dampfturbine auf den viel
langsameren Propeller zu iibertragen war. Heute werden dafiir Zahnradgetriebe verwendet
(Abschn. 3.3.4), die fiir die erforderlichen Leistungen damals noch nicht beherrschbar
waren.

Die Aufgabe kann so gelost werden, dass die Dampfturbine mit einem elektrischen
Generator gekuppelt wird, und der Schiffspropeller mittels eines Elektromotors angetrie-
ben wird (Bild 7.1 a). Die beiden elektrischen Maschinen werden an die sehr unterschiedli-
chen optimalen Drehzahlen von Turbine und Propeller angeglichen. Statt des elektrischen
Stromes kann aber auch eine Fliissigkeitsstromung als Energietréger dienen. Dazu wird der
Generator durch eine Kreiselpumpe und der Motor durch eine Fliissigkeitsturbine ersetzt
(Bild 7.1 b).

Bild 7.1
Energieiibertragungen
a) elektrisch

a) b)

b) hydrodynamisch

Fottinger-Wandler. Die im Jahre 1905 patentierte Erfindung Fottingers besteht nun darin,
die beiden hydraulischen Maschinen zu einem wenig Platz beanspruchenden hydrodyna-
mischen Getriebe zu kombinieren, das wegen des Fortfalls der Verluste in verbindenden
Rohrleitungen, Spiralgehdusen und Saugrohren {iiberdies einen guten Wirkungsgrad
verspricht.

Ein Fottinger-Drehmoment-Wandler (Bild 7.2 a) besteht aus dem mit der Antriebswelle
verbundenen Pumpenlaufrad (P), dem Turbinenlaufrad (T), das auf die Abtriebswelle
aufgesetzt ist, und einem feststehenden Leitrad (L). Alle drei Schaufelungen sind in einem
gemeinsamen Gehduse untergebracht und bilden einen Kreislauf.

Da die von den drei Schaufelradern aufgenommenen Momente ausgeglichen sein miissen,
gilt mit den Vorzeichen von Abschn. 1.3.4

M, =M,+M,

Durch geeignete Formgebung der Schaufeln kann erreicht werden, dass das gewiinschte
Verhiltnis der Momente M_./M,, und damit auch der Drehzahlen eingehalten wird.
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Fottinger-Kupplungen. Bei einer einfacheren Abart (Bild 7.2 b) fehlt das Leitrad, sodass
die Momente des Turbinen- und des Pumpenrades gleich werden M_./M; = 1. Eine solche
Kupplung, bei der die Krifte durch den Impulsaustausch eines stromenden Fluids iiber-
tragen werden, bietet gegeniiber solchen mit starren oder elastischen Verbindungsteilen
eine Reihe von Vorziigen. Die Antriebsmaschine ist beim Anfahren entlastet. Belastungs-
stofle und Torsionsschwingungen werden von ihr ferngehalten. Resonanzerscheinungen
treten nicht auf, weil das inkompressible Fluid keinerlei Federeigenschaften hat. Durch
Entleerung und Fiillung lassen sich auch Schaltkupplungen verwirklichen. Bei feststehen-
dem Turbinenrad wird aus der Fottinger-Kupplung eine hydraulische Bremse, die ohne
Verschleif3 arbeitet.

Bild 7.2

Prinzipbilder von Féttinger-
Wandler und -Kupplung

a) Drehmomentwandler

b) Kupplung

schwarz: feststehend, L Leitrad
kreuzschraffiert: mit der Primdrwelle umlaufend, P Pumpenlaufrad
einfach schraffiert: mit der Sekundirwelle umlaufend, T Turbinenlaufrad

Anwendungen. Wihrend die eingangs erwihnte elektrische Energieiibertragung fiir den
Schiffsantrieb heute noch aktuell ist, spielen hydrodynamische Getriebe dort keine Rolle
mehr. Statt dessen werden Fottinger-Wandler und -Kupplungen in grofem Umfang in
Schienen- und Stralenfahrzeugen und in Baumaschinen eingesetzt. Auch im iibrigen
Maschinenbau gibt es viele Anwendungen. So z. B. zum Antrieb von Pumpen, Verdich-
tern, Mischern, Mahlwerken, Hebezeugen oder Wickelmaschinen.

7.2 Fottinger-Kupplungen

7.2.1 Funktionsweise und Kennlinien

Aufbau. Nach Abschn. 7.1 und Bild 7.2 b hat eine hydrodynamische Kupplung nur zwei
Schaufelkridnze, das Pumpen- oder Primérrad (P) und das Turbinen- oder Sekundirrad (T).
Beide unterscheiden sich oft nur durch den Verwendungszweck, wenn nicht eine vor-
geschriebene Kupplungscharakteristik eine besondere Bauform erfordert. Eines der beiden
Réder ist mit einem schalenformigen Deckel verbunden, sodass ein umlaufendes Gehéduse
gebildet wird, das geringe Reibungs- und Spaltverluste fiir die Fliissigkeit, eine zuverlissi-
ge Abdichtung und einen weitgehenden Axialschubausgleich erméglicht. Die Schaufeln
sind radiale Rippen, ihre Anzahl ist groBer als in Kreiselpumpen, etwa 30 aber in beiden
Laufriddern verschieden. Das Arbeitsfluid ist Ol, bei sehr gro3en Kupplungen auch Wasser.
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Momentenverlauf und Schlupf. Wenn beide Laufrider mit der gleichen Drehzahl
rotieren, findet zwischen ihnen kein Fliissigkeitsaustausch statt und dementsprechend kann
auch kein Moment iibertragen werden. Erst wenn die Drehzahlen verschieden sind, kommt
durch die unterschiedlichen Fliehkrifte eine Druckdifferenz zustande, die die Fliissigkeits-
masse antreibt. Durch einen Impulsaustausch werden in Richtung auf das langsamere Rad
Krifte iibertragen.

Die Drehzahldifferenz im Verhiltnis zur Antriebsdrehzahl wird als Schlupf bezeichnet.

n,— n
L S R (7.1)
n nP

S=
P

Im Auslegungspunkt wird das Nennmoment
bei einem Schlupf von nur 2 bis 4 % iibertra-
gen. Mit abnehmender Turbinendrehzahl, also
wachsendem Schlupf, wird das Moment um
ein vielfaches groBer und erreicht bei festge-
bremstem Abtrieb bei s = 1 etwa das 20-fache
des Nennmoments (Kurve M in Bild 7.3).

Wirkungsgrad. Aus der Definition
v Mro, M,

p Myw, Myn,

folgt, da die Momente von Turbinen- und
Pumpenrad nach Abschn. 7.1 gleich sind,

S0

—
=

-

n=—=1-s. (7.2)

=4 v

0k 06 08 1

0 0,2
frfp ——=

o e % oz o Bild7.3
-—s Kennlinien einer Fottinger-Kupplung

In Wirklichkeit sind allerdings die Momente nicht genau gleich. Die duflere Luftreibung ist
niamlich unberiicksichtigt geblieben, eine Vernachlédssigung, die fast im ganzen Bereich des
Schlupfes ohne weiteres zuldssig ist, denn das Reibungsmoment betrdgt nur etwa das
0,005-fache des Nennmoments. Im Bereich sehr kleinen Schlupfes wird aber das von der
Kupplung iibertragene Moment selbst sehr klein, sodass die Ndherung unbrauchbar wird.
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Mit M, =MT+MReﬂ) wird vielmehr

_Mn, My g 1 (1-5)
Mpn, Myt Mg, np 1+ Mg /M,

und mit s geht auch der Wirkungsgrad gegen Null, da das Reibungsmoment endlich bleibt,
und das Turbinenmoment verschwindet (Kurve 7 in Bild 7.3).

Der Ubertragungswirkungsgrad im Auslegungspunkt hiingt von der Dimensionierung der
Kupplung ab. Bei hinreichend groen Abmessungen kann das Nennmoment bei kleinem
Schlupf libertragen werden, und es lassen sich Wirkungsgrade von 0,97 bis 0,98 erreichen.
Gibt man sich mit kleineren Wirkungsgraden zufrieden, so kann wegen des steilen An-
stiegs der Momentenkurve ein merklich kleinerer Kupplungsdurchmesser gewihlt werden.

Sekundirleistung. An die Turbinenwelle wird abgegeben
Pr =My oy

Bei konstanter Pumpendrehzahl ist diese Leistung proportional dem Produkt M(n./n;)
(Kurve P in Bild 7.3), wihrend die Pumpenleistung P, dem Moment proportional ist.

7.2.2 Zusammenarbeit mit der Antriebsmaschine

Die bisher beschriebenen Kennlinien gelten fiir eine konstante Drehzahl der Primarwelle
(n, =konst). Wird auch diese veriindert, so entsteht das Momentenkennfeld (Bild 7.4 a).

Kann die Antriebsmaschine die im Vergleich zum Nennmoment sehr groBen Momente bei
kleiner Abtriebsdrehzahl bis hin zum Festbremszustand nicht aufbringen, so wird sie mit
verminderter Drehzahl n,, reagieren, was als ,,Motordriickung* bezeichnet wird. Die in das
Diagramm eingetragene beispielhafte Motorkennlinie macht das deutlich.
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Bild 7.4  Kennfeld einer Kupplung und Motorkennlinie
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In Bild 7.4 b wurde als Abszisse die Priméirdrehzahl n, gewdhlt, da es sinnvoller ist, das
Moment des Motors iiber dessen eigener Drehzahl aufzutragen. In beiden Diagrammen
ergibt jeder Schnittpunkt der Motorkennlinie mit einer der Kupplungskurven einen mogli-
chen Betriebszustand. Der Normal- oder Auslegungszustand N und der Anfahrzustand A
sind hervorgehoben.

7.2.3 MaBinahmen zur Beeinflussung der Kennlinie

Die Zusammenarbeit zwischen Motor und Kupplung nach Bild 7.4 ist im Anfahrzustand
nicht giinstig. Bei stillstehendem Abtrieb, also bei 100 % Schlupf lduft der hier als Beispiel
gewihlte Motor mit stark verminderter Drehzahl, er vermag deshalb wegen seiner nach
links abfallenden Kennlinie nur einen Teil seines maximalen Drehmoments zu entwickeln,
obgleich gerade zum Anfahren ein hohes Moment erwiinscht wire.

Im Anfahrbetrieb ist die Kupplung fiir diesen Motor zu gro8, sie erfordert zu hohe Mo-
mente. Wiirden aber die Abmessungen verringert, so wire fiir das Moment des normalen
Betriebspunktes ein erhohter Schlupf erforderlich, der den Wirkungsgrad nach Gl. (7.2)
vermindern wiirde. Erwiinscht wiére deshalb eine Kupplung, die das Nennmoment bei
geringem Schlupf iibertrigt und gleichwohl bei groBem Schlupf keine zu hohen Momente
aufnimmt.

Kupplung mit Stauraum. Eine Ausfiihrung nach Bild 7.5 erfiillt die beschriebene Forde-
rung [25 b]. Bei kleinem Schlupf, also hoher Drehzahl beider Kupplungshélften driickt die
Fliehkraft die Fliissigkeit in den dufleren Teil des Hohlraumes, die Arbeitskammer ist gut
gefiillt (Bild 7.5 a). Wiirde dieser Zustand iiber den ganzen Schlupfbereich erhalten
bleiben, entspriache ihm die Kurve a in Bild 7.5 c. Bei groBem Schlupf und entsprechend
kleiner Turbinendrehzahl ist die Fliehkraftwirkung im Sekundarteil viel geringer, und die

Primdrrad Sekundarred  [TT==o

a)

Bild 7.5 Féttinger-Kupplung mit Stauraum (Voith)
a) kleiner Schlupf b) groBer Schlupf ¢) Momentenkennlinie
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Fliissigkeit wird im zentripetal durchstromten Turbinenrad ihrer Trigheit wegen immer
starker nach innen gefiihrt, die Arbeitskammer ist nur noch teilweise gefiillt, und das
iibertragene Moment wird kleiner. Bild 7.5 b macht den Stromungsverlauf deutlich, und
Kurve b zeigt den Momentenverlauf, wenn die geringe Fiillung im ganzen Bereich erhalten
bliebe. Der tatsdchliche Kennlinienverlauf entsteht durch den allméhlichen Ubergang von
der einen auf die andere Grenzlage der Momentenverliufe.

Kupplungen mit Sekundiraufnehmer und mit Drosselring. Andere Losungen der
gleichen Aufgabe sind die Konstruktionen von Bild 7.6 a und b. Bei der Kupplung mit
Sekundiraufnehmer wird bei groBem Schlupf durch den dann iiberwiegenden Druck des
Pumpenrades ein Teil der Fliissigkeit iiber im Kernraum angebrachte Rohre in den Auf-
nehmer abgedringt und auf diese Weise die wirksame Fiillung vermindert.

Bild 7.6

Kupplungen mit reduziertem
Anfahrmoment (Voith)

a) Sekundédraufnehmer

b) Drosselring

¢) Stauraum

Bei der Ausfiihrung mit innerem Drosselring (Bild 7.6 b) gelangt die Stromung bei grolem
Schlupf in den Storbereich der Drossel, wodurch das iibertragene Drehmoment verringert
wird. Bei kleinem Schlupf dagegen vollzieht sich die Stromung im radial dufleren Teil der
Arbeitskammer, sodass der Drosselring unwirksam wird.

7.2.4 Kupplungen mit verinderlicher Fiillung

Bei den bisher besprochenen Kupplungen wurde schon davon Gebrauch gemacht, dass die
Momentenkennlinie durch eine Verdnderung der Fiillung der Arbeitskammer verdndert
werden kann. Dennoch ist bei diesen Ausfiihrungen die Fiillung insgesamt konstant, und
die Kupplungen sollen normalerweise bei geringem Schlupf und hohem Wirkungsgrad
arbeiten und das Gebiet hohen Schlupfes nur kurzfristig durchlaufen. Daneben gibt es
steuerbare Kupplungen, bei denen durch eine Verringerung des Fliissigkeitsinhalts der
Schlupf vergrofert und somit eine stufenlose Drehzahlédnderung erméglicht wird.

Bei der Fottinger-Kupplung von Bild 7.7 dringt ein Schopfrohr mehr oder weniger tief in
den mit dem Pumpenrad umlaufenden Ringraum ein. Von dem durch die hohe Umfangs-
geschwindigkeit aufgebauten Staudruck wird Fliissigkeit heraus gefordert, und somit die
Fiillung der Arbeitskammer durch die Stellung des Schopfrohres bestimmt.

Bevor die abgeschopfte Fliissigkeit durch die zentrischen Bohrung in der Pumpenwelle in
die Kupplung zuriickgelangt, wird sie durch einen Olkiihler geschickt. Die mit dem
erhohten Schlupf vergroBerte Verlustwidrme kann so problemlos abgegeben werden.
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Bild 7.7 Stellkupplung mit schwenkbarem Schopfrohr

Obgleich die Drehzahlverminderung durch eine Erh6hung der dem Schlupf proportionalen
Verluste erkauft wird, kann sie durchaus wirtschaftlich sein. So z. B. zum Antrieb einer
Kreiselpumpe durch einen Motor mit konstanter Drehzahl. Die von der Pumpe aufgenom-
mene Leistung ist nach Gl. (1.60) der dritten Potenz der Drehzahl proportional, sodass die
linear mit der Drehzahlabnahme steigenden Kupplungsverluste mehr als ausgeglichen
werden. Die tatsdchlichen Verhiltnisse sind etwas komplizierter, da der Betriebspunkt der
Pumpe von der Anlagekennlinie mitbestimmt wird.

Beispiel 7.1. Eine Kreiselpumpe mit gegebenem Kennfeld (Bild 7.8) arbeitet mit der im Diagramm
eingetragenen Anlagekennlinie zusammen. Sie wird von einem Motor mit der konstanten Drehzahl 7, =25 1/s
angetrieben. Der Leistungsbedarf der Pumpe ist fiir folgende Fille zu untersuchen:

a) Direkter Antrieb mit n =25 1/s und Drosselung.
b) Antrieb mit einer steuerbaren Kupplung mit n,<25 1/s.

Losung zu a). Auf der fiir n = 25 1/s giiltigen Pumpenkennlinie wird zu einigen Punkten abgelesen

V, H, 5. In jedem dieser Punkte ist die erforderliche Leistung

p-geHV
n
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6071

Bild 7.8

Kennfeld einer Kreisel-

Pumpe und Anlagekenn-

linie (Beispiel 7.1) 0 0,005 0,01 0,015 0,02 0025 m¥s 0,03
v

zu b). Fiir verschiedene Punkte der Rohrkennlinie wird aus dem Diagramm abgelesen Vv, H, n n,.
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Der Vergleich der in Tabelle 7.1 durchgefiihrten Berechnung zeigt, dass die erforderliche Leistung
trotz der Kupplungsverluste in jedem Fall bei der Anderung der Drehzahl kleiner ist.

Tabelle 7.1 Leistungsbedarf einer Kreiselpumpe (Beispiel 7.1)

Fall a Fall b
Direktantrieb und Antrieb iiber
Drosselung steuerbare Kupplung

m3/s [ 0,01 0,015 | 0,02 0,01 0,015 | 0,02
m 49 44 34 13,5 20,4 30

0,59 0,74 0,80 0,69 | 0,755 | 0,80
1/s 25 25 25 14,4 19,0 | 24,16
kW 8,15 8,15 8,34 3,33 5,23 7,62

R TORC I

7.3 Fottinger Drehmomentwandler

7.3.1 Aufbau und Wirkungsweise

Die Drehmomentwandler haben zentrifugal durchstromte Pumpenrider, wie sie auch sonst
bei radialen Kreiselpumpen verwendet werden. Bei der hiufigsten Bauart umschliefit
das Turbinenrad das Pumpenrad und wird demnach gleichfalls von innen nach aufien
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durchstromt. Daneben gibt es Ausfiihrungen mit zentripetalen, den Francis-Wasserturbinen
ghnlichen Turbinenrddern sowie mit mehrstufigen Turbinen. Die Leitrdder sind im Kreis-
lauf normalerweise zwischen der Turbine und der Pumpe angeordnet.

Die Schaufeln waren anfangs nach dem Vorbild der Wasserturbinen rdumlich gekriimmt.
Heute hat sich allgemein eine zylindrische, einfach gekriimmte Form durchgesetzt. Die
Schaufeln konnen dann aus gezogenen Profilstiben hergestellt und eingenietet oder
eingeschweillt oder aus dem Vollen gefrédst werden. Durch diese Art der Fertigung wird
eine groBe Genauigkeit und GleichméBigkeit der Schaufelungen erreicht. Die Gitter-
wirkungsgrade sind deshalb hoch. AuBlerdem sind grole Umfangsgeschwindigkeiten und
damit im Verhiltnis zur Leistung kleine Abmessungen moglich.

U Austritt T
] Wi, G, U,
A A Us
T Wy Wy 2= (3
3 3 >
Austritt P Eintritt T

|
S — I

bl

L 2 2 —
F o
1 AV
Eintritt P
\* | |

2 40,

Bild 7.9 Fottinger-Drehmoment-Wandler
a) Schaufelplan ~ b) Geschwindigkeitsplan

In Bild 7.9 sind die drei Schaufelungen und die zugehorigen Geschwindigkeitsdreiecke
dargestellt. Durch die Anordnung des Turbinenrades unmittelbar hinter dem Pumpenrad
kann die sonst bei einer Kreiselpumpe notwendige verlustreiche Verzogerung der hohen
absoluten Austrittsgeschwindigkeit in einem Diffusor ebenso entfallen wie die sonst bei
Turbinen notige Beschleunigung vor dem Laufradeintritt. Auf das am Ende des Kreislaufs
folgende Leitrad kann nicht verzichtet werden, da es das Reaktionsmoment aufnehmen
muss, ohne das eine Drehmomentwandlung nicht moglich wire. Jedoch gelingt es, in
diesem ohne eine Verzogerung auszukommen und vielmehr eine leichte Beschleunigung
vorzusehen. Auf diese Weise werden in einem Wandler Wirkungsgrade von etwa 0,9
erreicht, viel mehr als bei einer Hintereinanderschaltung von Pumpe und Turbine nach
Bild 7.1 b, wo etwa n=m, n,=0,82-0,86 = 0,7 zu erwarten wire.
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7.3.2 Kennlinien

Drehmomente. Mit den Indizes 1, 2, 3 und 4 von Bild 7.9 und mit der Annahme kon-
stanten Dralls in den schaufellosen Zwischenrdumen ergeben sich die Momente der drei
Schaufelungen

M, =m(rsc;,—rycy)
M, =m(r c,,~r,c,) (7.3)
My, =n(r, ¢y~ 116105

woraus mit #,c, =#,c, erneut M, =M,+ M, hervorgeht.

Bei konstanter Pumpendrehzahl r, werden der vom Pumpenrad geforderte Massenstrom
und die Drallwerte r, ¢, und r,c, und damit das aufgenommene Moment angenéhert
konstant, also unabhéngig von der Turbinendrehzahl sein (Bild 7.10 a).

In der Gleichung fiir M. ist ¢, linear von der Turbinendrehzahl n, abhingig

C
€, = Ut w, = Tn.D,+ —2
4u 4 4u T4 tan ﬂ4
In erster Ndherung nimmt deshalb das Turbinenmoment linear mit der Abtriebsdrehzahl
ab, ein Verhalten, das fiir Stromungsmaschinen bei variabler Drehzahl und konstanter
spezifischer Stutzenarbeit auch sonst charakteristisch ist (Abschn. 2.3.2 Bild 2.10).

Dimensionslose Grofien. Die Kurven von Bild 7.10 werden iiblicherweise auf die An-
triebswerte n, und M, bezogen (Bild 7.10 b). Uber dem Drehzahlverhiltnis vy, =n,/n,

werden die Momentenwandlung, der Wirkungsgrad und die Leistungszahl aufgetragen:

Momentenwandlung By = T

M,

it i
)
S
/ i

/o Aw
' i

N AN %
< I } |
\ Me / |

—d N

M i & e '%7@ N
1
Yy 00

a) = b)

Bild 7.10 Wandler-Kennlinien
a) Drehmoment in Abhéngigkeit von der Turbinendrehzahl
b) dimensionslose Darstellung
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. Py Myop
Wirkungsgrad hy = 7 Mo Ky Yy - (7.4)
P PP

In die Definition der Leistungszahl GI. (1.66) werden die EingangsgroBen P, und n,
sowie der Wandlerprofildurchmesser Dy, (Bild 7.9) eingesetzt.

. 8P,
Leistungszahl Ay =

4 35
T onp Dy,

Optimales Drehzahlverhiltnis. Der Wert v__, bei dem der maximale Wirkungsgrad
liegt, kennzeichnet das Drehzahlverhiltnis, fiir das der Wandler berechnet wurde. Der
reziproke Wert i=1/v_ wird in Analogie zu Zahnradgetrieben als Untersetzung bezeich-
net, obgleich der Wandler natiirlich nicht nur mit seinem optimalen Drehzahlverhéltnis
arbeitet, sondern dieses sich je nach der Belastung dndert. Durch die Auslegung der drei
Schaufelungen ist erreichbar, dass Vot kleiner, gleich oder groBer als eins sein kann.

Anfahrwandlung. Im Anfahrpunkt bei v, =0 hat das Turbinenmoment (Bild 7.10 a) bzw.
die Momentenwandlung (Bild 7.10 b) ihren groten Wert, der mit der Steigung der
Wirkungsgradkurve im Anfahrpunkt iibereinstimmt, wie leicht nachzupriifen ist. Aus
Ny = By Vi Gl. (7.4) folgt

d d d
v =Myt Yy dﬂw; (dﬂw
VW VW

Fiir den Auslegungspunkt ist fhy, = 7,0/ Vopt* Wegen des groflen Wertes der Anfahr-
wandlung stellt ein Antrieb mit Fottinger-Wandler fiir die Beschleunigung einer Maschine
oder eines Fahrzeugs aus dem Stillstand heraus ein groes Drehmoment zur Verfiigung.
Als MaB dafiir, um wie viel die Wandlung im Anfahrzustand groBer ist als im Auslegungs-
zustand, dient der Quotient

= Fwo opt
'uWN ﬂmax

Hwo v 1

Da n,. keinen groBen Schwankungen unterworfen ist, kennzeichnet das Produkt
Hiyg Vopy = tan a/tan B (Bild 7.10 b) die Giite der Anfahrwandlung. Je groBer diese Zahl,
umso besser ist das Anfahrverhalten.

Durchgangsdrehzahl. Die Kennlinie wird nicht bis zum Durchgang, also demjenigen
v-Wert, fiir den gy, und 1y, gleich Null werden, ausgenutzt, sondern nur soweit wie der
Wirkungsgrad oberhalb von beispielsweise 7, = 0,75 bleibt.

Verlauf des Primédrmoments bzw. der Leistungszahl. Bei der normalen Anordnung der
drei Schaufelungen — mit dem Leitrad vor der Pumpe — ist M}, und damit auch Ay, nach
Gl. (7.3) ungefihr konstant. Fiir die meisten Anwendungen ist das auch erwiinscht, weil
dann der Antriebsmotor unabhiéngig von der Abtriebsdrehzahl gleichmifig belastet wird.
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Zum Fahrzeugantrieb kann aber ein mit der Abtriebsdrehzahl abfallender Verlauf giinsti-
ger sein. Bei langsamer Fahrt wird die Motordrehzahl dann durch das gro3e Moment
,.gedriickt und so der Motor zur Drehzahlwandlung mit herangezogen, wodurch ein
flacherer Verlauf des Gesamtwirkungsgrades erreichbar ist.

Ly
T Ty
L
T3 P
al
Ly
Bild 7.11 & I
Kennlinienvergleich verschiedener L
Wandler T P
a) dreistufige Turbine. Leitrdader L
zwischen den Turbinenrddern
b) dreistufige Turbine. Leitrider by
zwischen den Turbinenstufen
und zwischen Turbine und
Pumpe L T
c) einstufige Turbine P
d) dimensionslose Kennlinien
ausgezogen Wandler ¢
gestrichelt Wandler b —_——
strichpunktiert Wandler a c)

Eine solche abfallende Kennlinie entsteht, wenn vor dem Pumpenrad kein Leitrad sondern
eine Turbine liegt. Um andererseits die hohe absolute Austrittsgeschwindigkeit des Pum-
penrades mit gutem Wirkungsgrad auszunutzen, sollte der Pumpe auch ein Turbinenrad
nachfolgen. Die Turbine wird deshalb in diesen Fillen mehrstufig ausgefiihrt. In Bild 7.11
sind als Beispiele die Kennlinien von Wandlern mit dreistufigen Turbinen dargestellt und
mit der normalen Anordnung verglichen [25 a]. Wird auch bei dreistufiger Ausfiihrung vor
der Pumpe ein Leitrad vorgesehen, so wird die Leistung insgesamt angehoben, der Verlauf
bleibt aber angenihert konstant. Die abfallende Kurve entsteht, wenn eine der Turbinen-
stufen unmittelbar vor dem Pumpenrad liegt.

7.3.3 Stellwandler

Fiir viele Anwendungsfille sind Wandler mit fester Beschaufelung ausreichend, ins-
besondere, wenn zusitzlich zu der selbsttitigen Anpassung der Drehzahl an das Ab-
triebmoment auch die Antriebsdrehzahl in einem weiten Bereich verdndert werden kann.
Finden dagegen Motoren Anwendung, deren Drehzahl nur innerhalb eines engen Bereichs
oder iiberhaupt nicht beeinflussbar ist, so kann eine Verstellung des Wandlers selbst



7.3.3 Stellwandler 293

vorteilhaft sein. Mit solchen Stellwandlern ist dann auch in solchen Fillen, die einen
drehzahlvariablen Antrieb erfordern, die Verwendung des robusten und preiswerten
Kurzschlusslaufermotors moglich.

Zur Steuerung eines Drehmomentwandlers ist die Verstellung der Pumpen- oder der
Leitschaufeln, die Verwendung eines Ringschiebers, der zwischen Pumpen- und Turbinen-
rad axial verschoben wird, oder eine Fiillungsdnderung moglich.

In Bild 7.12 ist ein Fottinger-Wandler mit verstellbaren Leitschaufeln gezeigt [27]. Es
leuchtet ein, dass eine Verstellung des einzig feststehenden Schaufelsatzes zu einer kon-
struktiv einfachen Losung mit hoher Betriebssicherheit und Lebensdauer fiihrt. Bei dem
abgebildeten Wandler sind zwei Leitradkrinze, ein fester axialer und der verstellbare
radiale vorhanden. Der Wandlerkreislauf ist stindig mit Ol gefiillt, wihrend des Betriebes
wird er durch eine primérseitig angetriebene Zahnradpumpe unter Druck gehalten und mit
einem Uberdruckventil abgesichert.

Bild 7.13 zeigt das Kennfeld dieses Wandlers, bei dem das Wirkungsgradoptimum dicht
unterhalb der Synchrondrehzahl, etwa bei Vopt = 0,85 liegt. Im oberen Teildiagramm ist
nicht die Momentenwandlung, sondern die Drehmomentabgabe dividiert durch das Ein-
gangsmoment bei Volllast dargestellt. Dadurch wird ein direkter Vergleich der abge-
gebenen Momente bei den verschiedenen Leitradstellungen moglich.

Die Wandlung wird dagegen durch Division des Ausgangs- durch das Eingangsmo-
ment M /M, erhalten. So ist z. B. die Anfahrwandlung bei 60 % Leitradoffnung
Mo =1,60/0,63 =2,54.

15 : 15
EE: -3
i 410 u
e V4 //

12

Bild 7.12 Stellwandler mit drehbaren Leitschaufeln (Voith)
1 Pumpenrad 4 Sekundirwelle 7 Verstellgetriebe
2 Primérwelle 5 feste Leitschaufeln 8 Zahnradpumpe
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Beispiel 7.2. Ein Schraubenverdichter wird von einem Asynchronmotor mit Kurzschlussladufer tiber
einen Stellwandler der Art von Bild 7.12 angetrieben. Der Forderstrom des Verdichters soll durch
Drehzahlverstellung auf einen konstanten Forderdruck geregelt werden. Die Zusammenarbeit der
drei Maschinen soll durch ein primér- und sekundirseitiges Momentendiagramm veranschaulicht
werden.

Losung. In das charakteristische Diagramm des Kurzschlussldaufermotors werden die Primdrmomen-
te des Wandlers bei verschiedenen Leitradstellungen eingetragen. Diese sind in erster Nédherung von
der Sekundirdrehzahl unabhéngig, sind aber wie bei jeder Stromungsmaschine nach Gl. (1.61) dem
Quadrat der Primidrdrehzahl proportional. Die Kennlinien sind demnach Parabeln mit dem Scheitel
im Ursprung (Bild 7.14 a). Die Motorgrofle wird so gewihlt, dass im Auslegungszustand Gleich-
gewicht zwischen dem Motormoment und dem Primdarmoment des Wandlers bei 75 % Leitradoff-
nung besteht, weil der Wandlerwirkungsgrad dort sein Maximum hat. Durch weitere Leitradoffnung
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bis zum Diagrammpunkt B kann das in diesem Bereich steil ansteigende Motormoment ausgenutzt
werden. Bei geschlossenen Leitschaufeln verlangt der Wandler nur das kleine Moment M, . Der
Motor kann deshalb beim Einschalten nahezu unbelastet bis zur Nenndrehzahl hochlaufen, wobei
das groB3e Differenzmoment M,,— M, zur Beschleunigung zur Verfiigung steht.

Im Bereich des Auslegungspunktes N ist die Motorkennlinie so steil, dass die Antriebsdrehzahl mit
guter Niherung als von der Belastung unabhingig angesehen werden kann. Demnach kann das
Wandlerkennfeld von Bild 7.13 iibernommen werden, in das die Kennlinie des Verdichters eingetra-
gen wird (Bild 7.14 b). Dessen Moment ist bei dem vorausgesetzten konstanten Forderdruck
ebenfalls konstant. Durch Ubertragen der Schnittpunkte mit den Kurven der verschiedenen Leitrad-
offnungen in Bild 7.14 c erhdlt man die zugehorigen Wandlerwirkungsgrade. Bei verminderter
Drehzahl, also einem Teilforderstrom des Verdichters ergeben sich noch gute Wirkungsgrade. Diese
sind einer Schlupfianderung mit Wirkungsgraden, die linear mit der Drehzahl abfallen, iiberlegen,
erst recht natiirlich einer Drosselung.

M,
b} Ny —=
A;'_‘\.
Fd
/
M i
a ] c } .ﬂ‘.—t-

Bild 7.14 Uber einen Stellwandler von einem Asynchronmotor angetriebener
Schraubenverdichter (Beispiel 7.2)
a) primérseitiges Moment
b) sekundirseitiges Momentenkennfeld
¢) Wirkungsgradverlauf
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7.3.4 Hydrodynamische Getriebe

Getriebe mit mehreren Kreisléiufen. Fiir automatische Kraftiibertragungen in Fahr-
zeugen, die durch Verbrennungsmaschinen angetrieben werden, sind Fottinger-Wandler an
sich schon gut geeignet. Ein einzelner Wandler reicht aber oft dafiir nicht aus. Wenn er so
ausgelegt ist, dass seine Anfahrwandlung eine gute Beschleunigung aus dem Stillstand
heraus ergibt, ist der Wirkungsgrad bei Schnellfahrt und Teillast unbefriedigend.

Ahnlich wie bei konventionellen Schaltgetrieben mehrere Ginge mit verschiedenen
Untersetzungen geschaltet werden, lisst sich aber der gesamte Geschwindigkeitsbereich
auf mehrere Wandler und gegebenenfalls Kupplungen aufteilen, sodass ein hydraulisches
Getriebe mit mehreren Kreisldufen entsteht.

In die verschiedenen Ginge wird geschaltet, indem das Arbeitsfluid mittels einer Fiill-
pumpe von einem in den anderen Kreislauf gepumpt wird. Das geschieht in sehr kurzer
Zeit und wird automatisch von der Abtriebsdrehzahl gesteuert.

Solche Getriebe werden in Schienenfahrzeugen, ndmlich Diesel-Lokomotiven und Trieb-
wagen eingesetzt, und es gibt eine grofe Zahl verschiedener Anordnungen. Das Lokomo-
tivgetriebe (Bild 7.15) hat drei Wandler, deren optimale Drehzahlverhiltnisse und Kenn-
linien aufeinander abgestimmt sind. Auflerdem ist eine hydraulische Bremse vorhanden.
Der Fahrtrichtungswechsel wird bei diesem Beispiel durch ein nachgeschaltetes mecha-
nisches Wendegetriebe erreicht [29].

-
AR oo
o 0O
v \‘J
a)
Bild 7.15 Lokomotivgetriebe (Voith) P = 2942 kW 4 Wendegetriebe
a) Schema 1 Antriebswelle 5 Abtriebswelle
b) Schnittbild 2 mechanische Ubersetzungsstufe 6 Bremse
3 Fottinger-Wandler 7 Fiillpumpe

Zweiphasige Wandler. Die Kombination eines Wandlers mit einer Kupplung gelingt auch
in einem einzigen Fliissigkeitskreislauf. Beim Trilok-Wandler (Bild 7.16) ist das Leitrad
iiber einen Freilauf am Gehiuse abgestiitzt. Solange bei kleinen Abtriebsdrehzahlen die
Wandlung groB3, also M, groBer ist als M, (Bild 7.10 a), steht das Leitrad still und nimmt
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das Differenzmoment auf. Ein entgegengesetztes Moment kann aber der Freilauf nicht
libertragen, er gibt das Leitrad frei, sobald M gleich M, geworden ist, und bei frei
umlaufendem Leitrad arbeitet der Wandler jetzt als Kupplung.

Mit seinen beiden Betriebsphasen ist der Trilok-Wandler fiir den Anfahrbereich eines
Fahrzeugs gut geeignet. Aus dem Stillstand heraus arbeitet der Wandler, der fiir ein kleines
Vopt ausgelegt ist, mit seinem grolen Anfahrmoment und beschleunigt das Fahrzeug. Ist
eine gewisse Geschwindigkeit erreicht, und beginnt der Wandlerwirkungsgrad abzufallen,
so wird auf die geschilderte Weise selbsttétig und stofifrei in die Kupplungsphase umge-
schaltet. Bei wachsendem Wirkungsgrad wird bis zu dem der vorliegenden Last ent-
sprechenden Schlupf weiter beschleunigt. Bild 7.16 zeigt die Kennlinie eines solchen
zweiphasigen Wandlers, der in dieser oder @hnlicher Form die Grundlage fiir zahlreiche
automatische Pkw-Getriebe bildet.

"H qk 10007
VAN
// | *
an o) —
1 : Bild 7.16
| Trilok-Wandler (Voith)
I a) Schema
N | b) Schnittbild
[ | n c) Kennlinien
} P Pumpenrad T Turbinenrad L Leitrad
HE 1 Antriebswelle
wandlerphase o _I__Kupplmgsphase 2 Abtricbswelle
c) v—= 3 Freilauf

Leistungsverzweigte Getriebe. Zum Antrieb von Omnibussen hat sich eine Konstruktion
bewihrt, bei der einem Fottinger-Wandler ein mechanisches Differentialgetriebe vor-
geschaltet ist, durch das die Motorleistung verzweigt und zum Teil direkt auf die Abtriebs-
welle zum anderen aber iiber den Wandler gegeben wird. Da nur dieser Teil mit den
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Ubertragungsverlusten des Wandlers belastet ist, wird der Wirkungsgrad insgesamt
verbessert. Bei hohen Fahrgeschwindigkeiten wird dann automatisch ein Teil des Verteil-
getriebes festgehalten, der Wandler ausgeschaltet und die gesamte Antriebsleistung rein
mechanisch, also nahezu verlustfrei auf das Fahrzeug iibertragen.

Bild 7.17 Differential-Wandler-Getriebe (Voith) P = 147 kW
a) Schema

b) Schnittbild t W
P Pumpenrad P
M

T Turbinenrad
L Leitrad

1 Antriebswelle
2 Abtriebswelle
3 Planeten

4 Freilauf

5 Verteilbremse

™

|/ |
Bild 7.18

Fahrdiagramm eines Busses mit Differential-Wandler- A

Getriebe n

v Fahrgeschwindigkeit F. 7 Zugkraft

P, Motorleistung n  Wirkungsgrad y

ny, Motordrehzahl

Beim Differential-Wandler-Getriebe in Bild 7.17 ist das Verteilgetriebe ein Planeten-
Differentialgetriebe in zwei Ebenen. Uber die Antriebswelle (1) treibt der Motor das
eingangsseitige Sonnenrad an. Da im Anfahrzustand die Abtriebswelle (2) noch stillsteht,
tibertrigt das Verteilgetriebe iiber die Planeten (3) und den Planetentriger die gesamte
Motorleistung auf das Pumpenrad (P). Dieses lduft mit hoher Geschwindigkeit, und
entsprechend grof ist die Leistungsaufnahme des Wandlers. Der Motor wird dadurch auf
eine kleine Drehzahl und somit in den Bereich geringen Kraftstoffverbrauchs und grof3en
Drehmoments ,,gedriickt”. Dieses Moment wird auf ein Mehrfaches gewandelt vom
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Turbinenrad iiber den Freilauf (4) auf die Abtriebswelle iibertragen und eine grof3e Be-
schleunigung des Fahrzeugs bewirkt.

Mit wachsender Fahrgeschwindigkeit, also ansteigender Drehzahl der Abtriebswelle nimmt
die Ubersetzung zum Pumpenrad und damit die Leistungsaufnahme des Wandlers ab. Der
Motor wird weniger belastet, und seine Drehzahl steigt an. Zugleich nimmt der vom
Verteilgetriebe direkt auf die Abtriebswelle iibertragene Leistungsanteil zu.

Hat der Motor seine Nenndrehzahl erreicht, wird der hydraulische Kraftweg durch Festzie-
hen der Verteilbremse (5) ausgeschaltet und der Wandler stillgesetzt, wobei sich die
Verbindung des Turbinenrades mit der Abtriebswelle durch den Freilauf (4) 16st. Bei
stillstehendem Planetentrager wird nun die gesamte Motorleistung mit hohem Wirkungs-
grad rein mechanisch auf die Abtriebswelle iibertragen.

Vom Anfahren bis zur Hochstgeschwindigkeit gibt es nur einen Schaltvorgang, der auto-
matisch ohne Stofl und ohne Zugkraftunterbrechung ausgelost wird. Den Verlauf von
Zugkraft F, und Wirkungsgrad n iiber der Fahrgeschwindigkeit v zeigt Bild 7.18.



8 Windrader und Propeller

8.1 Einleitung

In ihrer haufigsten Bauform sind Windréder ebenso wie Propeller einstufige Axialmaschi-
nen, die weder ein Gehiuse noch einen Leitapparat haben, und somit eine besonders
einfache Form der Stromungsmaschine darstellen. Sie bestehen allein aus dem Laufrad und
seiner Lagerung.

Die Schnellldufigkeit ist hoch mit o-Werten bis zu 8 in Einzelfdllen auch dariiber, womit
die Maschinen im Cordier-Diagramm (Bild 1.19) eine extreme Lage einnehmen.

8.2 Windrader

8.2.1 Vorbemerkung

Neben menschlicher und tierischer Muskelarbeit und Wasserkriften gehort der Wind zu
den iltesten Energiequellen der Menschheit. Seit der Industrialisierung haben aber preis-
werte fossile Brennstoffe die Windenergie immer mehr verdringt, wobei der entscheidende
Nachteil des Windes, seine ortlich und zeitlich stark schwankende Verfiigbarkeit eine
grofe Rolle gespielt hat. Auch die immer wieder gemachten Vorschlédge einer grofitech-
nischen Nutzung der Windenergie scheiterten bisher an diesen Schwierigkeiten. In unserer
Zeit wird die Begrenztheit fossiler Brennstoffvorkommen immer deutlicher, und die
Gefahr ist uniibersehbar geworden, die damit verbunden ist, den in Lagerstétten gebunde-
nen Kohlenstoff innerhalb eines einzigen Jahrhunderts frei zu setzen, zu dessen Bindung
die Natur einige Millionen Jahre bendtigt hat. So hat die Suche nach ,,alternativen* Ener-
gien die Windkraft erneut ins Gesprich gebracht.

In der Tat stellt diese Energieform ein sehr groles Potential dar. Es wird geschitzt, dass
etwa 1,5 bis 2,5 % der auf die Erde eingestrahlten Sonnenenergie stindig in Stromungs-
energie der Atmosphire umgewandelt werden. Allerdings kann nur ein verschwindend
kleiner Teil davon technisch genutzt werden. In Deutschland hat die aus dem Wind
gewonnene Energie bereits diejenige aus Wasserkraft iibertroffen. Optimistische Progno-
sen halten aber einen noch deutlich hoheren Energiegewinn fiir moglich, sodass etwa 20
bis 25 % des Bedarfs an elektrischer Energie aus dem Wind gedeckt werden konnen.

In der Gruppe der Stromungsmaschinen nehmen Windkraftanlagen aufler ihrer Lage
im Cordier-Diagramm auch sonst eine extreme Stellung ein. Das liegt zunichst an
der sehr geringen Energiedichte des Windes. Bei einer Windgeschwindigkeit von 7 m/s,
das ist in der Beaufort-Skala Windstirke 4 und entspricht etwa dem Mittelwert, den man
an einem giinstigen Aufstellungsort in Nabenhthe der Anlage erwarten kann, ist
c?/2 =24,5m?s? =0,0245kJ/kg. Eine Dampfturbine kann in einer einzelnen ihrer
vielen Stufen das 10000-fache Energiegefille verarbeiten, und eine Kaplan-Turbine
mit 2,5 m Gefille hat zwar ein ebenso geringes Energiegefille, nidmlich
gH=981m/s2:2,5m =24,5m?s2, aber dafiir hat ihr Fluid eine etwa 800-fache Dichte.
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Hinzu kommt, dass das Windangebot sehr groen Schwankungen unterliegt. Wihrend es
ohne weiteres gelingt, den Kreisprozess einer Dampfkraftanlage so zu fiihren, dass die
Enthalpiedifferenz in der Turbine konstant bleibt, kann das Gefille der hier als Beispiel
dienenden Kaplan-Turbine im jahreszeitlichen Wechsel um +0,5m variieren, was einer
Anderung um 20 % nach beiden Seiten entspricht. Diese bereits sehr groen Schwankun-
gen sind aber gering im Vergleich zu denjenigen der Windkraftanlage, zu denen es keine
Parallele bei irgendeiner anderen Stromungskraftmaschine gibt. Hier sind Anderungen von
volliger Windstille bis zu Orkanwindstirken von 26 m/s und mehr auch kurzfristig mog-
lich. Welche Konsequenzen das fiir die Energieerzeugung hat, soll Bild 8.1 erldutern. In
Kurve a ist fiir ein Beispiel die Leistung der Anlage iiber der Windgeschwindigkeit in der
Hohe der Maschinennabe aufgetragen. Hier ist eine Mindestwindgeschwindigkeit von
3 m/s notig, damit {iberhaupt eine Leistung abgegeben werden kann. Bei 13 m/s wird die
Nennleistung erreicht, und bei 25 m/s wird die Maschine aus Sicherheitsgriinden abge-
schaltet. Kurvenzug b gibt die Hiufigkeitsverteilung der Windgeschwindigkeiten am
Aufstellungsort wieder. Hier sind die Stunden je Jahr aufgetragen, die der Wind mit der
jeweiligen Geschwindigkeit weht. Die Fliache unter der Kurve entspricht
365-24 = 8760h/a. Multipliziert man die Ordinatenwerte beider Kurven, so entsteht die
Kurve c, die die mogliche Energiegewinnung in Mwh bei der jeweiligen Windstirke
angibt. Die Fldche unter der Kurve ist proportional zu der in einem Jahr bzw. in 8760
Stunden umgesetzten Arbeit. Im gezeichneten Beispiel sind das 2980 MWh/a, was einer
iber das Jahr gemittelten Leistung von 340 kW entspricht, also ungeféhr einem Drittel der
installierten Leistung von 1000 kW.

Am Jahresende 2004 waren in Deutschland 16.543 Windkraftanlagen mit einer installier-
ten Gesamtleistung von 16.628,75 MW in Betrieb. Nimmt man das eben behandelte
Beispiel zum MaB3stab, so bildet ungefihr ein Drittel der installierten Leistung den Lei-
stungsmittelwert. Damit entspricht die Gesamtheit der in unserem Land installierten
Windkraft bereits mehr als vier der bestehenden Kernkraftwerke. Die Windkraft kann
allerding die thermischen Kraftwerke nur entlasten, sie aber nicht ,.ersetzen®. Fiir jedes kW
Windleistung miissen wegen der erwidhnten Unzuverlidssigkeit des Windes etwa 0,9 kW
konventionelle Leistung bereitstehen. Das beeindruckende Wachstum der Windbranche
der letzten Jahrzehnte wird sich im gleichen Tempo kaum fortsetzen. Die geeigneten
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Standorte an Land werden allmédhlich knapp, und es regt sich zunehmend Widerstand
gegen die Beeintrichtigung der Landschaft und die Gerduschbeldstigung durch die Rotor-
blitter. Fiir die Zukunft sind im kiistennahen deutschen Seegebiet Windparks mit Einzel-
maschinen von etwa 6,4 MW geplant, ungefihr doppelt so grofl wie die groBten bisher
realisierten Maschinen. Allerdings sind solche ,,Offshoreanlagen‘ nicht unproblematisch.
Neben den hohen Kosten fiir den Bau und die Wartung auf See und den konstruktiven
Schwierigkeiten der Fundamentierung auf dem Meeresgrund bestehen gerade hier erhebli-
che okologische Bedenken. Deshalb nimmt das Planungs- und Genehmigungsverfahren
hier besonders viel Zeit in Anspruch. Immerhin gibt es inzwischen Versuchsanlagen der
geplanten Leistungsklasse allerdings bisher nur an Land.

8.2.2 Windradtheorie

Strahltheorie. Windrider sind Reaktionsturbinen, deren Reaktionsgrad wegen des Fehlens
einer Leitvorrichtung notwendig gleich eins sein muss.

Voraussetzungen. Im gleichen Malle wie die Geschwindigkeit durch den Einfluss des
Laufrades abnimmt, wéchst der Querschnitt der von ihm beeinflussten Strémung
(Bild 8.2). Gemal der Bernoulli-Gleichung steigt der Druck vor und hinter dem Rad an,
wihrend er im Laufrad selbst abfillt. Zur Vereinfachung sei angenommen, dass dieser mit
dem Energieentzug verbundene Druckabfall schlagartig eintritt und zwar fiir jede Stromli-
nie, die durch den Laufradkreis hindurch tritt, in gleicher Weise. Das Laufrad wird also
durch eine energieentziehende Kreisscheibe der Fldache A ersetzt. Zur weiteren Verein-
fachung sollen Reibungseinfliisse und der Drall in der Abstromung unberiicksichtigt
bleiben. Die Dichte der Luft kann wegen der geringen Geschwindigkeiten als konstant
angesehen werden.

1,2

T1id

Lo 3

Bild 8.2 =

Strahltheorie des Windrades mit
Druckverlauf (ausgezogen) und

APy

Geschwindigkeitsverlauf ' —————————
(gestrichelt) p A_p—%:
C

Leistung. Ist ¢, die hinreichend weit vor dem Laufrad zu messegde ungestorte Wind-
geschwindigkeit, so ist die im Wind enthaltene Leistung P, = mi¢;/2. Mit dem Massen-
strom m = gc, A folgt

P0=§Aco3. (8.1)
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Weil die Meridiangeschwindigkeit in der Radebene ¢, kleineristals ¢, und weil die Luft
hinter dem Laufrad mit der endlichen Geschwindigkeit ¢, abflieBt, sind der Massenstrom
und die theoretisch gewinnbare Leistung kleiner

m=gc A

2 2 8.2
py -l -52) 0t (2 &
th 2 2 2 0 37

Mittels des Impulssatzes lésst sich die von der Radscheibe aufzunehmende Axialkraft und
damit die theoretische Leistung auch folgendermalen ausdriicken

Pth=Faxcm=n‘t(co—c3)cm=gcm2A(co—c3). (8.3)
Hieraus ergibt sich durch Gleichsetzen mit Gl. (8.2) die Geschwindigkeit in der Radebene

C, = % (cp*tc3); c;=2c,-¢c, (8.4)
und durch Einsetzen in GI. (8.2) oder (8.3) und Ersetzen von ¢, mittels Gl. (8.4)

Po= 2 (eyre)(e-c}) = 20d(che, ).
Indem man durch P nach Gl. (8.1) dividiert, ldsst sich dimensionslos schreiben

T2 ey 5

In Bild 8.3 ist das Ergebnis dargestellt. Die Funktion hat bei ¢_/c, = 2/3 den maximalen
Wert Py . /P, = 16/27, wie durch Anwendung der Differentialrechnung nachzuweisen ist.
Demnach vermindert eine ideale Windturbine die Windgeschwindigkeit auf ein Drittel, in
der Laufradebene hat der Wind eine Geschwindigkeit von 2/3 seines ungestorten Wertes,
und die im Wind enthaltene Energie wird selbst im Idealfall nur zu 16/27, das sind 59,3 %
ausgenutzt. In der Realitdt sind die Verhéltnisse natiirlich ungiinstiger, weil Reibungs-
effekte und der unvermeidliche Drall in der Abstromung den ausnutzbaren Energieanteil
mindern.

Aerodynamische Betrachtung. Die Krifte an einem Fliigelelement werden wie schon in
Abschn. 2.5.2 untersucht.

—

Es ist w_=(w,+W,)/2der vektorielle Mittelwert, Aw_ = |w, - w, |die Differenz der
Umfangskomponenten und w,, = ¢, die Meridiankomponente der relativen Zu- und
Abstromgeschwindigkeit. Mitden Profilparametern ¢, und £ und den Gitterparametern s "
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0671
04T
0,2+
PinlPy
0 0 c.fz of.ﬂ. 0:6 u:_a 1.0 gﬂﬁe?l.gionslose Leistung als Funktion

der Meridiangeschwindigkeit

CqfCp ——=

und ¢ (Bild 8.4) gilt nach Gl. (2.17)
w2 S// sin(180 *- 4_ —s)

t” cose

w,Aw, —(A (8.6)

Der Gleitwinkel, der bei einem guten Profil ohnehin sehr klein ist, wird im Folgenden
gleich null gesetzt. AuBerdem ist nach Bild 8.4 sin(180 "~ ) =w_/w_, womit GI. (8.6)

o u[q Cm

)
x
=
]
Wm=0Cn

Bild 8.4

Abmessungen und Geschwin-
digkeiten am Axialgitter

Aw,

=
&

die Form(,s”/t"”=2Aw /w_annimmt. Nach der Hauptgleichung (1.49) und mit
c; =¢y/3 ist

1.2 2 4 2 4 o

Y=uw, -w,)=ulw =—(c,-¢;) =—¢cy; Aw =——. 8.7

W1y~ Wap) u2(0 3)90 S5, (8.7)
Damit folgt aus Gl. (8.6)
2
S// 800

2 - . 8.8

(At” Suw,_ ®5)

Hieraus wird deutlich, dass ein schnellldufiges Windrad, bei dem die Umfangsgeschwin—
digkeit und damit auch die relative Zustromgeschwindigkeit w_grof} ist, wenige schmale
Fliigel haben muss, also geringe Profiltiefe s bei groBer Gitterteilung 1", Umgekehrt hat
ein langsamldufiges Windrad viele Fliigel.
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An einem einzelnen Laufradfliigel muss wiederum nach GI. (8.8) die Profiltiefe mit
wachsendem Radius abnehmen. Zwar gleichen sich das Anwachsen der Teilung ¢” und
der Umfangsgeschwindigkeit u gegeneinander aus, es bleibt aber die Zunahme der Relativ-
geschwindigkeit w_.

Die bei Schnellldufern verwendeten langen schmalen Fliigel sind noch aus einem anderen
Grund giinstig. Am Rande eines jeden Fliigels endlicher Linge findet ein Druckausgleich
zwischen Druck- und Saugseite des Profils statt. Von den Fliigelrdndern 16sen sich deshalb
Wirbel ab, die einen zusitzlichen Widerstand induzieren. Dieser ist fiir einen Fliigel mit
elliptischer Auftriebsverteilung nach [6]

U 4
Wit o T
Hierin ist //Ag das Seitenverhiltnis bzw. die Streckung des Fliigels, / ist dessen Linge
und Ay seine Flache. Offenbar wird der induzierte Widerstand mit wachsender Streckung

immer kleiner.

8.2.3 Bauformen

Horizontale Achsenlage. Nach dem vorigen Abschnitt werden langsam- und schnellldufige
Windréder unterschieden (Bild 8.5). Da sie dem Wind nachgefiihrt werden miissen, sind
die Maschinen um eine senkrechte Achse drehbar. Kleine Anlagen werden mittels einer
leeseitigen Windfahne oder mit einem Seitenrad ausgerichtet, grolere haben Windmess-
gerite und einen elektrischen Hilfsantrieb fiir die Richtungsnachfiihrung. Sonderbaufor-
men sind ummantelte Windturbinen, durch die eine Konzentration des Windes im Laufrad-
bereich erreicht wird, und Maschinen mit zwei gegenlidufigen hintereinander angeordneten
Rotoren.

Vertikale Achsenlage. Da eine Nachfiihrung unnétig ist, wird die Konstruktion vereinfacht.
Es gibt vor allem den Savonius-Rotor, der auf dem Widerstandsprinzip beruht, und den
Darrieus-Rotor, der wie die Horizontalachsenmaschine eine aerodynamische Turbine ist.

Langsamliufige Horizontalachsenmaschinen. Die ,,amerikanische Farmwindturbine*
des 19. Jahrhunderts mit 12 bis 20 oder noch mehr Fliigeln hat eine vergleichsweise
niedrige Drehzahl und ein entsprechend hohes Drehmoment. Damit ist dieser Maschinen-
typ zum direkten Antrieb einer Wasserpumpe der Kolbenbauart besonders geeignet.

Bild 8.5

Bauformen von Windridern

a) langsamldufige Horizontal-
achsenmaschine

b) schnellldufige Horizontal-
achsenmaschine

¢) Savonius-Rotor

d) Darrieus-Rotor
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Schnellldufige Horizontalachsenmaschinen. Die modernen Windturbinen sind zum
Antrieb elektrischer Generatoren bestimmt. Fiir diesen Zweck sind hohe Drehzahlen
giinstig, weil dann die Massen und Abmessungen der Getriebe oder der Generatoren
kleiner werden. Nach Abschn. 8.2.2 sind dafiir Laufrader mit wenigen Fliigeln vorzuse-
hen. Die Profile miissen von hoher aerodynamischer Qualitédt sein, sodass aufwindige
Fertigungsverfahren notig werden.

Bei den Windriddern wird die Schnellldaufigkeit statt nach Gl. (1.67) oft durch den Quotien-
ten u/c, beschrieben, worin u die Umfangsgeschwindigkeit der Blattspitzen ist, also
u=7nnD. Indem man Y =4/9 co2 nach Gl. (8.7) und fiir den Volumenstrom
V= c,A=2/3¢c,m/4 D? mit dem im Anschluss an Gl. (8.5) gefundenen Wert der Meridi-
angeschwindigkeit in die Definitionsgleichung einsetzt, findet man die Umrechnungs-
beziehung

oo 2nynV _ 2-y27 mnD _ 0,892 "D (8.9)
(2 Y)3/4 \/g . 83/4 cO CO

Auf dem Markt haben sich inzwischen Maschinen mit drei Fliigeln weitgehend durch-
gesetzt, deren Schnellldufigkeit im Bereich von g =35 bis 8liegen. Die noch schnell-
laufigeren Maschinen der anfiinglichen Experimentierphase mit zwei oder sogar einem
einzigen Fliigel haben einen entscheidenden Nachteil. Das von den Laufradfliigeln ausge-
hende aerodynamische Gerdusch wichst mit der sechsten Potenz der Umfangsgeschwin-
digkeit. Ein Windrad mit einem einzigen Fliigel, dessen Umfangsgeschwindigkeit doppelt
so grof} ist wie diejenige eines Dreifliiglers, ist deshalb um ein Vielfaches lauter.

Die Leistungsgrenze der von der Industrie angebotenen Maschinen liegt zur Zeit bei 3 bis
4 MW. Wegen des bereits angesprochenen kleinen Energiegefilles und der geringen
Dichte der Luft erfordern derartige Leistungen sehr groe Abmessungen bis zu 100 m
Laufraddurchmesser, fiir die es bei anderen Stromungsmaschinen keine Parallele gibt.

Generatorantrieb. Es gibt zwei Grundkonzepte, die beide ihre Vorziige haben. Entweder
wird ein langsamlaufender Generator mit groer Polpaarzahl dhnlich wie bei den Wasser-
turbinen (s. Bild 2.16) direkt gekuppelt, oder man verwendet einen schnelllaufenden
Generator und ein Getriebe. Bei den kleineren Anlagen wihlt man einen Asynchrongene-
rator, dem die Drehzahl von der Netzfrequenz vorgegeben wird. Mit einem polumschaltba-
ren Generator sind immerhin zwei Drehzahlen und damit eine bessere Anpassung an die
Windverhiltnisse moglich. Die groen Maschinen laufen mit variabler Drehzahl, die je
nach der Windgeschwindigkeit optimal gewéhlt werden kann. Der vom Generator erzeugte
Strom muss dann auf Netzbedingungen umgeformt und transformiert werden.

Starre oder verstellbare Fliigel. Preiswerte kleine Maschinen haben starre, nicht verstell-
bare Fliigel. Bei groBen Windgeschwindigkeiten rei3t dann die Stromung auf der Profil-
saugseite ab und bildet Wirbel, die den Auftrieb mindern und den Widerstand erhthen. So
wird auf einfache Weise erreicht, dass die Leistung nicht iiber die Nennleistung hinaus
anwachsen kann. Die Verwindung der Fliigel muss aber so gestaltet sein, dass das Abrei-
Ben der Stromung nicht auf der ganzen Fliigelldnge gleichzeitig einsetzt. Bei anspruchsvol-
leren Maschinen sind die Fliigel dhnlich wie bei Kaplan-Wasserturbinen und auch mit
einem dhnlichen Hebelgetriebe in der Laufradnabe verstellbar. Die Anstellwinkel der
Profile werden dann so gesteuert, dass die Stromung stets anliegt.
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Ausfiihrungsbeispiel. Die in Bild 8.6 gezeigte Maschine ist fiir eine Nennleistung von
1050 kW bei der Nennwindgeschwindigkeit 13 m/s ausgelegt. Die Einschaltgeschwindig-
keitist 3 m/s und die Abschaltgeschwindigkeit 25 m/s. Fiir die Festigkeitsrechnung wurde
eine Uberlebensgeschwindigkeit von 55,8 m/s angenommen.

E_.BL *

- . Vs —

Bild 8.6 Windkraftanlage der MW-Klasse (Husumer Schiffswerft)
P=1050kW, n=0,382/0,2551/s,D=57m

1 Rotorblatt 5 Getriebe 9 Maschinentriger
2 Blattlager 6 Bremse 10 Drehkranzantrieb
3 Rotornabe 7 Kupplung 11 Rotorblatt-Ver-
4 Rotorlager 8 Generator stellzylinder

Der Rotor mit einem Durchmesser von 57 m hat drei verstellbare Fliigel aus Glasfaser-
kunststoff in Schalenbauweise. Der polumschaltbare Generator wird iiber ein Getriebe mit
einer Planeten- und einer Stirnradstufe angetrieben. Zur Dimpfung von Drehmoment-
spitzen ist eine Fliissigkeitskupplung (Abschn. 7.2) vorhanden. Mittels einer Scheiben-
bremse kann der Maschinensatz in den Stillstand gebracht und dort gehalten werden. Fiir
die Ausrichtung in den Wind sind zwei elektrische Antriebe, diagonal zueinander vor-
gesehen.

Savonius-Windriader. Den bereits erwihnten Vorteil der Maschinen mit vertikaler Achse,
von der Windrichtung unabhéngig zu sein, nutzen die Maschinen nach dem Savonius-
Prinzip. Hier besteht der Rotor aus zwei oder drei gewolbten Blechschaufeln, die zwischen
zwei Deckscheiben so eingebaut sind, dass noch ein Spalt frei bleibt (Bild 8.5 c).
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Die Wirkung beruht im wesentlichen auf dem unterschiedlichen Widerstand, den die
konkave bzw. konvexe Seite der Schaufeln dem Wind entgegensetzt, zu einem Teil aber
auch auf den aerodynamischen Auftriebskriften bei der Umstromung der Schaufeln.

Wegen ihrer einfachen Herstellbarkeit sind diese Maschinen fiir den Bau und Einsatz in
Entwicklungsldndern vorgeschlagen worden. Es gibt Bauanleitungen fiir ein solches
Windrad aus einer der Lénge nach halbierten Tonne, mit dem etwa eine Bewisserungs-
pumpe angetrieben werden kann.

I A

o

Bild 8.7 Darrieus-Windkraftanlage
(Dornier)

a) Gesamtaufbau

b) Funktionsweise

Darrieus-Windrader. Etwa seit 1925 ist ein vertikalachsiges Windrad bekannt
(Bild 8.5 d), bei dem Fliigelblitter mit symmetrischem Profil und konstanter Profiltiefe
verwendet werden. Statt die Fliigel so steif zu machen, dass sie auftretende Biegemomente
aufnehmen konnen, werden sie im Gegenteil als vollkommen biegeschlaff angesehen. Sie
nehmen dann unter dem Einfluss der Zentrifugalkraft und der aerodynamischen Krifte die
Form einer Kettenlinie an und sind allein durch Zugkréfte belastet. Gibt man den Fliigel-
bléttern von vornherein diese Form, so kann die Biegebeanspruchung vernachlissigt
werden.

Zur Erlduterung der Wirkungsweise wird in Bild 8.7 b ein Fliigelelement ldngs seines
Weges verfolgt. Es zeigt sich, dass in allen vier Quadranten die zur Relativgeschwindigkeit
senkrechte Auftriebskraft eine Komponente in der positiven Umfangsrichtung hat, sodass
ein im Sinne der Drehung wirkendes Moment zustande kommt. Ohne Beriicksichtigung der
Widerstandkraft betrégt es

M=rF,sin(180 "~ §).
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Im Stillstand und bei geringer Drehzahl entsteht jedoch kein Drehmoment, sodass der
Darrieus-Rotor nicht von selbst anlduft. Als Anfahrhilfen dienen der im Motorbetrieb
laufende Generator oder ein zusitzlicher Savonius-Rotor (Bild 8.7 a).

Beispiel 8.1. Fiir eine Windkraftanlage dhnlich Bild 8.6 ist gegeben:

Dichte der Luft o= 1,225kg/m?
Windgeschwindigkeit ¢, = 9,46m/s
Rotordurchmesser D=5Tm
Drehzahl n=0,3821/s
Rotorleistung P =561kW.

Gesucht sind Schnellldufigkeit, Durchmesserzahl und Wirkungsgrad.

Losung. Mit ¢ = 2/3 ¢, ist der Volumenstrom

D2¢, = %-572m2~9,46m/s =16093m?s.

Nach Gl (8.7) Y = %c(f 4.

: _ - 3
Gl (1.67) o= 2nynV _ 20,382 1/sy7-16093m°/s _ 6.45.

ey (2:39.8m%s)°7

. 22
Gl. (1.68) s=pVT 4|2 50 VT 4 2:39.8m%s” _ 1,189.
2 P2 2 160932m %52

Der kinetischen Energie des Windes entspricht nach Gl. (8.1) die Leistung

46°m?%/s? = 39,8m?/s2.

=]

P,=2Ip2;} - %-1,225kg/m3-572m2-9,463m3/s3 =1,323-106W

24
demnach ﬁ = M =0,424
p, 1323kW
Da aber nach Abschn. 8.2.2 selbst unter idealen Bedingungen nur 16/27 P, gewinnbar sind, also
_16

Py = 1323KW = T84IW,

wird als Wirkungsgrad definiert
_ P _561kW
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8.3 Propeller

8.3.1 Strahltheorie des Propellers

Der axiale Schub, der bei anderen Stromungsmaschinen eine listige Begleiterscheinung
darstellt, wird bei den Propellern zum Vortrieb von Flugzeugen und Schiffen ausgenutzt.

Eine einfache Strahltheorie lédsst sich unter Vernachlidssigung von Drall und Reibungsein-
fliissen wie fiir die Windridder herleiten. Ist ¢, die Zustromgeschwindigkeit und ¢, die
drallfrei gedachte Abstromgeschwindigkeit, die beide hinreichend weit vom Propeller
entfernt zu messen sind (Bild 8.8), so ist die Schubkraft nach dem Impulssatz

Fg=m(c;—¢c,) mit m=pAc,, (8.10)
wobei A die vom Propeller iiberstrichene Fléiche und ¢ die Meridiangeschwindigkeit in

der Propellerebene bedeuten.

Fiir die Stromung vor und hinter dem Propeller gilt die Bernoulli-Gleichung (1.3), also

P c2 p c2 2 2
_0+_0=_1+_1 und CE L L =24 2

e 2 o 2 e 2 o 2

Bild 8.8

Strahltheorie des Propellers

(ausgezogen) Druckverlauf

(gestrichelt) Geschwindig-
keitsverlauf 3

und mit p, =p, sowie ¢, =c, =c_

A
Fy=A@yp) = £ (e c3)

Durch Vergleich mit Gl. (8.10) folgt wie in Abschn. 8.2.2 ¢, =(¢,+¢;)/2.
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Die theoretische Vortriebsleistung ist das Produkt aus dem Schub und der Fluggeschwin-
digkeit, also

A 23
Py =Fgcy = %(0003 =G )
Durch Vergleich mit dem kinetischen Energiestrom E,. , der dem Fluidstrahl durch die

Beschleunigung von ¢, auf c¢; zugefiihrt wird, ldsst sich ein Vortriebswirkungsgrad
definieren. Es ist

E. =D2-c2) mit m=22(c)
2 2
. A
E, = QT (c;—c(f)(co+ ;)
_ Py _ 2¢, _ 2
ny=—2= = . &.11)
E. ©*6 1 +cylc,

Danach ist es giinstig, einen bestimmten Schub durch einen grolen Massenstrom bei nur
méBiger Geschwindigkeitssteigerung ¢, - ¢, zu erreichen (Abschn. 4.4.6). Der tatsdchliche
Wirkungsgrad eines Propellers ist kleiner als 7, weil Reibungsverluste hinzukommen,
und weil das abstromende Fluid einen nicht mehr ausnutzbaren Drall enthélt.

8.3.2 Schraubenpropeller

Krifte am Fliigelelement. In Abschn. 8.3.1 war es offen geblieben, auf welche Weise
dem Fluid in der Propellerebene die Energie zugefiihrt wird, die die Druckerhohung
p,~ p,bewirkt. Bei einem Schraubenpropeller geschieht das durch die Arbeit der Auf-
triebskréfte der profilierten Propellerblitter. Die relative Anstromgeschwindigkeit w_ nach
Bild 8.9 hat die Komponenten ¢, = (¢,+¢,)/2 und u =27 nr. Die aus dem Auftrieb und
dem Widerstand eines Fliigelelements der radialen Breite dr resultierende Kraft dF hat
eine axial gerichtete Komponente dFy, die iiber den Radius integriert den Schub ergibt,
und eine Umfangskomponente dF,, aus der sich das bendtigte Antriebsmoment errechnen
ldsst. Also mit dem Propellerradius R und der Fliigelzahl z”

dF df

Bild 8.9

Krifte am Fliigelelement .
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R R
FS=2” dFy und M=z" rdfF,.
J J

0

Flugzeugpropeller haben der hohen Schnellldufigkeit entsprechend nur 2 bis 4 schmale
Blitter aus Holz, faserverstirktem Kunststoff oder aus Leichtmetall. Eine moglichst leichte
Bauweise ist anzustreben, um die Fliehkrifte bei den hohen Umfangsgeschwindigkeiten
sicher zu beherrschen.

Im Allgemeinen bleibt die relative Anstromgeschwindigkeit w unterhalb der Schallgrenze,
doch sind auch Propeller, bei denen an den Blattspitzen die Schallgeschwindigkeit tiber-
schritten wird, schon ausgefiihrt worden.

Um giinstige Verhiéltnisse sowohl bei Start und Landung als auch beim Schnellflug zu
erreichen, werden Verstellpropeller bevorzugt, bei denen dhnlich wie bei den Laufrddern
der Kaplan-Turbinen das Verstellgetriebe in der Nabe untergebracht ist.

Schiffspropeller. In der Wasserstromung darf die Flichenbelastung eines einzelnen
Propellerblattes nicht zu grof sein, um Kavitation und das Eindringen von Luft von der
Oberfliche her zu vermeiden. Deshalb werden flache Profile mit kleinen Anstellwinkeln
verwendet. Um dennoch den gewiinschten Gesamtschub zu erreichen, ist die Blattbreite
groBer als bei den Luftschrauben. Es sind auch mehr Blitter, bis zu sechs, iiblich. Verstell-
propeller sind fiir Schiffe, die sehr verschiedenen Betriebsbedingungen unterliegen, wie
Schlepper, Fischereifahrzeuge oder Eisbrecher von Vorteil.

Fiir das Gesamtsystem aus Schiff und Propeller ist die iibliche Heckanordnung giinstig,
denn durch den Sog des Propellers wird die Grenzschicht stabilisiert, und ihre Ablosung
vom Achterschiff verzogert. Fiir eine genaue Propellerberechnung ergibt sich daraus aber
die Schwierigkeit, dass im Nachlauf des Schiffskorpers keine rotationsymmetrische
Zustromung mehr vorausgesetzt werden kann. Auch die vom Schiff aufgeworfenen Ober-
flichenwellen sind von Bedeutung. Das Zusammenwirken ist giinstig, wenn iiber dem
Propeller ein Wellenberg entsteht.

Im Normalfall sind Schiffspropeller so ausgelegt, dass die oben erwihnte Kavitation
vermieden wird. Bei sehr schnellen Fahrzeugen, etwa ab ¢, = 20m/s ist das aber nicht
mehr moglich. Die Zerstdrung des Werkstoffs kann jedoch auch in diesem Fall vermieden
werden. Dazu wird der Propeller so gestaltet, dass auf der Saugseite eine grofe, dauernd
bestehende Kavitationsblase entsteht, die von der Eintritts- bis zur Austrittskante des
Profils reicht.

Ein Schraubenpropeller kann von einer Diise, der sog. Kort-Diise ummantelt sein. Die aus
Bild 8.8 ersichtliche Strahlverengung wird dadurch verringert, sodass bei kleinen Ab-
messungen ein grofer Schub bei giinstigem Wirkungsgrad entsteht. Das kann auch so
erkldrt werden, dass durch die Druckverteilung an dem Ringfliigel, den die Kort-Diise
darstellt, diese selbst einen Schub erzeugt und denjenigen des Propellers verstérkt. Ein
besonderer Vorteil liegt auch darin, dass in engen Binnengewéssern die Uferbdschungen
und der Grund weniger als durch einen freien Propeller geschéadigt werden.
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8.3.3 Voith-Schneider-Propeller

Fiir Wasserfahrzeuge, die haufig und exakt mandvrieren miissen, hat sich ein Propellertyp
bewihrt, der in seiner Wirkungsweise mit einem Darrieus-Windrad (Bild 8.5 d) vergleich-
bar ist. An einem Rotor mit angenihert senkrechter Drehachse sind achsparallele Fliigel
angebracht, denen wihrend der Rotordrehung eine Schwingbewegung aufgezwungen wird.
Amplitude und Phasenlage der Fliigelschwingung lassen sich stufenlos verstellen, wodurch
der Schub des Propellers bei konstanter Drehzahl nach Betrag und Richtung verédndert
wird.

Bild 8.10 Voith-Schneider-Propeller

a) Schnittbild  b) Funktionsweise
1 Antriebswelle 2 Fliigelblatt 3 Verstellgetriebe

Nach Bild 8.10 b sind bei der Drehung um den Punkt O die Normalen der Schaufel-
skelettlinien immer auf den feststehenden Punkt M ausgerichtet. Dadurch werden die
Anstellwinkel der Profile so veridndert, dass die Auftriebskrifte stets eine senkrecht zu
OM gerichtete Komponente haben. Eine genauere Untersuchung zeigt, dass der resultie-

rende Schub des Propellers angenihert proportional zur Strecke OM und senkrecht zu ihr
gerichtet ist. Der Steuerpunkt M kann von der Briicke des Schiffes aus in der Nihe des
Punktes O beliebig verstellt werden. Auf diese Weise dient der Voith-Schneider-Propel-
ler gleichzeitig dem Antrieb und der aktiven Steuerung des Fahrzeugs.

Ein mit zwei solchen Propellern ausgestattetes Schiff erreicht eine nahezu ideale Ma-
novrierfahigkeit, so kann es auf der Stelle gedreht oder seitlich versetzt werden. Typische
Anwendungsfille sind Flussschiffe und Fahren, Bugsierschiffe und Schwimmkrine, aber
auch hochseetiichtige Schiffe fiir Spezialaufgaben wie etwa Forschungsschiffe zur Er-
kundung des Meeresbodens oder Kabelleger.
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Tabelle 9.1 Mittlere spezifische Wirmekapazitit [cp]f,
von Luft und aus der Verbrennung von Die-
selkraftstoff entstandenem stochiometri-
schen Verbrennungsgas in kJ/(kg K). Be-
rechnet nach Angaben in [1]
tC Luft Verbrennungsgas
0 1,005 1,058
100 1,007 1,070
200 1,013 1,083
300 1,020 1,097
400 1,029 1,112
500 1,039 1,126
600 1,049 1,141
700 1,061 1,156
800 1,072 1,168
900 1.081 1,183
1000 1,091 1,195
1100 1,101 1,209
1200 1,110 1,221
1300 1,117 1,231
1400 1,125 1,242
1500 1,133 1,252
Tabelle 9.2 Sattdampftafel (Drucktafel) nach [31]
p t v’ v”? h’ h” s’ s”
MPa °C m’/kg kJ/kg kJ/(kg K)
0,00061 0,01 0,001000 205,997 0,001 2501,91 0,0000 9,1555
0,002 17,50 0,001001 66,990 73,435 253291 0,2606 8,7227
0,003 24,08 0,001003 45,655 100,990  2544,88 0,3543 8,5766
0,004 28,96 0,001004 34,792 121,404 2553,71 0,4224 8,4735
0,005 32,88 0,001005 28,186 137,765 2560,77 0,4763 8,3939
0,0075 40,29 0,001008 19,234 168,760  2574,06 0,5763 8,2502
0,01 45,81 0,001010 14,671 191,812  2583,89 0,6492 8,1489
0,02 60,06 0,001017 7,648 251,400 2608,95 0,8320 7,9072
0,03 69,10 0,001022 5,229 289,229 2624,55 0,9439 71,7675
0,04 75,86 0,001026 3,993 317,566  2636,05 1.0259 7,6690
0,05 81,32 0,001030 3,240 340,476 2645,21 1,0910 7,5930
0,075 91,76 0,001037 2,217 384,365 2662,39 1,2130 7,4557
0,1 99,61 0,001043 1,694 417,436 2674,95 1,3026 7,3588
0,5 151,84 0,001093  0,3748 640,19 2748,11 1,8606 6,8206
1,0 179,89 0,001127  0,194349 762,68 2777,12 2,1384 6,5850
1,5 198,30 0,001154  0,131702 844,72 2791,01 2,3147 6,4431
2,0 212,38 0,001177  0,099581 908,62 2798,38 2,4470 6,3392
2,5 223,96 0,001197  0,079947 961,98 2802,04 2,5544 6,2560
3,0 233,86 0,001217  0,066664 1008,37 2803,26 2,6456 6,1858
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Tabelle 9.2  Fortsetzung
p t v \4 h’ h” s’ s”
MPa °C m/kg kJ/k kJ/(kg K)
3,5 242,56 0,001235  0,057058 1049,78 2802,74 2,7254 6,1245
4,0 250,36 0,001253  0,049777 1087,43 2800,90 2,7967 6,0697
4.5 257,44 0,001270  0,044059 1122,14 2798,00 2,8613 6,0198
5,0 263,94 0,001286  0,039446 1154,50 2794,23 2,9207 5,9737
6,0 275,59 0,001319  0,032449 1213,73 2784,56 3,0274 5,8901
7,0 285,83 0,001352  0,027380 1267,44 2772,57 3,1220 5,8146
8,0 295,01 0,001385  0,023528 1317,08 2758,61 3,2077 5,7448
9,0 303,35 0,001418  0,020493 1363,65 2742,88 3,2866 5,6790
10,0 311,00 0,001453  0,018034 1407,87 2725,47 3,3603 5,6159
11,0 318,08 0,001489  0,015994 1450,28 2706,39 3,4300 5,5545
12,0 324,68 0,001526  0,014269 1491,33 2685,58 3,4965 5,4941
13,0 330,86 0,001566  0,012785 1531,40 2662,89 3,5606 5,4339
14,0 336,67 0,001610  0,011489 1570,88 2638,09 3,6230 5,3730
15,0 342,16 0,001657  0,010340 1610,15 2610,86 3,6844 5,3108
16,0 347,36 0,001710  0,009308 1649,67 2580.90 3,7457 5,2463
17,0 352,29 0,001769  0,008370 1690,04 2547,44 3,8077 5,1785
18,0 357,00 0,001839  0,007499 1732,04 2509,59 3,8717 5,1056
19,0 361,48 0,001925  0,006673 1776,94 2465,52 3,9397 5,0247
20,0 365,76 0,002039  0,005859 1827,17 2411,53 4,0155 4,9301
21,0 369,83 0,002212  0,004989 1889,43 2337,72 4,1093 4,8065
22,064 373,95 0,003106 2087,55 4,4120
Tabelle 9.3  Zustandsgrofen von iiberhitztem Wasserdampf nach [31]
)4 t v h S t v h S
MPa °C m3/kg kKIkg |kg/(kgK)| °C m3/kg K/kg |kg/(kgK)
0,010 50 14,8674 2591,99 8,1741 150 | 19,5136 2783,02 8,6892
100 | 17,1967 2687,43 8,4488 | 200 | 21,8260 2879,59 8,9048
0,025 100 6,8634 2685,57 8,0219 | 200 8,7237 2878,91 8,4809
150 7,7958 2781,97 8,20643 | 250 9,6496 2976,96 8,6778
0,050 100 3,4188 2682.,40 7,6952 | 250 4,8207 2976,16 8,3568
150 3,8899 2780,20 7,9412 | 300 5,2841 3075,76 8,5386
200 4,3563 2877,77 8,1591 350 5,7470 3176,78 8,7076
0,075 100 2,2704 2679,14 7,5011 | 300 3,5206 3075,15 8,3507
150 2,5878 2778,41 7,7508 | 350 3,8296 3176,30 8,5199
200 2,9004 2876,63 7,9702 | 400 4,1383 3278,93 8,6783
250 3,2110 2975,35 8,1685 | 450 4,4467 3383,13 8,8276
0,1000 | 100 1,6960 2675,77 7,3610 | 350 2,8710 3175,82 8,3865
150 1,9367 2776,59 7,6147 | 400 3,1027 3278,54 8,5451
200 2,1725 2875,48 7,8356 | 450 3,3342 3382,81 8,6945
250 2,4062 2974,54 8,0346 | 500 3,5656 3488,71 8,8361
300 2,6389 3074,54 8,2171 | 550 3,7968 3596,28 8,9709
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Tabelle 9.3  Fortsetzung
p t v h S t v h S
MPa °’C m3/kg K/kg |kg/(kgK)| °C m3/kg Kkg |kg/(kgK)

0,5 200 | 0,4250 2855,90 | 7,0611 | 400 | 0,6173 3272,29 | 17,7954
250 | 0,4744 2961,13 | 7,2726 | 450 | 0,6642 3377,67 | 17,9464
300 | 0,5226 3064,60 | 7,4614 | 500 | 0,7109 3484.,41 8,0891
350 | 0,5701 3168,06 | 7,6345 | 550 [ 0,7576 3592,64 | 8,2247

1,0 200 | 0,2060 2828,27 | 6,6955 | 450 | 0,3304 3371,19 | 7,6198
250 | 0,2327 294322 | 6,9266 | 500 | 0,3541 3479,00 | 17,7640
300 | 0,2580 3051,70 | 7,1247 | 550 | 0,3777 3588,07 | 7,9007
350 | 0,2825 3158,16 | 7,3028 | 600 | 0,4011 3698,56 | 8,0309
400 | 0,3066 3264,39 | 7,4668 | 650 | 0,4245 3810,55 8,1557

1,5 200 | 0,1324 2796,02 | 6,4537 | 450 | 0,2192 3364,65 | 17,4259
250 | 0,1520 292396 | 6,7111 | 500 | 0,2352 3473,57 | 17,5716
300 | 0,1697 3038,27 | 6,9199 | 550 [ 0,2510 3583,49 | 17,7093
350 | 0,1866 3148,03 | 7,1035 | 600 | 0,2668 3694,64 | 17,8404
400 | 0,2030 3256,37 | 7,2708 | 650 | 0,2825 3807,17 | 7,9657

2,0 250 | 0,1115 2903,23 | 6,5474 | 500 | 0,1757 3468,09 | 7,4335
300 | 0,1255 3024,25 | 6,7685 | 550 | 0,1877 3578,88 | 7,5723
350 | 0,1386 3137,64 | 6,9582 | 600 [ 0,1996 3690,71 7,7042
400 | 0,1512 3248,23 | 7,1290 | 650 | 0,2115 3803,79 | 17,8301
450 | 0,1635 3358,05 | 17,2863

25 250 | 0,0870 2880,86 | 6,4106 | 500 | 0,1400 3462,59 | 17,3251
300 | 0,0989 3009,63 | 6,6460 | 550 | 0,1497 3574,24 | 17,4651
350 | 0,1098 3126,99 | 6,8424 | 600 | 0,1593 3686,76 | 7,5978
400 | 0,1201 3239,96 | 7,0168 | 650 [ 0,1689 3800,39 | 7,7243
450 | 0,1301 3351,39 | 17,1765

3,0 250 | 0,0706 2856,55 | 6,2893 | 500 | 0,1162 3457,04 | 17,2356
300 | 0,0812 299435 | 6,5412 | 550 | 0,1244 3569,59 | 17,3767
350 | 0,0906 3116,06 | 6,7449 | 600 | 0,1324 3682,81 7,5102
400 | 0,0994 3231,57 | 6,9233 | 650 | 0,1405 3796,99 | 7,6373
450 | 0,1079 3344,66 | 17,0853

4,0 300 | 0,0589 2961,65 | 6,3638 | 500 | 0,0864 3445,84 | 17,0919
350 | 0,0665 3093,32 | 6,5843 | 550 | 0,0927 3560,22 | 7,2353
400 | 0,0734 3214,37 | 6,7712 | 600 [ 0,0989 3674,85 | 17,3704
450 | 0,0800 3330,99 | 6,9383 | 650 [ 0,1049 3790,15 | 17,4989

6,0 350 | 0,0423 3043,86 | 6,3356 | 550 [ 0,0610 3541,19 | 17,0306
400 | 0,0474 3178,18 | 6,5431 | 600 | 0,0653 3658,76 | 17,1692
450 | 0,0522 3302,76 | 6,7216 | 650 [ 0,0694 3776,36 | 17,3002
500 | 0,0567 3422,95 | 6,8824
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)4 t v h S t v h S
MPa °’C m3/kg Kkg |kg/(kgK)| °C m3/kg K/kg |kg/(kgK)
8,0 400 0,0343 3139,31 6,3657 | 550 0,0452 3521,77 6,8798

450 0,0382 3273,23 6,5577 | 600 0,0485 3642,42 7,0221
500 0,0418 3399,37 6,7264 | 650 0,0517 3762,42 7,1557
10,0 400 0,0264 3097,38 6,2139 | 550 0,0357 3501,94 6,7584
450 0,0298 3242,28 6,4217 | 600 0,0384 3625,84 6,9045
500 0,0328 3375,06 6,5993 | 650 0,0410 3748,32 7,0409
15,0 400 0,0157 2975,55 5,8817 | 550 0,0229 3450,47 6,5230
450 0,0185 3157,84 6,1433 | 600 0,0249 3583,31 6,6797
500 0,0208 3310,79 6,3479 | 650 0,0268 3712,41 6,8235
20,0 500 0,0148 3241,19 6,1445 | 600 0,0182 3539,23 6,5077
550 0,0166 3396,24 6,3390 | 650 0,0197 3675,59 6,6596

Tabelle 9.4 Kinematische Zihigkeit von Luft, Wasser und
Wasserdampf bei p = 0,1014 MPa nach [1], [31]

Luft Wasser Wasserdampf
t 106y 106y 10y
°C m?/s m%s m?/s
0 13,3 1,79
20 15,1 1,00
40 17,0 0,66
60 18,9 0,47
80 20,9 0,36
100 23,0 0,29 20,53
120 25,2 23,04
140 27,5 25,71
160 29,8 28,54
180 32,2 31,53
200 34,7 34,68
240 39,8 41,47
280 452 48,90
320 50,8 56,95
360 56,7 65,61
400 62,9 74,87
450 70,9 87,27
500 79,2 100,56
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Tabelle 9.5 Kinematische Zihigkeit von Wasser und Wasserdampf in 10°m?/s, berechnet nach
[31]. Bei unterkritischem Druck links vom Doppelstrich Fliissigkeit, rechts iiber-
hitzter Dampf.

p 50 100 150 200 250 300 400 500 600
MPa °C °C °C °C °C °C °C °C °C
0,01 157,9 212,3 2717,6 353,7 440,2 536,9 759,6 1019 1314
0,05 0,554 42,09 55,27 70,54 87,88 107,3 151,8 203,8 262,8

0,1 0,554 20,81 27,47 35,14 43,84 53,54 75,86 101,9 131,4
0,2 0,554 0,294 13,57 17,45 21,82 26,69 37,88 50,91 65,67
0,5 0,553 0,294 0,199 6,822 8,607 10,58 15,09 20,32 26,24

1 0,553 0,294 0,199 3,274 4,120 5,207 7,488 10,12 13,10

2 0,553 0,294 0,199 0,155 1,991 2,519 3,690 5,025 6,524

5 0,553 0,295 0,200 0,156 0,133 0,898 1,410 1,967 2,582

10 0,553 0,295 0,200 0,157 0,134 0,121 0,647 0,949 1,270

15 0,553 0,296 0,201 0,157 0,135 0,122 0,391 0,610 0,834

20 0,553 0,297 0,202 0,158 0,135 0,123 0,259 0,442 0,617

25 0,552 0,297 0,203 0,159 0,136 0,123 0,175 0,341 0,488

30 0,552 0,298 0,203 0,160 0,137 0,124 0,123 0,276 0,403

40 0,552 0,230 0,205 0,161 0,138 0,126 0,117 0,198 0,298

50 0,552 0,301 0,206 0,162 0,139 0,127 0,118 0,158 0,239

75 0,553 0,305 0,210 0,166 0,143 0,130 0,120 0,129 0,170

100 0,555 0,308 0,214 0,169 0,145 0,133 0,122 0,125 0,146
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Tabelle 9.6 Dimensionslose Kennzahlen

Name Gleichung Beziehungen zwischen den Kennzahlen
Druckzahl S— 4 y= .
ruckza T, =
n2n2D? oy
_nnD e 1
Laufzahl = —
V2Y Vo
4V _ 1
Durchflusszahl = p=—a
n2nD? o6
4V -9
Schluckzahl =— K=—
nD?/2Y Vo
4. _ 8P
Leistungszahl - P
non’D
. P A
Wirkungsgrad = = _ 385
Kraftmaschine 7 ,_OVY n Py n=0"64
Wirkungsgrad _ QVY n= 4’4 7= 1
Arbeitsmaschine n P A ag36°A
5-D ﬁ NG 4 1/4
Durchmesserzahl = 2 e = RY)
% 9
. 2
Schnellldufigkeit o=2mmV o=
(2 Y)3/4 ‘[;
Y Bei hydraulischen Strdmungsmaschinen wird eingesetzt: Y=g H, bei thermischen ¥ =Ahs.
V' Bei thermischen Stromungsmaschinen wird der Volumenstrom am Laufradarstritt V2 genommen.
D Bezugsdurchmesser ist der grofite Laufraddurchmesser. Bei axialen Dampf- und Gasturbinen und bei

Axialverdichtern wird jedoch der mittlere Beschaufelungsdurchmesser eingesetzt.
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Tabelle 9.7  Graphische Symbole fiir Warmeschaltpldane nach DIN 2482
Rohrleitungen oo
Stoffstrome
Absperrarmaturen Dampf Wasser o) Luft
brennbares Gas Rauchgas fester Brennstoff ~ Absperrarmatur
Wirmeaustauscher 4 1 " 1
f | J 1
Oberflichenwirmeaustauscher, Wasserdampf- Wirmeaustauscher
durch den gezackten Linienzug kondensator durch Mischen der
flieBt der wirmeaufnehm. Stoff Stoffe
Wasserdampferzeuger
Kernreaktoren
Apparate ®
Behiilter ®
Dampfkessel Dampfkessel mit Kernreaktor Brennkammer
ohne Uberhitzer Uberhitzer allgemein
Wirmeverbrau- Wirmeverbrau-  offener Behdlter, Behdlter mit
cher allgemein  chermit Heizfliche Becken gewdlbten Boden
Maschinen [ !
Antriebsmaschi- Dampfturbine Dampfturbine Fliissigkeitsturbine
ne mit Expansion mit ungeregelter
des Arbeitsstoffes Anzapfung
Elektromotor Stromerzeuger Kreiselpumpe Ventilator,
umlaufend Verdichter
Ubertragungs- -
einrichtungen € ) ®
Wasserriickkiihl- =
anlagen
Getriebe Kupplung Hydraulische Kiihlturm
Kupplung allgemein

Turbokupplung
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