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Neuere Untersuchungen an Halbaxial-

und Axialpumpen

Beitrag zur «C.-Pfleiderer-Gedichtnis-Tagung»

in Braunschweig
Von Karl Riitschi, Brugg

Zahlreiche Experimentalwerte iiber den Einfluss der Schaufelzahlen und Schaufelwinkel bei
Halbaxial- und Axialpumpen erweitern die Kenntnisse zur Vorausberechnung dieser Pum-
pen. Die Versuchsresultate werden mit der theoretischen Nidherungsformel von Pfleiderer
zur Bestimmung der Minderleistung der Pumpen infolge endlicher Schaufelzahl verglichen

und ergeben eine gute Ubereinstimmung.

Neben dem Einfluss von Eintrittsleitrippen und unterschiedlicher Dichtspiele an der Lauf-
radaussenkante finden sich wichtige Kennwerte fiir das Saugverhalten (Kavitation) und die

Wirkungsgradaufwertung.

Wihrend fiir Kreiselpumpen mit radia-
len Laufrddern umfangreiches For-
schungsmaterial vorliegt, ist dies fiir
Halbaxial- und Axialpumpen weniger
der Fall. Neuere Untersuchungen von
Schmiedl [1] an einer Halbaxialpumpe
(Bild 1) mit 15 verschiedenen Laufrad-
ausfiihrungen ergaben wertvolle Unter-
lagen tiber den Einfluss der Schaufel-
zahl und Schaufelwinkel auf die Min-
derleistungszahl von Pfleiderer [2], de-
ren Kenntnis zur Vorausberechnung
einer Pumpe unerlésslich ist. Fiir die
Versuche mit den verschiedenen Lauf-
ridern wurde stets das gleiche Gehduse
verwendet, und die Messungen wurden
jeweils mit den Drehzahlen 750, 1000,
1200 und 1400 U/min durchgefiihrt.
Aus Tabelle 1 ist ersichtlich, dass die
Wirkungsgradbestpunkte 1 ., bei den
verschiedenen Drehzahlen kaum merk-
lich voneinander abweichen, so dass flr
die weiteren Ausfiithrungen lediglich
die Drehzahl 1200 U/min verwendet
wird.

In Tabelle 2 sind fiir diese Drehzahl als
Ubersicht die Férderdaten ¥, H und m
sémtlicher Radformen zusammenge-
fasst.Bild 2 zeigt als Beispiel das Kenn-
feld der Laufradgruppe mit Schaufel-
winkel B,, =30°. Die Wirkungsgrad-

Bestpunkte sind durch eine punktierte
Ortslinie a hervorgehoben, wobei ¥V, max.
sich nur wenig dndert, also weitgehend
unabhéngig von der Schaufelzahl ist.
Wihrend bei der Schaufelzahl z = 3 bis
6 die Wirkungsgradwerte eng beieinan-
der liegen, ist der starke Abfall bei der
Schaufelzahl z = 2, der gleichermassen
auch bei den Schaufelwinkeln B,,, = 20°
und 40° auftritt, besonders auffallig
(siehe Tabelle 2).

Auch wenn man diese Schaufelzahl
z =2 weglésst, ergeben die untersuch-
ten Rider einen weiten Verwendungs-
bereich, der sich durch die spezifische
Drehzahl

HeVV

nq= H3/4

mit n = Drehzahl/min
H = Forderhohe [m]

V = Liefermenge [m3/s]

ausdriicken ldsst und nach Bild 3 von n,
75 bis n, 110 reicht. Dies ist besonders
beachtlich, indem dieser weite Bereich
mit Halbaxialréddern gleicher Meridian-
schnitte und gleicher Spirale lediglich
durch Anderung der Schaufelzahl und
Schaufelwinkel bei fast gleichbleiben-
dem Wirkungsgrad erreicht wird.

§ 300

RSy

o

Bild 1. Schnittbild der Versuchspumpe mit halb-
axialem Laufrad.

Tabelle 1.  Gesamtwirkungsgrade 1 .«
n [U/min] 750 1000 | 1200 1400
z =6 |0,8410 | 0,8535 | 0,8530 | 0,8405
5 10,8570 | 0,8590 | 0,8635 | 0,8500
By =20° 4 | 0,8695 | 0,8735 | 0,8605 | 0,8500
3 |0,8420 | 0,8455 | 0,8345 | 0,8335
2 10,7560 | 0,7600 | 0,7520 | 0,7370
6 | 0,8590 | 0,8600 | 0,8610 | 0,8525
5 10,8430 | 0,8435 | 0,8440 | 0,8440
B, =30° 4 | 0,8355 | 0,8400 | 0,8415 | 0,8440
3 |0,8260 | 0,8280 | 0,8280 | 0,8170
2 [0,7330 | 0,7515 | 0,7160 | 0,6365
6 | 0,8230 | 0,8245 | 0,8245 | 0,8260
5 10,8360 | 0,8405 | 0,8405 | 0,8345
B,, =40° 4 | 0,8365 | 0,8370 | 0,8385 | 0,8370
3 10,8210 | 0,8240 | 0,8270 | 0,8030
2 | 0,7300 | 0,7420 | 0,7085 -

B, = Austrittswinkel beim mittleren Stromfaden

Vergleich mit der Berechnung

Den Wirkungsgrad-Bestpunkt der Lauf-
rader mit den Austrittswinkeln B,

Bild2. Kennfeld der Laufradgruppe By 30°, n = 1200 U/min mit verschiede-

nen Laufschaufelzahlen

Tabelle 2. Forderdaten bein = 1200 U/min 22 \
. Hi———
£ v, Henia Wi N z S Y
Radform Schaufel [m/s) [m] (KwW] -] 0918
zahl ’ s e=_
el \ ¢ \> jk: \
6 0.1970 12,54 28,410 0.8530 E SN
5 0,2040 11,94 27,674 0,8635 Lk \ - P <
Bam = 20° 4 0,2110 10,80 25,977 0,8605 > 2 _< N~ N B
3 0,2145 8,86 22,337 0,8345 el S o
2 0,2060 6,70 18,011 07520 ‘ % T~
0510 — \ P
6 0.2470 14,00 39,534 0.8610 2 /;/ \ / NN
5 02410 13.08 36.640 0.8440 ol // | . N
By = 30° 4 0,2400 11,89 33,256 0.8410 > i \ \\l N
3 0,2430 10,20 29,37 0,8280 B4 & Z ‘
2 0,2380 7.53 24,554 0.7160 /f/ | |
Q2 4 o
6 0,240 15,70 45.567 0.8245 4 ‘
5 02510 14,80 43,360 0,8405 o 2 A
By = 40° 4 0.2570 13.20 39,691 0,8385 ‘ ‘ ‘
3 0.2600 11,48 35414 0.8270 070 =
2 0,2450 8,77 29,744 0,7085 0 0,05 010 015 0,20 025 030 v s
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Bild 3. Spezifischer Drehzahl-Bereich n, der unter-
suchten Laufrdder. Schaufelzahl z = 2-6

= 20° 30° sowie 40° erwartete man
iiberall mit gleichem Férderstrom, d.h.
gleichem c¢,,, geméss dem Auslegungs-
diagramm a in Bild 4.

Die Versuchsergebnisse stimmen wohl
fiir das Laufrad B,, = 30° mit der Be-
rechnung iiberein, ergaben aber fiir B,,,
= 20° und 40° geringere bzw. hdhere
Werte. Hingegen wiesen alle drei Rad-
formen im Bereich des besten Wir-
kungsgrades einen einheitlichen Stro-
mungswinkel o,, auf, entsprechend
dem fiir die Auslegung benutzten Wert
Oy, = 16,5°. Dies deutet darauf hin,
dass die Lage der Bestpunkte durch das
fiir die Rader mit B,,, = 30° berechnete
Spiralgehduse beeinflusst, d.h. in eine
bestimmte Stromungsrichtung gezwun-
gen wird, Diagramm b.

——sz’

Bop= 4w 30 20°

Y2m

; Yem =

Bild4. Schaufel-Austritisdiagramme.

a) Annahme c,,, = konstant fiir B; 20°, 30°, 40°

b) Versuchsergebnisse o, konst., beeinflusst durch
einheitliches Spiralgehduse.
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Bild5. Minderleistungswert 1 + p am Schaufel-
austritt
Bild6. Vergleich der Minderleistungszahlen p

nach C. Pfleiderer in Abhdngigkeit der Schaufel-
zahl. Versuchswerte
————— Rechnung mitk = 0,1

18 T

=== Rechnung k= 1,0

1.6
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Die Minderleistung des
halbaxialen Rades

Wiéhrend der Schaufelwinkel B, durch
die Schaufelkonstruktion des Laufrades
festgelegt wird, stellt sich im Betrieb
hinter dem Schaufelgitter infolge der
endlichen Schaufelzahl ein Stromungs-
winkel B, ein, der kleiner als B, ist. Die
Stromungsrichtungsdnderung bewirkt
einen Leistungsabfall, eine Erschei-
nung, die mit dem Namen Minderlei-
stung bezeichnet wird (Bild 5).

Die rechnerische Erfassung dieser Min-
derleistung ist eine der Hauptaufgaben
in der Theorie der Kreiselradmaschinen.
Die in der Praxis verwendeten Berech-
nungsverfahren basieren auf Versuchs-
ergebnissen an Pumpen und sind an Ty-
pen gebunden, von denen sie abgeleitet
wurden. Fiir radiale Laufriader liegen
gute Unterlagen vor, die eine exakte
Vorausberechnung ermdoglichen, sofern
nicht ganz ungewdhnliche und unge-
brauchliche Radformen gewihlt wer-
den [3].

Weniger zahlreich sind Berechnungs-
unterlagen fir Halbaxial und Axial-
pumpen, so dass fiir die ersten die Dis-
sertation von Schmiedl [1], insbesonde-
re was die Minderleistungsbeiwerte
1+ p anbetrifft, eine Liicke ausfiillt.

Pfleiderer (2, S. 131] definierte die Min-
derleistungszahl

- Hllm—Hll ¢y

—y I TN = LTI = l —
E HI/I C3y
5 w[ < \/-2—’,”2

Z- Sm
wobei

= 1t )
W ( 60 [}
Mittl. Austrittsradius
Fom = 0,159 m
Moment der mittl. Flutlinie
S, = 0,0119 m?

m

Berechnet man die Minderleistungs-
zahl p fiir die verschiedenen Schaufel-
zahlen z, so ergibt sich mit k (ang.)
= 1,0 ein Verlauf der p-Werte, die in
Bild 6 punktiert dargestellt und mit den
tatsdchlichen Versuchswerten vergli-
chen sind. Diese Werte ermoglichen
eine Riickberechnung des Beiwertes y”,
woraus sich nach Bild 7 fiir Halbaxial-
pumpen ein k-Wert = ~ 1,10 ergibt, der
damit etwas hoher liegt, als bisher in
Literaturangaben angenommen wurde.

Kavitationsverhalten

Zur Klarung des Verhaltens der halb-
axialen Pumpen bei beginnender Kavi-
tation wurden mit den 15 verschiede-
nen Laufradern Saugversuche im offe-
nen Kreislauf durchgefithrt. Der Gas-
gehalt des Wassers wurde nicht gemes-
sen, dagegen wurde durch einen zwei-
stiindigen Betrieb vor den Versuchs-
messungen geniigend Zeit zum Entwei-
chen von Luft und Gasen eingerdumt.
Fiir den Beginn der Kavitation wurde
der Grenzpunkt bei einem Foérderho-
henabfall von 5 Prozent festgelegt, wo-
gegen heute ein solcher von 3 Prozent
iiblich ist [4].

Zur Beurteilung der Giite des Saugver-
haltens wurde von Pfleiderer die Saug-
zahl S

S= (ﬁ)) . A—I/s;z eingefthrt,
h

die von Petermann[5] zur SaugzahlSq

Ay

V =[m3/s]
n* =[U/s]
Ay =g- A,
umgewandelt wurde, wobei A, dem aus
der Saughohe erhaltenen Wert NPSH
entspricht (Bild 8).

Die Schaufelzahlen z = 5 und 6 ergeben
fir alle Rader anndhernd die gleichen
Werte; bei kleinen Schaufelzahlen wei-
chen diese jedoch merklich ab und sind
ungiinstiger. Auffillig ist die ausseror-
dentlich gute Saugfiahigkeit des 20°-Ra-
des mit Sq = 0,95 bei z = 4. Die gemes-
senen Saugkennzahlen sind erheblich
hoher als jene, die in der Literatur fiir
Kreiselpumpen mit guter Saugfahigkeit
angegeben werden. So entspricht z.B.
der Hochstwert Sqg = 0,95 der Pfleide-
rer-Saugzahl S = 9,9 gegeniiber einem
guten Mittelwert S = 4.

Sq =

mit

Ausser den Einwirkungen auf Wir-
kungsgrad, Minderleistungszahl und
Kavitationsverhalten wurden vorgin-
gig der Hauptversuche der Einfluss ver-
schiedener Eintrittsleitbleche sowie die
Spaltverluste an seitlich offenen Lauf-
rddern besonders sorgfiltig gepriift.
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Einfluss von Vorleitblechen auf i
die Kennlinien S
20 ‘ ‘ 0 /ﬂ\
Bei diesen Versuchen mit verschiede- | ,,| ero/qeh der ¥overtasre =il /
nen Laufréderr} zeigte sich, dass im w NN 58
Normallastbereich ¢/@; ,, = 1dieZu- |, <5 /\20°
stromung .ausgeghchen ist, wogegen 4 07
sich im Teillastbereich wesentliche Un- e N {
terschiede bei Anordnung mit oder | ‘ e W
. : : 06 ; Sl sV iy
ohne Leitbleche am Saugeinlauf erga- . VL1001 Bly | mach Prcderer A
ben. Interessant ist, dass schon eine hal- - g
be Leitrippe fast die gleichen Resultate ‘ o L/
ergibt wie ein Rippenkreuz (Bild 9). 0 ; . % R RS
g PP ( ) 0 o B, a‘ ‘ \ N
2 3/ 4 9 Z 6

Spaltverluste des offenen
Laufrades

Neben den {iblichen Messungen der
mechanischen Verluste sowie der Rad-
reibungsverluste wurden die Spaltver-
luste auf zwei Wirkungsebenen unter-
sucht, und zwar auf radiales Spiel und
zusitzlich auf den Einfluss axialer Ver-
schiebungen, wie sie durch Montageun-
genauigkeiten oder Temperaturédnde-
rungen z. B. bei langen Bohrlochpump-
wellen vorkommen,

Pfleiderer hat fiir die Bestimmung des
Spaltverlustes das Verhéltnis der Spalt-
flache F,, zur Durchgangsflidche A des
Forderstromes zugrunde gelegt und
setzt flir die verhiltnismédssigen Verlu-
ste:

Férderstrom AV/V = a- F,/A
Forderhdhe AH/H= B - F,/A
Wirkungsgrad An/m = v - F,/A

Fiir diese Spaltverlustbeiwerte liegen
bei radialen und axialen Laufrddern
zahlreiche Versuche vor, wogegen sie
bei halbaxialen Rédern fehlen.

Bild 10 zeigt das Abfallen der Werte fiir
Forderstrom, Foérderhohe und Wir-
kungsgrad bei einem halbaxialen Rad
By, = 30° z = 3, woraus sich je nach
Spaltspiel x/b, = F,,/A die Verlustbei-
werte o, B und vy fiir dieses Rad errech-
nen lassen. In Tabelle 3 finden sich Mit-
telwerte fiir radiale und axiale Réder
nach Pfleiderer [2], die durch die von
Schmiedl gefundenen Versuchswerte
fiir halbaxiale Réder erginzt werden.
Sie bilden eine wichtige Grundlage fiir
die Berechnung der Seitenspaltverluste
offener Halbaxialrdder, wobei der For-
derhdhenverlust einen unerwartet ho-
hen Wert B = 3,9 — 4,6 erreicht.

Durch axiale Verschiebung des
Laufrades auftretende
Verlustwerte

Die halbaxialen Laufrdder haben mei-
stens eine Schaufelbegrenzung &dhnli-

Bild7. Beiwert y' = k (i n é?)%) mitk=11 géiflbi.’nf\z}z\ugkenn:uhlen der halbaxialen Laufrd-
A: Bereich von Kreiselpumpen normal guter Saugfd-
B = Bereich der Messpunkte fiirz = 2-6 higkeit.
on ~l 1
vy
0107 10 iR
o
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il F&%\ d
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Bild 9. Einfluss der Vorleitbleche O mit Rippenkreuz & 1/2 Leitrippen </ ohne Leitblech
¢ Lieferzahl w Druckzahl v Leistungszahl
Bild 10.  Forderverluste in Abhdngigkeit von x/b,
(0‘ 90
H v H(x=0)
m mlsf~_" [
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10 0246 >~ n(x=o)
e D&\‘L: e
~
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18+ 09 : radial axial halbaxial
H 77 Bom = 30° nach Pfleiderer Pfleiderer Schmiedl
m 77 z =6 ~

& o 0.5 0,6 -1 0,5-1
17+ o n=1200 U/min
N _— | ,'; o~ B 0.9 25 23,00 | '39=45%
df; ; v 0,9 2,15-3,0 1,9-2,2
iy R
16 o a=AV/jl,_ =AH/il,_Y=AT]/iﬂ
\ v | 4 H | 4 n |4
08 Tabelle 3. Spaltverlustbeiwerte radialer, axialer
0 abelle 3. Spaltverlustbeiwerte radialer, axialer
/ \ ; C und halbaxialer Laufrdder
5T
\ Lo
NN N
14+ Q 7 x\x Gehause ﬁ
1 NN
H 3
Laufrad
ol o NN\N d
Jeichen XO/XOG \ Bild 11.  Anderung der Spaltweite bei axialer Ver-
schiebung des Laufrades. xo = Konstruktionsspalt-
o 100 breite, xq, = axiale Spaltbreite, x, = axiale Spalt-
72N A 1855 \ breite verschoben
M o 2,370 A S
< 2,860 f%
il o | 3,393 — }//1\ ey
2 ‘ 1
06 2 \ {
]0_._ NN J"i\ ﬁ—hgx\
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Bild 12.  Einfluss der axialen Verschiebung des Laufrades auf die Kennlinien der Pumpe. Bild 13.  Schnittbild durch die Modellpumpe
Konstruktionsspalt xo = 0,4 mm, xo, = 0,425 ,=D,

cher geometrischer Form wie die unter-
suchten Rader (Bild 11).

Die Spaltbreite x; ist von der Eintritts-
kante bis zur Austrittskante gleich
gross. Ergeben sich kleine Ungenauig-
keiten bei der Bearbeitung von Laufrad
und Gehiduse oder eine geringe axiale
Verschiebung des Laufrades, so treten
zusitzliche Verluste auf, die den Wir-
kungsgrad der Pumpe verschlechtern.

Bild 12 zeigt den Einfluss des verdnder-
ten Spaltes durch axiale Verschiebung
des Laufrades. Vergrossert sich der
Spalt durch eine geringe Verschiebung
von X, = 0,425 mm auf x, = 0,850 mm,
wobei x, = 0,4 mm gleichbleibend ist,
so fillt der Wirkungsgrad bereits um
~ 2 Prozent. Diese Verdnderung am
Schaufelende bewirkt fast den gleichen
Verlust wie eine Spaltvergrosserung auf
der gesamten Lange der Schaufel. Dies
ist die Erkldrung dafiir, dass bei Halb-

892

axialpumpen trotz exakter Bearbeitung
der Aussenkontur mittels Schablone bei
einer leichten Verschiebung des Ldufers
ein krdftiger Wirkungsgradabfall ein-
tritt.

Axialpumpen

Ahnliche Untersuchungen iiber den
Einfluss der Schaufelzahl und Schaufel-
winkel wurden auch an einer Axial-
pumpe (Bild 13) vorgenommen. Hiebei
ergab sich insofern eine Vereinfachung,
als die verschiedenen Schaufelwinkel
nicht besondere Modelle erforderten,
sondern lediglich durch Verdrehen der
Schaufeln um ihren Mittelpunkt er-
reicht wurden.

Anderung des Schaufelwinkels
Bild 14 zeigt das Kennfeld der Modell-

=200mm I: Laufrad  2: Leitrad
(Modellpumpe K. Riitschi AG, Brugg)

pumpe D, = 200 mm mit der Schaufel-
zahl z = 3 und dem Winkel B,, = By,
= 9,2° bei 1800-2600 U/min. In Bild 15
sind fiir das Rad z = 3 die Drosselkur-
ven bei verschieden eingestellten Win-
keln B, = 9° bis 21° fur 2400 U/min.
eingezeichnet, womit das Leistungsfeld
einen weiten Bereich umfasst. Noch
umfangreicher wird dieses, wenn man
nach Tabelle 4 fiir das gleiche Rad noch
die Schaufelzahl édndert, womit sich der
Verwendungsbereich fir spez. Dreh-
zahlen n, = n - \/V/H>*von 190 bis 312
erstreckt.

Die Fordermengen V, besten Wir-
kungsgrades dndern bei diesen Versu-
chen ziemlich genau mit dem Tangens
des Einstellwinkels B, (siche Bild 16).

Auch Schlimbach [6] ist schon frither zu
gleichen Ergebnissen gekommen. Aus
Bild 17 ergibt sich auch hier, dass die
Fordermengenwerte ¥, gut mit der Tan-
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genslinie von Bild 16 iibereinstimmen. oder mitB, =B, =f 9° 120 s g | 2pe
Interessanterweise ist bei seinen Versu-  vwird P e l -
chen die Foérderhdhe im Punkt von 0.16 W’ ngz=2 | 265 | 284 | 296 | 298 | 312
max. 1 iber den ganzen Bereich kon- = LW 2L —
stant geblieben, wogegen in Bild 15 ein sin B ggm 3| 2 29 || 288 8 |F2e0
langsames Ansteigen von H mit t = Tei

i A T max = ellung 7= 2
steilerem Winkel festzustellen ist. L = Profillinge der Schaufel csnd 0 ol sl Bl

Anderung der Schaufelzahl

Im Bild 18 sind fir B, = 9,2° und n
= 2400 U/min die Drosselkurven fiir z
= 2,3 und 4 eingezeichnet, bei der der
Einfluss der Schaufelzahl auf die For-
derhéhe nach der Minderleistungsme-
thode von C. Pfleiderer nachgepriift
werden soll.

Es ist
Hyow=Hy - (1+p)
mit H, = H/n,,
Bein, konst. andert bei verschiedenen

Schaufelzahlen H mit | + p, wobei
nach Pfleiderer [2,S.314]

p=0,16y’ _ L
sin BI+BZ
2
\: \\\ T%o l
g\ } 85%
[m] T =
8 \ 2
o 72
g B TN G
- JARN
. NIRNIENIAN
N ] LA
L NN
AW =
. TN N[ A7z
NP
: N AR
; : GAVA RN
X\ NALY
] %
0
0 50 100 V [izs] 150
Bild 14.  Kennfeld der Axialpumpe D, = 200 mm

z=3, Big=PB2s=9.2°

Bild 16.  Bei Anderung des Einstellwinkels B, dndert sich Vimax. entsprechend ig

i v =11 (1+L2)

ist bei gleichem Winkel , demnach die
Minderleistung p nur von der Schaufel-
zahl bzw. t/L abhingig.

Die gemessenen Forderhdhen nach
Bild 18 entsprechen ziemlich genau den
errechneten Verhéltniswerten 1+ p
nach Tabelle 5. Sie stimmen auch gut
mit den Versuchen von Petermann/
Diedrich [7] tiberein, die fir verschiede-
ne Schaufelzahlen z = 2 bis 12 (bei glei-
chem Austrittswinkel und gleicher
Drehzahl) Verhéltniswerte der Druck-
zahlen y/y, veroffentlichten, wobei in
Bild 19 fiir die Schaufelzahl z = 12 der
Wert 1,0 eingesetzt ist.

Wenn also von einer vorhandenen
Schaufelzahl z, auf eine andere Schau-

Spezifische Drehzahl n, fiir f; = 9°-21°und z= 2,3, 4

Tabelle 4.
zahlen

Verwendungsbereich fiir spezielle Dreh-

felzahl z libergegangen wird, so verhal-
ten sich die Druckzahlen v, die Forder-
hohen sowie die Minderleistungsbei-
werte 1 + p wie folgt:

Vo _ Hy _
v H 1+p

Die Untersuchungen nach Tabelle 5 er-
geben eine gute Ubereinstimmung der
Rechenwerte mit den Messwerten und
zeigen, dass das Minderleistungs-Re-
chenverfahren nach Pfleiderer auch fiir
Axialrdder zutrifft. Die im Bild 19 mit
den Werten von Petermann/Diedrich
erweiterten Vergleichswerte bieten eine
iibersichtliche Grundlage fiir die Um-
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Bild 15.  Kennlinien fiir By =9, 12,15,18,21° z=3 n = 2400U/min
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Bild 17. Kennlinien bei verschiedenen Neigungswinkeln B. z = 5, D, =

B> 500 mm, n = 650 U/min (nach Schlimbach)
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Bild 18.

Forderhéhen bei veranderter Schaufelzahl. Die Versuchswerte folgen
nach Tab. 5 dem Verhdltnis t/L bzw. der Pfleiderer-Minderleistungszahl 1 +p

Bild 19.
schiedene Schaufelzahlen

Tabelle 5. Berechnete Verhdltniswerte I + p
z t/L ()Sl;sgi p I+p Hpecng Hyerquen
2 % = 2,64 1.28 3,38 4,38 2,8 m 3.85m
3 208~ 176 1,28 225 3,25 51 m 51 m
4 % = 1,32 1,28 1,69 2,69 6,16 m 6,0 m

rechnung der Forderhohen von einer
Schaufelzahl auf eine andere.

Nachzutragen ist noch, dass in der Pra-
xis je nach spez. Drehzahl n, folgende
Schaufelzahlen iiblich sind:

Spez. Drehzahlen  n, ~105 165 220 275 400
Schaufelzahl ~z 6 5 4 3 2

Kennwerte fiir Drehzahl,
Laufraddurchmesser und
Nabenverhéaltnis

Zur Vorbestimmung der Hauptabmes-
sungen des Laufrades helfen Kennwer-
te, die auf Grund von Versuchen ermit-
telt wurden. Sie dienen vor allem als
vorldufige Grundlage fiir die Hauptab-
messungen, wonach aber das Laufrad
noch exakt nach der Minderleistungs-
methode oder der Tragfliigeltheorie be-
rechnet werden muss.

Drehzahl

Als erstes muss bei der Pumpe die
Drehzahl unter Riicksichtnahme auf
das Kavitationsverhalten festgelegt
werden, worauf sich auf Grund des For-
derstromes und der Forderhohe die
spez. Drehzahl n, ergibt, welche fiir ein-
zelne Kennwerte massgeblich ist.

E. Kasperowski [8] gibt nach Bild 20
Werte fiir Drehzahlen und Nennweiten
in Abhingigkeit vom Forderstrom V'
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der Pumpe an, wie sie fiir vertikale
Schopfwerkpumpen Ublich sind. Die
Nennweiten ergeben bereits Anhalts-
punkte Uber den Laufraddurchmesser,
da bei Axialpumpen der Eintrittsdurch-
messer D, und der Laufraddurchmesser
D, identisch sind.

Laufraddurchmesser

Bild 21 dient zur Ermittlung der Um-
fangsgeschwindigkeit u, mit Hilfe des
von der spez. Drehzahl n, abhéngigen

Minderleistungszahl 1 + p und Druckzifferverhdlinis v/ fiir ver-

Experimental-Koeffizienten K, , .
Ll2=K”2' Vz'g'H

woraus sich nach Einsetzen der Dreh-
zahl der vorldufige Laufraddurchmes-
ser

D, = 60 - u,
‘ n-n

Die ausgezogene Linie in Bild 21 ent-
spricht Mittelwerten [9], wobei sich je
nach Schaufelwinkel und Schaufelzahl
gewisse Abweichungen ergeben. So
zeigt eine Auswertung der Forderwerte
beim besten Wirkungsgrad m .. aus
Bild 15 und Tab.4 flir verschiedene
Schaufelwinkel und Schaufelzahlen
einen Verlauf der K, ,-Werte innerhalb
des schraffierten Feldes.

Laufriader mit kleinerem Austrittswin-
kel bendtigen gleich wie bei Radialra-
dern fiir eine bestimmte Férderhohe
grossere Laufraddurchmesser und da-
mit hohere K, ,. Obschon sich bei den
Versuchen von Schlimbach beim Ver-

Bild 20. Drehzahlen und Nennweiten in Abhdngigkeit vom Forderstrom nach Kasperowski (KSB)
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Bild 21, Bestimmung des Laufraddurchmessers D,, nach Experimental-Koef- Bild 22.  Bestimmung des Laufraddurchmessers D\, nach Eintrittskoeffizient €

fizient K . Us=Kys+V2-g-H

Ausgezogene Mittelwerte nach Troskolanski. Punktierte Linie a, Werte aus
Bild 15. Punktierte Linie b, Werte nach Schlimbach Bild 17. Schraffiertes Feld

Col = €+V 2:gh

Ausgezogene Mittelwerte nach Stepanoff. Punktierte Linie a, Werte aus Bild 15.
Schraffiertes Feld nach Versuchen Riitschi

aus Versuch nach Bild 15 und Tab. 4
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Bild 23.  Nabenverhdltis (r,/r;) max. — Maximalverte nach Pfleiderer Bild 24.  Wirkungsgradaufwertung von Modellpumpe a mit D = 200 mm und

O Werte ausgefiihrter Pumpen B, = 10°- 20°

stellen der Schaufelwinkel im Gegen-
satz zu Bild 21 keine Anderung der For-
derhohe und damit ein konstanter K, -
Wert liber den gesamten Versuchsbe-
reich ergab, zeigt die Auswertung auch
hier, dass bei kleineren Austrittswin-
keln K, iiber und bei grosseren Win-
keln unter den Mittelwerten fiir die ent-
sprechende spezifische Drehzahl n
liegt.

q

Da Ein- und Austrittsdurchmesser bei
der Axialpumpe gleich sind, konnen
fiir die Bestimmung des Laufraddurch-
messers auch Erfahrungswerte fiir die
Eintrittsabmessungen beigezogen wer-
den. Hiezu dient der Eintrittskoeffi-
zient &, wobei fiir den Eintritt gilt:

v
F_=le=8' Vz'g'H
i

Durch Auswertung bei ausgefiihrten
Pumpen errechnet sich der Eintrittsko-
effizient

8=C111]/V2'g'H

Ausfithrung D = 430 mm

dessen Mittelwert nach Stepanoff [10]
Bild 22 zeigt.

Auch hier gelten die Werte der ausgezo-
genen Linie flir eine erste Anndherung,
weil wiederum verdnderliche Schaufel-
winkel nicht beriicksichtigt sind. So
zeigt als Ergidnzung das schraffierte
Feld den Verlauf von e fiir die Schaufel-
winkel 9° und 21° aus Bild 15 und
Tab. 4, wobei der kleinere Schaufelwin-
kel mit niedrigerem € auch eine gerin-
gere Eintrittsgeschwindigkeit c,,; ergibt
und damit einen grosseren Eintritts-
durchmesser  (Austrittsdurchmesser)
bedingt. Pfleiderer [2] gibt fiir den Ein-
trittskoeffizienten e den Wert

£ =0,0341[(n,/Vk) tg By, 1 an,

= (i)

noch das Nabenverhéltnis beriicksich-
tigt.

wo k=

Bei einer Nachpriifung fiir das Laufrad
nach Bild 15 mit dem Nabenverhéltnis
1/ r, = 0,425 D, = 200mm, z = 3, n

= 2400 U/min erhdlt man fiir die bei-
den extremen Werte

B,= 9° 2I°
Rechnung ¢ = 0,372 0,74
Versuch ¢ = 0,356 0,63

was in der Tendenz mit Bild 22 tiberein-
stimmt.

Nabenverhéaltnis

Mit Riicksicht auf Kavitation soll der
Nabendurchmesser moglichst klein
sein, womit sich aber der Schaufelwin-
kel an der Nabe z.T. unzuldssig ver-
grossert. Bild 23 zeigt Nabenverhéltnis-
se r,/ r;ausgefiihrter Pumpen mit Aus-
trittswinkeln B, zwischen 10° und 20°,
wobei die Versuchswerte aber etwas tie-
fer liegen als die theoretischen Werte
mit einem maximal zuldssigen Schau-
felwinkel an der Nabe [2]. Pfleiderer hat
deshalb selbst in seinem Berechnungs-
beispiel fiir n, = 300, B,10° anstelle des
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Bild 25.
Axialturbine nach Lawaczeck

Abhdngigkeit des Wirkungsgrades vom Laufraddurchmesser bei einer

Tabelle 6.  Nenndaten bei Modell und Ausfithrung
Modellpumpe Ausfithrung
D, v H n z By D, 14 H n
mm] | [I/s] (m] |[U/min] [mm] /s (m] |[U/min]
a 200 124,6 5.4 2400 3 13°30* 430 500 4.1 970
b 200 124.6 3,97 2400 2 13°30" 430 500 3.0 970
c 200 119,9 2,53 2400 2 9°30" 820 2000 255 580

theoretischen Wertes r,/r, = 3,3 den
Wert 2,4 gewidhlt, damit auch am inne-
ren Durchmesser eine genligende Aus-
einanderstellung der Schaufeln und ein
giinstiger Schaufelwinkel an der Nabe
erreicht wird.

Abschliessend sind damit die wichtig-
sten Richtwerte zur Erreichung guter
Wirkungsgrade gegeben, wobei die
Ausfithrung je nach besonderen Ver-
héltnisse von diesen Durchschnittswer-
ten leicht abweichen diirfen.

Wirkungsgradaufwertung

Die Versuche nach Bild 14-18 mit ver-
schiedenen Schaufelzahlen und Schau-
felwinkeln wurden an einer Pumpe mit
200 mm Laufraddurchmesser vorge-
nommen, die gleichzeitig als Modell-
pumpe fiir zwei grossere Ausfithrungen
von D, = 430 und D, 820 mm diente
(Tabelle 6).

Bild 24 zeigt den Verlauf der gemesse-
nen Wirkungsgrade der Pumpe a bei
200mm und 430 mm Laufraddurch-
messer. Der Forderstrom ist dabei auf
den Durchmesser 430 mm umgerech-
net.

In Abweichung der iiblichen Aufwer-
tungsformeln ergab sich fiir diesen
Durchmesserbereich ein unerwartet
hoher Aufwertungsexponent o. = 0,39.

Esist

_l_—ﬂ p— & ¢ mlt Re = u]U—D[a.
[E==m Re

1-0,805 (5,02. e =
1-075 ( 9,39 . 10° ) be=022

Dieser Exponent o ist neben den Gros-
senverhdltnissen auch abhdngig von
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Rauhigkeitseinflisssen. Sowohl Modell
als auch Ausfiihrungen wiesen gleiche
absolute Rauhigkeit, d.h. einen Ver-
putzgrad, auf, wie er wirtschaftlich ver-
tretbar und in der Praxis tiblich ist.

Da es sich bei diesem hohen Aufwer-
tungsexponenten nicht um einen Ver-
gleich des hydraulischen Wirkungsgra-
des 1, sondern um den absoluten Wir-
kungsgrad 1 handelt, kdnnen natiirlich
die unterschiedlichen mechanischen
Verlustanteile den Aufwertungsexpo-
nenten verfilschen. Das gleiche diirfte
auch beim Vergleich mit den dlteren
Versuchen von Lawaczeck [11] nach
Bild 25 zutreffen. Der Wirkungsgrad
der beiden &hnlich grossen Réder
200 mm und 460 mm Durchmesser 4n-
dert von 82,5 Prozent auf 87,5 Prozent,
woraus sich sogar der Exponent oo = 0,4
errechnet und damit wesentlich hoher
liegt als bei Aufwertungsformeln mit o
= 0,1-0,25. Auch hier zeigt sich, dass
bei kleineren Pumpen und gar noch beil
kleinen Leistungen die Wirkungsgrade
mit wachsendem Durchmesser starker
ansteigen, als wenn man von etwas
grosseren Modellpumpen ausgeht.

Kavitationsverhiltnisse

Bild 26 zeigt Kavitationsversuche an
der Modellpumpe D = 200 mm mit ver-
schiedenen Schaufelzahlen und Schau-
felwinkeln nach Ausfithrung a, b und c.
Bei diesen Versuchen ist analog zu den
Ergebnissen bei Halbaxialpumpen bei
hoherer Schaufelzahl das Kavitations-
verhalten giinstiger, d.h., es werden da-
bei grossere Saughohen erreicht. Fur
die Messwerte bei Zulaufhohen wurde
eine Zubringerpumpe vorgeschaltet.

Bild 26.  Kavitationsversuche an den Modellpumpen a, b, ¢ bei 2400 U/min

Leider konnte beim Versuch ¢ mit nied-
rigerem Schaufelwinkel B, 9° 30’
kein exaktes Ergebnis erzielt werden,
weil bei einer Gesamtforderhohe der
Pumpe von ca. 2,5 m und einer Druck-
hohe von 1,4 m iiber Laufradmitte die
maximal erreichbare Saughdhe 1,1 m
betragt und deshalb ein Versuch mit
grosseren Saughohen nicht mdglich
war. Auch bei den Versuchen a und b
konnte die Saugh6he nur soweit gemes-
sen werden, als es die Gesamtférderho-
he abziiglich ca. 1,4 m Druckhohe zu-
liess.

Bei sdmtlichen Versuchen ergab sich
vor Eintritt der Kavitation ein Anstieg
der Gesamtforderhohe, eine Beobach-
tung, die auch andernorts gemacht wur-
de. Allerdings ging damit eine leichte
Wirkungsgradsenkung einher, sobald
bei der Pumpe die Zulaufhéhe in Saug-
betrieb umschlug.

Obwohl die Saughdéhen nicht ausgefah-
ren werden konnten, wurden bei diesen
Kavitationsversuchen Pfleiderer-Saug-
zahlen von S = 3,0-3,7 erreicht, womit
diese etwas hoher liegen als die im
Fachschriftentum angegebenen mittle-
ren Werte von S = 2.4,
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