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Kurzfassung

Bei radialen Turbomaschinen wird der auf die Welle wirkende Axialschub unter der
Annahme rotationssymmetrischer Strémung in der Maschine berechnet. Im extremen Fall
eines spiralférmigen Sammelgehduses gilt dies bestenfalls nur fiir den Auslegungspunkt.
AuBerhalb optimaler Betriebsbedingungen fiihrt die Energieumsetzung im Spiralgehduse zu
einer iiber dem Umfang ungleichméBigen Stromung, die sich am Laufradaustritt sogar als
periodische Stérung bemerkbar macht. Die Auswirkungen derartiger Vorgénge auf die Stro-
mungsverhiltnisse in den Rdumen zwischen Laufrad und Gehéduse, und somit auf die
Druckkrifte beiderseits des Laufrades, werden in der einschligigen Literatur nicht erértert.
Alle gegenwirtig verfiigbaren Methoden zur Berechnung des Axialschubes gelten somit nur
fir den rotationssymmetrischen Fall, der meistens den Auslegungspunkt der Maschine
entspricht.

An einer handelsiiblichen Norm-Kreiselpumpe mit Spiralgehduse werden die Wechselwir-
kungsmechanismen, die den an der Welle wirkenden Axialschub bestimmen, experimentell
untersucht. Im Mittelpunkt der Betrachtungen stehen insbesondere die Strémungsvorgénge
auBerhalb des Auslegungs- bzw. des Arbeitspunktes maximalen Wirkungsgrades, die hier
als Ursache fiir das sehr hiufig beobachtete, mit den herkommlichen Modellen nicht erklér-
bare Verhalten des Axialschubes angesehen werden.

Die Arbeit geht von einem ganzheitlichen Verstindnis der Strémung in Turbomaschinen
aus, wobei von einem engen physikalischen Zusammenhang zwischen allen in der Maschine
stattfindenden Vorgidngen augegangen wird. Besonders beim Betrieb auBerhalb des Ausle-
gungspunktes kann gezeigt werden, daB die Strémungserscheinungen vor und hinter dem
Laufrad in mannigfacher Weiser gekoppelt sind und nicht als ,lokale Eintritts- bzw. Aus-
trittsphdnomene betrachtet werden diirfen, wie in zahlreichen Arbeiten geschehen.

Dazu werden neben dem Axialschub, die statischen Driicke an verschiedenen Stellen beider
Radseitenrdumen, vor dem Laufrad und iiber dem saugseitigen Dichtspalt gemessen, sowie
gezielte Sondenmessungen vor dem Laufrad und im saugseitigen Radseitenraum durchge-
fithrt, die zeigen, daB entgegen der allgemeinen Annahme nicht allein die
Druckverteilungen entlang der Deckscheiben des Laufrades fiir die Entstehung und Ent-
wicklung des Axialschubes maBBgebend sind.

Eine Schliisselrolle im komplexen Abhingigkeitsverhéltnis aller beteiligten Vorgédnge nimmt
der Spaltstrom ein, dessen Gré8e mangels geeigneter MeBtechniken bisher nur indirekt
bestimmt bzw. geschitzt werden konnte. Eine ndherungsweise berechnung auf der Grund-
lage der gemessenen Druckdifferenzen iiber dem Spalt wird in dieser Arbeit vorgenommen.

Eine neue MeBmethode wurde entwickelt und erfolgreich erprobt, mit der der Spaltstrom
in Kreiselpumpen riickwirkungsfrei und unter realen Betriebsverhiltnissen quantitativ ermit-
telt werden kann. Dabei wird der saugseitige Spaltring im Geh&duse der Versuchsmaschine
durch einen speziellen Ring gleicher Abmessungen ersetzt, in dem die erforderliche MeB-
technik eingebaut ist. Aufbau und Funktionsweise des nach dem magnetisch-induktiven
MeBprinzips arbeitenden MeBringes werden detailliert beschrieben.
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Summary

In the case of radial turbo-machines the axial thrust acting on the shaft is computed under
the assumption of rotationally-symmetrical flow in the machine. In the extreme case of a spi-
ral-shaped collector casing this only applies at best to the design point. Outside optimum
operating conditions the energy conversion in the volute leads to non-uniform peripheral
flow, which manifests itself as a periodic disturbance at the impeller inlet. The effects of such
processes on the flow conditions in the clearance space between the impeller and casing,
and hence also on the pressure forces on each side of the impeller, are not mentioned in the
standard literature. All currently available methods for computing the axial thrust therefore
only apply to the rotationally-symmetrical case, which generally corresponds to the design
point of the machine.

The interaction mechanisms governing the axial thrust acting on the shaft are investigated
experimentally for a standard commercial centrifugal pump with a volute casing. The inve-
stigation concentrates especially on the flow processes outside the design point or maximum
efficiency operating point, which is here considered to be the reason for the frequently obser-
ved behaviour of the axial thrust, as unexplained by conventional models.

The investigation is based on a global understanding of the flow in turbo-machines, whereby
a close physical relationship is assumed between all processes taking place in the machine.
Especially for operation outside the design point, it may be shown that the flow conditions
in front of and behind the impeller are coupled in multifarious ways and should not be trea-
ted as “local” inlet and outlet phenomena, as often presupposed in numerous investigations.

For this purpose the axial thrust as well as the static pressures at different positions over both
impeller clearances in front of the impeller and in the sealing gap on the suction side were
measured. Specially selected probe measurements in front of the impeller and in the sealing
gap on the suction side showed that, contrary to the general assumption, the pressure distri-
butions over the front shrouds of the impeller are not solely responsible for the formation
and development of the axial thrust.

The clearance flow, whose magnitude until now could only be indirectly determined or esti-
mated due to a lack of suitable measuring equipment, plays a key role in the complex
dependency relationship between all the processes involved. An approximation calculation
based on the measured pressure differences across the sealing gap is carried out in the pre-
sent study.

In this investigation a new measuring technique was developed and successfully implemen-
ted for a nonreactive quantitative determination of the clearance flow in centrifugal pumps
under realistic operating conditions. For this purpose the sealing ring in the suction-side
casing of the test machine was replaced by a special ring of the same dimensions incorpora-
ting the necessary measuring equipment. The design and functional operation of the
magnetic-inductive measuring ring is described in detail.
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1 Einleitung

Fiir die optimale Auslegung von radialen Turbomaschinen sind zuverldssige Aussagen tiber
das stromungstechnische Verhalten der einzelnen durchstromten Maschinenbestandteile
unabdingbar. Dazu gehoren neben der Stromung im energieiibertragenden Laufrad, auch
Diffusoren und Sammelgehiuse, die fiir die Umwandlung von Geschwindigkeits- in Druck-
energie in der Maschine wichtig sind. Aber auch die sich aus der konstruktiven Umsetzung
ergebende —meist unerwiinschte— Um- und Durchstrémung von Elementen, die dem eigent-
lichen Zweck einer Stromungsmaschine entgegenwirken, namlich das Energieniveau des
geforderten Mediums zu erhohen, sind im Rahmen der Auslegung und der Auswahl von
Bedeutung.

In diesem Zusammenhang zihlen die Stromungsvorgéinge in Radseitenrdumen zu den wich-
tigsten Aspekten in radialen Stromungsmaschinen, die nicht nur den Wirkungsgrad der
Maschine, sondern auch die Betriebszuverldssigkeit derselben beeintridchtigen kénnen. Die
Stromung zwischen einer rotierenden Laufrad- und einer stehenden Gehdusewand ist
sowohl mit der die Leistungsaufnahme der Maschine bestimmenden Laufradseitenreibung
als auch mit den Spaltstromverlusten (Leckage durch Dichtspalten), die den volumetrischen
Nutzungsgrad beeintrichtigen, direkt verkniipft. Beispielsweise konnen bei einstufigen Spi-
ralgehdusepumpen geringerer spezifischer Drehzahl die Radreibungsverluste bis zu 25 % der
Nutzleistung betragen, wihrend die Leckageverluste bis zu 12 % des Nennvolumenstromes
ausmachen [137].

Fiir die mechanische Auslegung der Maschinen, insbesondere der Lagerung, sind die Stré-
mungsvorginge in den Radseitenrdumen ebenfalls von zentraler Bedeutung (vgl. [122]). So
haben die Hohe und Richtung der auf die Welle wirkenden Axialkrifte ihre unmittelbare
(Haupt-) Ursache in den auf die duleren Laufraddeckscheiben wirkenden statischen Driik-
ken. Diese sind ihrerseits maBgeblich von der (Leckage-)Durchstrémung der
Radseitenrdaume abhingig. Diese wechselseitige Beeinflussung von Seitenraum- und
Spaltstromung ist gleichzeitig vom Betriebspunkt der Maschine abhingig, der letztlich die
Randbedingungen (Eintritts- und Austrittsstromung) beider Vorginge bestimmt.

Kennzeichnend fiir die Forschung auf dem Gebiet radialer Turbomaschinen, insbesondere
im Zusammenhang mit dem hier zu behandelnden Thema ,Axialkrifte®, ist die getrennte
Untersuchung des Stromungsverhaltens in den einzelnen Elementen der Maschinen. For-
men und Wirkungen der jeweiligen Stromungen (z.B. Radseiten-, Spalten-, Kanal- und
Spiralenstromungen) werden héufig in geschlossenen Systemen, z.B. in speziell dafiir entwik-
kelten Versuchsstinden, betrachtet, die eine ,systematische“ Erforschung einzelner
EinfluBparameter ermdglichen sollen. Die gezielte Beeinflussung der Stromungsverhaltnisse
durch schrittweise Veridnderung einzelner Rahmenbedingungen erlaubt die Untersuchung
unzihliger Kombinationen, die unter Umstinden den EinfluB einzelner Parameter sogar
quantifizieren lassen. Die Ergebnisse liefern jedoch selten eindeutige Aussagen iiber die in
einer Maschine tatsdchlich herrschenden Vorginge, selbst dann nicht, wenn beide Fille
ytechnisch“ dhnlich sind.
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Die Strémung zwischen einer Gehdusewand und einer Laufradscheibe, beispielsweise, ist als
Teilsystem in einer realen Maschine mit anderen Elementen (Teilsystemen) unmittelbar
gekoppelt (mit der Laufradaustritts-, Spalt- und Sammelraumstrémung), zwischen denen ein
standiger Austausch iiber das Arbeitsmedium stattfindet. Durch den Massentransport erfolgt
auch ein Energieaustausch, der aus der Seitenraumstrémung ein offenes System macht, wel-
ches sich dadurch entscheidend von dem isoliert untersuchten unterscheidet. Jeder einzelne
Stromungsbereich einer Stromungsmaschine —sei es Verdichter, Kreiselpumpe oder Tur-
bine— ist iiber den Hauptmassenstrom durch teilweise sehr komplexe und bis heute nicht
vollstindig geklarte Wechselwirkungsmechanismen mit allen anderen Strémungsvorgingen

gekoppelt.

Die gegenseitige Beeinflussung von Seitenraum-, Spalt-, Diffusor- und Sammelraumstréomung
wird durch das Verhalten der Hauptstromung am Ein- und Austritt des Laufrades bestimmt,
und stellt einen Gleichgewichtszustand dar, der sich bei jeder Anderung der duBeren Rand-
bedingungen (z.B. Lastwechsel, Drosselung) neu einstellen muB. Keiner dieser neuen
»,Ordnungszustinde“ ist unter ,abgekapselten® Laborbedingungen reproduzierbar oder
einer theoretischen Behandlung mit herk6mmlichen Berechnungsmethoden zuginglich.

Die zielgerichtete Verdnderung einzelner Konstruktionsmerkmale (z.B. Spaltweiten, Ober-
flichenrauhigkeit, Geometrieinderungen), um durch anschlieBende Messung tiber den
Vergleich mit den Ergebnissen des Ausgangszustandes Riickschliisse auf den Einflul dieses
einen Parameters auf die interessierenden GréBen (z.B. auf den Axialschub) vorzunehmen,
gehort ebenfalls zu den am hiufigsten verwendeten Untersuchungsmethoden, vor allem im
Bereich hydraulischer Strémungsmaschinen.

Auch hier ist zu bedenken, daB die Anderung einer einzelnen GroBe unter den unzihligen
Randbedingungen, die in einem Verdichter oder einer Kreiselpumpe den ,groben Rah-
men* fiir die Austauschvorgidnge im Gesamtsystem bilden, lediglich eine u.U. kleine St6rung
im Rahmen eines sich selbst regulierenden Gebildes darstellt, welches der Wirkung jener
StorgroBe entgegenzuwirken sucht. So fiihrt eine VergroBerung des saugseitigen Dichtspal-
tes in Pumpen mit geschlossenem Laufrad (Deckscheibe) zwar primir zu einem Anstieg des
Spaltstromes, dieser aber wird wieder dem Hauptstrom zugeleitet, dessen Zunahme eine
Verschiebung des Laufradbetriebspunktes bewirkt. Damit wird die Energietibertragung im
Laufrad, und somit auch der Zustand hinter demselben beeintrichtigt, der den Ausgangs-
punkt der mit dem Spaltstrom unmittelbar gekoppelten Radseitenraumstrémung bildet.

Aus diesem Grunde kann die Wirkung einzelner Parametervariationen auf das Maschinen-
verhalten nicht eindeutig herausgefunden werden; vielmehr erfihrt man etwas iiber die
Auswirkung dieser einen Anderung auf das Gesamtverhalten mehrerer Vorginge, die in
einem ProzeB sich gegenseitig beeinflussen und nach einem neuem Ordnungszustand stre-
ben. Der neue Gleichgewichtszustand stellt somit das Ergebnis simultan und rekursiv
verlaufender Korrekturabldufe dar, in denen, genau genommen, auch alle iibrigen —
urspriinglich nicht variierten— EinfluBgr6Ben mit einbezogen werden und deren Auswirkun-

gen neu zu bewerten wéren.
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Die einzelnen Stromungsbereiche (Spalt-, Seitenraum-, Spiralstromung) in einer realen
Maschine miissen so als Teilsysteme eines noch groBeren Komplexes (Verdichter, Kreisel-
pumpe) betrachtet werden, dessen Verhalten sich am Wirken aller anderen Teilsysteme im
selben Gesamtsystem orientiert. Sie kénnen als eigenstindige Regelkreise betrachtet wer-
den, die Teil eines iibergeordneten Regelkreises sind.

Analysen auf der Grundlage monokausaler Betrachtungen, denen ein linearer ,,Ursache-Wir-
kung“-“Zusammenhang zugrunde gelegt wird, konnen somit nur einen eingeschrinkten —
u.U. verzerrten— Einblick in die Austauschmechanismen derartiger Systeme liefern.

In der vorliegenden Arbeit wird der Versuch unternommen, Vorgénge in Stromungsmaschi-
nen am Beispiel einer Kreiselpumpe in ihrer Gesamtheit zu untersuchen (VESTER [150]
spricht in diesem Zusammenhang von einer kybernetischen Betrachtungsweise), und die herr-
schenden Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Systemelementen, d.h. ,Teil*-
Stromungen, aufzuzeigen. Anhand des Axialschubes als ,,AusgangsgroBe“ soll hier gezeigt
werden, dal} die systemiibergreifende Betrachtung einen tieferen Einblick in die komplexen
Stromungsmechanismen liefert, als die in den meisten ingenieurwissenschaftlichen Berei-
chen iiblichen Methoden nach dem analytischen Kausalititsansatz zu liefern im Stande sind.
Einen Uberblick iiber die wesentlichen Unterschiede beider Ansitze liefert Bild 1.
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Die Durchsicht der bisher veréffentlichten wissenschaftlichen Arbeiten zeigt, da3 gegenwér-
tig kein Verfahren existiert, das eine zuverldssige Berechnung der Axialschubkrifte speziell
bei radialen Stréomungsmaschinen mit Spiralgehéduse erlaubt. Die in den Fach- und Lehrbii-
chern beschriebenen Beziehungen, die eine iiberschligige Berechnung erméglichen sollen,
liefern stark voneinander abweichende Ergebnisse, die zudem in der Regel deutlich niedri-
ger sind, als die in der Maschine auftretenden Krifte, wie in [151] und [36] festgestellt wird.

Zwar sind einige Arbeiten veroffentlicht worden, in denen verbesserte analytische Berech-
nungsmethoden besonders auf dem Gebiet hydraulischer Stromungsmaschinen vorgestellt
werden (z.B. [32], [162], [77], [114]), eine zuverldssige Voraussage der auf das Laufrad wir-
kenden Axialkrifte ist zur Zeit nur auf der Grundlage experimenteller Ergebnisse moglich

([138], [139], [49], [34], [3])-

Besonders im Betrieb auBerhalb des Auslegungspunktes (Teil- und Uberlastbetrieb) zeigen
sich komplexe Zusammenhinge der Stromungsvorginge in den verschiedenen Komponen-
ten (insbesondere Laufrad, Spirale und Radseitenrdume) dieser Maschinen, die zu starken
Abweichungen von den im Auslegungspunkt berechneten Druckkriften fithren.

Vor allem die sehr komplexen Wechselwirkungen zwischen Laufradaustritts- und Diffusor-
stromung und ihre Auswirkungen auf die Stromung in den Radseitenrdumen, die zudem
noch von diversen Parametern abhingig sind, sowie das Fehlen systematischer Untersuchun-
gen, erlauben gegenwirtig nur eine fiir den Auslegungspunkt der Maschine angendherte
Vorausberechnung des Axialschubes.

Der gegenwirtige Kenntnisstand {iber die wesentlichen Ursachen und die Strémungsmecha-
nismen, die zur Entstehung von axialen Kriften fithren, unterscheidet sich nur unwesentlich
von dem in den 50er und 60er Jahren erreichten; die grundsitzliche Zusammenhinge
wesentlicher Strémungsparameter, wie die Abhéngigkeit der radialen Druckverldufe in den
Radseitenrdumen von der Winkelgeschwindigkeit des eingeschlossenen Fluides bzw. der
radialen (Leckage-)Stromung, werden bereits in den meisten Standardwerken (s. u.a. [131],
[98], [99]) qualitativ beschrieben.

Die Mehrheit der Arbeiten bezieht sich auf den Fall der Kreiselpumpen, bei denen aufgrund
der im Vergleich zur Gasférderung grundsitzlich vielfach hoheren Dichte der Fliissigkeiten
die in der Maschine auftretenen Massenkrifte —bezogen auf die Forderleistung— bedeutend

hoher sind.

Die bisher veroffentlichten Arbeiten, die direkt und indirekt mit der Problematik des Axial-
schubes in Verbindung gebracht wurden, konzentrieren sich auf die Untersuchung
folgender Schwerpunkte:

» Axialschubmessung und der EinfluB von MaBnahmen zur Axialschubentlastung,
z.B. Riickenschaufeln, Ausgleichsbohrungen und kolben,

» Stromungsverhéltnisse in den Radseitenrdumen,

» Stromungsverluste in radialen Dichtspalten,
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» Stromung in den dem Laufrad nachgeschalteten Elementen —vor allem im Spiralge-
hiuse und vorgeschaltetem Diffusor— sowie ihre Auswirkung auf die Laufradaustritt-
stromung.

Einen Uberblick iiber den aktuellen Kenntnisstand auf diesen Gebieten soll im folgenden
Abschnitt gegeben werden, in dem diese einzeln behandelt werden.

2.1 Axialschub in radialen Turbomaschinen

Die 1932 von STEPANOFF [130] verdffentlichte Untersuchung gehort zu den am héufigsten
zitierten wissenschaftlichen Arbeiten, die sich mit dem Axialschub bei Kreiselpumpen
beschiftigen. Neben der eingehenden experimentellen und theoretischen Untersuchung von
Leckage-Verlusten (vgl. Abschnitt “Spaltstromverluste®) behandelt Stepanoff ausfiihrlich das
Thema der Axialkrifte in ein- und mehrstufigen Pumpen und ihre Ursachen, wobei das
Augenmerk auf die Auswirkung verschiedener Methoden zum Ausgleich des Axialschubes
gerichtet wird.

Auf der Grundlage von Messungen an einer einstufigen, einflutigen Spiralgehdusepumpe
wird eine Methode zur Berechnung der Axialkrifte am Laufrad fiir den Betriebspunkt
besten Wirkungsgrades vorgestellt, in der der Einflu der Druckverluste am Dichtring —und
somit mittelbar des Leckstromes— auf die radiale Druckverteilung entlang des saugseitigen
Radseitenraumes bertiicksichtigt wird. Obwohl Stepanoff experimentell feststellt, da3 infolge
des Leckstromes die Winkelgeschwindigkeit des Fluides im Radseitenraum vom Radius
abhingig ist, verwendet er fiir seine Berechnungen einen festen Wert von 3 = ®/2. Die
gemessene Axialkrifte sind stets groBer als die aus den duBeren Laufradflichen wirkenden
statischen Driicken errechneten. Als mogliche Ursache fiir den Anstieg des Axialschubes im
Teil- und Uberlastbetrieb (Bild 2) fithrt STEPANOFF die in den Laufradkanilen entlang der
Nabe und der Deckscheibe sich einstellenden ungleichmiBigen Geschwindigkeits- bzw.
Druckverteilungeen auf, die eine zusitzliche Kraft hervorbringen sollen. Diese Ergebnisse
werden in seinem Lehrbuch [131] weitgehend iibernommen. In einem Diskussionsbeitrag
dazu weist MANN (s. [130], S. 108) darauf hin, da83 entgegen der Annahmen von STEPANOFF,
die Driicke in den beiden Radseitenrdume nicht gleich sind, und daB die aus der Differenz
der beiden Druckverteilungen entstehende Axialkraft entscheidend von den unterschiedli-
chen Lekkagemengen bestimmt wird. Der Aussage von STEPANOFF wird auch von
PFLEIDERER ([98], S. 458) mit dem Hinweis widersprochen, daB3 diese Kraft eine innere Kraft
darstelle, die innerhalb der zur Anwendung des Impulssatzes um das Laufrad herum geleg-
ten Kontrollfliche liege, und die durch eine innere Gegenkraft aufgehoben werde.

Uber frithere Untersuchungen zum Axialschubausgleich berichtet LAWACZEK in seinem
1932 erschienenen Buch [79]. Durch Anwendung einer indirekten MeBmethode —Messung
der Oltemperatur des Axiallagers— vergleicht er die Auswirkungen einer VergroBerung der
saugseitigen Dichtspalte mit unterschiedlichen MaBnahmen zum Druckausgleich zwischen
den saug- und druckseitigen Radseitenrdumen (durch Bohrungen in der Nabenscheibe bzw.
in den Schaufeln). Dabei weist Lawaczek deutlich auf die zentrale Stellung des Spaltstromes
im Zusammenhang mit axialen Laufradkréften hin.
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Neben verschiedenen Moglichkeiten zur Beeinflussung des Axialschubverhaltens im gesam-
ten Arbeitsbereich zeigt TROUT [143] anhand experimenteller MeBergebnisse, dal die auf
das Laufrad wirkenden Kriifte nicht stationir sind, und diese besonders im Teillastbetrieb
groBe dynamische Anteile aufweisen. Auch ZANKER [161] beobachtet im Teillastbetrieb
starke Fluktuationen der gemessenen Axialkrifte, die ab ca. Q/Qopz = 0,5 auftreten und zu
Q = 0 hin zunehmen, und die durch den Einsatz von radialen Schaufeln auf der Riickseite
des Laufrades (Riickenschaufel) unterdriickt werden kénnen (Bild 3).

Zur Berechnung des Axialschubes in Radialverdichtern mit Laufridern ohne Deckscheibe
stellt LINNECKEN [84] ein Verfahren auf der Grundlage von graphischen Verfahren [141] vor,
in dem eine vereinfachte numerische Losung fiir den Auslegungspunkt vorgeschlagen wird.
Betriebszustinde auBBerhalb des Auslegungspunktes werden nicht beriicksichtigt.

In einer 1963 auf russisch erschienenen Arbeit analysieren RIS ET AL. [108] die bis dahin
gingigen Annahmen zur Berechnung der Axialkrifte in radialen Turbomaschinen, und dis-
kutieren die Auswirkungen eines ungleichméBigen Druckverlaufes am Laufradumfang auf
die am Laufrad tatsichlich wirkenden Krifte: Bei unsymmetrischer Druckverteilung, wie sie
im Off-design-Betrieb bei Maschinen mit Spiralgehduse vorkommt, wirkt eine Radialkraft
auf das Laufrad senkrecht zum Axialschub. Die Wirkungslinie der Axialkraft, die aus de
Summe der axial wirkenden Druckkriiften resultiert, fillt nicht mehr mit der Drehachse der
Maschine zusammen, wodurch ein zusitzliches Biegemoment die Welle belastet. Messungen
an mehreren Radialverdichtern mit Spiralgehduse zeigen, daf die Stromung zwischen Lauf-
rad und Spiralgehduse lediglich im Bestpunkt nahezu rotationssymmetrisch ist, jedoch im
Teil- und Uberlastbereich iiber dem Umfang groBe Abweichungen im Druckverlauf auftre-
ten, aus denen erhebliche zusitzliche Krifte auf das Laufrad resultieren kénnen.

Auch die bei der Berechnung von Axialkriften bislang héufig getroffenen Annahmen, das
Medium in beiden Radseitenrdumen rotiere mit konstanter Winkelgeschwindigkeit und die
Druckverteilung in denselben sei rotationssymmetrisch (hierdurch wiirden sich im Bereich
zwischen LaufradauBendurchmesser und dem Durchmesser der saugseitigen Dichtung
beide Druckkrifte kompensieren), treffen bei Verdichtern mit Spiralgehduse nur im Ausle-
gungspunkt zu. RIS ET AL. beobachten, dal auBerhalb des Bestpunktes die gemessenen
radialen Druckverlidufe in den Seitenriumen stark voneinander abweichen, und zudem
abhingig von der Winkelstellung zur Spiralzunge sind (vgl. Bild 4). Eine in [108] zitierte
Arbeit von LOMAKIN [86] aus dem Jahr 1940 in russischer Sprache, in der der Einflu der
SpaltstromgroBe auf den Axialschub beriicksichtigt werde, konnte bis zum Abschluf dieser
Arbeite nicht beschafft werden, so daB sie hier der Vollstindigkeit halber lediglich erwihnt

wird.

Auch bei Verdichtern mit beschaufeltem Diffusor und Spirale werden in den Radseitenriu-
men ungleichmiBige Druckverldufe beobachtet, die sowohl vom Radius als auch von der
peripheren Stellung abhingig sind, wie Untersuchungen von SHERSHNEVA [120] zeigen.
GroBe Auswirkungen auf die Druckkrifte haben die Spaltweiten der Labyrinthdichtungen
und somit die Héhe der Leckagestromung in beiden Radseitenrdumen, wobei der Einflu83
des saugseitigen Spaltes deutlich groBer ist. Bild 5 zeigt den Einflul vergroBerter Spalte in
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saugseitigen Labyrinthdichtungen auf die aus den Druckverldufen berechneten Druckkriifte.
Dabei bedeuten 7" und A7 die Resultierende der jeweils auf die Flichen 4 = n(rg - ri p)
und 4 = Tt(r?g b 712\,) wirkenden Druckkriifte.

In [121] untersucht SHERSHNEVA den EinfluB3 des axialen Abstandes zwischen Laufraddeck-
scheiben und Gehdusewidnden bei Radialverdichtern mit engen und nahezu parallel
verlaufenden Radseitenrdaumen. Der fiir die Axialkrifte entscheidende radiale Druckverlauf
in beiden Seitenrdumen des Laufrades héngt hierbei sehr stark vom jeweiligen Axialspalt

ab, wobei die VergroBerung des Spaltes zwischen Gehduse und Deckscheibe zu einem deut-
lich stiarkeren radialen Druckabfall fiihrt (Bild 6).

Auch KERSHAW bestitigt in [73] durch eigene Messungen das Auftreten unterschiedlicher
Druckverldufe an den Radseitenrdumen im Bereich zwischen Laufradaustritt und saugseiti-
ger Dichtung. Obwohl die daraus resultierenden Druckdifferenzen klein im Verhiltnis zum
Stufendruck sind, kénnen sie aufgrund der groBen Flichen, auf die sie wirken, zu beachtli-
chen Axialschiiben fithren. Wie in [108] und [120] dargestellt fithrt auch KERSHAW die
Entstehung dieser unkompensierten Druckkrifte auf die unterschiedlichen Leckagedurch-
stromungen der Radseitenrdume zuriick.

Die Einfliisse der Spaltweite im druckseitigen Dichtring und des Durchmessers der Entla-
stungsbohrungen auf den Axialschub einer Spiralgehdusepumpe bei unterschiedlichen
Drehzahlen untersucht GRADEWALD [46] (Bild 7). Auch seine MeBergebnisse zeigen eine
deutliche Abhingigkeit der hydraulischen Axialkrifte vom Spaltstrom, und daB die infolge
einer Spaltvergroferung entstandene Axialschuberhhung auch durch Erweiterung der Ent-
lastungsbohrungen kompensiert werden kann. Der Autor weist darauf hin, da8 Aussagen
iiber die Spaltstromung (DurchfluBmenge und Strémungswiderstand) au8erhalb des Ausle-
gungspunktes der Maschine sehr unsicher sind, da sich infolge der hydraulischen
Radialbelastung eine Wellendurchbiegung einstellen kann, die zu einer exzentrischen Lage
des Laufrades zum stehenden Spaltring fiihrt, und deren Gro8e nicht eindeutig ermittelt wer-
den kann.

Auch DOMM/ZILLING [32] zeigen durch experimentelle Ergebnisse, die spéter auch in [138],
[67], [50], [29] und z.T. auch in [36] bestitigt werden, daB3 eine deutliche Abhingigkeit der
Axialkraft von den Stromungsverhiltnissen in den Radseitenrdumen besteht, die ihrerseits
wesentlich von Geometrie und Durchstromung der Seitenrdume sowie der axialen Lage des
Laufrades zum Gehiduse beeinflult werden (Bild 8). Sie stellen eine Methode zur Berech-
nung des Axialschubes vor, in der die Reibmomente i{iber Grenzschichtbetrachtungen in
den Seitenrdumen zur Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit des Mediums in den Seiten-
rdaumen berticksichtigt werden. Im Ansatz, der nur fiir den Fall rotationssymmetrischer
Stromung in den Seitenrdumen (Bestpunkt) giiltig ist, wird erstmalig der EinfluB einer radia-
len Durchstromung (Leckstrom) explizit berticksichtigt. Die saugseitige Spaltstrommenge
bestimmen sie allerdings nach einschlidgigen Verfahren in der Literatur.

Auch THOMAE/STUCKI [138] untersuchen wie DOMM/ZILLING die Auswirkungen der Rad-
seitenraumbreite, der Lage der Liufers zur Mittellinie des Diffusors, des radialen Spaltes
zwischen Laufrad und Gehiduse sowie der Spaltspiele von Labyrinthringen auf den Axial-
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schub. Durch den Vergleich vom theoretischen Schubverlauf mit MeBergebnissen an einer
dreistufigen Kreiselpumpe zeigen sie, daB die Berechnung der Axialkrifte unter der tibli-
chen Annahme, die Fliissigkeit in den Radseitenrdumen rotiere wie ein Festkorper, zu
starken Abweichungen im gesamten Arbeitsbereich fithrt. Aus den gemessenen radialen
Druckverldufen bei mehreren Betriebspunkten machen sie die Abhingigkeit des Axialschu-
bes von der Stréomung in den Seitenrdumen deutlich.

Die VergroBerung der Spaltweite der druckseitigen Labyrinthringe der mittleren Stufe (zen-
trifugale Durchstromung des Radseitenraumes) fithrt durch Beeintrdchtigung der
Druckverteilungen zu einem deutlichen Anstieg der Axialbelastung. THOMAE/STUCKE schla-
gen die Einfithrung von Korrekturfaktoren vor, die den Unterschied zwischen theoretischen
und effektiven Druckkriften verkleinern.

Wihrend THOMAE/STUCKI auf den Einflu der Leckageverluste in Ringspalten nicht niher
eingehen, mi3t THUSS [139] dem Druckabfall in (Labyrinth-)Dichtungen groBe Bedeutung
fir die Hohe der Druckkrifte bei. In seinem Ansatz zur Berechnung des Axialschubes in
mehrstufigen Kreiselpumpen fithrt Thuss Korrekturfaktoren ein, die den EinfluB unter-
schiedlicher Druck- wund Geschwindigkeitsverteilungen in den Seitenrdumen
berticksichtigen, die er aus dem Vergleich mit Messergebnissen an einer Pumpe ermittelt.

In [76] analysiert KOVAT die Auswirkungen ungleichmiBiger Druckverteilungen im Uber-
gangsbereich zwischen Laufradaustritt und Eintritt in dem Nachleitkanal (z.B. durch
Fehllage des Laufrades gegeniiber dem Diffusor) auf die statischen Driicke am &duBeren
Radius der Radseitenrdume und die Druckverteilungen in denselben. Dabei geht er u.a.
auch auf den EinfluB der Winkelgeschwindigkeit der in den Seitenrdumen eingeschlossenen
Fliissigkeit und ihre Abhéngigkeit von der radialen Spaltstromung ein.

Umfangreiche Untersuchungen zum EinfluB der Spaltstromverluste auf den Axialschub
fithrt STACHE [127] an einer einstufigen Spiralgehdusepumpe durch, wobei er auch die Aus-
wirkung der Druckentlastung durch in der Tragscheibe angebrachte Ausgleichsbohrungen
mit einbezieht. Der Axialschub wird fiir verschiedene Spaltweiten des saugseitigen Dicht-
spaltes und unterschiedliche Drehzahlen experimentell ermittelt. Die Spaltvolumenstréme
an den saug- und druckseitigen Ringspalten sowie zwischen Laufradaustritt und Gehéuse
werden dagegen nach der von PFLEIDERER [98] angegebenen Methode bestimmt. Als Aus-
gang seiner theoretischen Untersuchungen dienen STACHE die Arbeiten von DOMM/
ZILLING. Er erweitert das von SCHULTZ-GRUNOW in [116] aufgestellte Rechenverfahren fiir
die Anwendung in radial durchstromten Seitenrdumen, jedoch ohne eigene Berechnungen
durchzufiihren.

Der EinfluB des Spaltstromes auf die Druckverteilung im Radseitenraum wird auch in der
Arbeit von SCHWARZ/WESCHE [118] besonders deutlich. Sie vergleichen das Axialschubver-
halten einer doppelflutigen Spiralgehdusepumpe mit einseitig und beidseitig erweitertem
Spalt mit den Ergebnissen mit normalem Spaltspiel und stellen fest, daB bei einer einseitigen
Spalterweiterung der Axialschub sich zu dieser Seite hin verschiebt, was nur mit einem ver-
starkten Druckabfall im betreffenden Radseitenraum erkldrt werden kann. Auch sie
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beobachten einen starken dynamischen Anteil der Axialkrifte im Teilbereich, die ab Q/
Oyt = 0,45 bis 0 = 0 zu einem groBen Streuungsband des MeBsignals fiihren.

Auf der Basis der Untersuchungen in [32] erweitert ZILLING [162] die Messungen auf eine
Kreiselpumpe mit Leitrad (Bild 9). Im Mittelpunkt stehen die Stromungsvorgénge in den Sei-
tenrdumen und deren Einfliisse auf die GréBe des Axialschubs, wobei als Parameter die
Radseitengeometrie, die radiale Seitenraumdurchstrémung, die radialen Spalte zwischen
Laufradaustritt und Gehiduse sowie die axiale Lage des Laufrades gegeniiber dem Gehéuse
variiert wurden. In seinen theoretischen Betrachtungen untersucht ZILLING das Verhalten
der Winkelgeschwindigkeit des Fluides in den Radseitenrdumen, indem er verschiedene
Rechenverfahren aus der Literatur beriicksichtigt und zum Teil erweitert.

Auch INO ET AL. [67] untersuchen den EinfluB der Radseitenraumgeometrie, der radialen
Spaltweite und der axialen Laufradstellung zum beschaufelten Diffusor auf das Axialschub-
verhalten und bestitigen die in [32] und [162] erzielten Ergebnisse. Anders als ZILLING,
fithren sie die Versuche mit Wasser durch. Sie vergleichen eigene MeBergebnisse mit
Berechnungen nach der Methode von KUROKAWA/TOYOKURA [77] sowie einer vereinfach-
ten Version des Verfahrens von DOMM/ZILLING [32] und stellen fest, daf3 das erstere die
Druckverteilung in saugseitigen Seitenraum besser wiedergibt.

Nach AHMAD ET AL. [3] fithren im Teil- und Uberlast auftretende ungleichmiBige
Geschwindigkeitsverteilungen der Laufradabstromung in Verbindung mit Rezirkulationsge-
bieten im Bereich zwischen Laufradaustritt und Diffusoreintritt mehrstufiger Kreiselpumpen
zu unterschiedlichen Druckverhilmissen in beiden Seitenrdumen, die ihrerseits wesentlich
von der Geometrie der Seitenrdmen abhingig sind. Zur Beriicksichtigung dieser komplexen
Zusammenhinge schlagen sie vor, den Axialschub unter den vereinfachenden Annahmen
rotationssymmetrischer Stromung am Laufradaustritt sowie konstanter Winkelgeschwindig-
keit des in den Radseitenrdumen eingeschlossenen Mediums zu berechnen, wobei die so
errechnete saugseitige Druckkraft mit Hilfe eines von der Spaltweite abhédngigen Faktors kor-
rigiert wird.

Auf der Basis von MeBergebnissen an mehreren mehrstufigen Kreiselpumpen mit Diffusor
(Bild 10) geben GULICH ET AL. [50] Empfehlungen zur Dimensionierung der Spaltweiten
zwischen Diffusoreintritt und Laufradaustritt und der axialen Uberdeckung zwischen Trag-
scheiben und Diffusoreintrittskanten, mit denen groBBe Schwankungen des Axialschubes bei
Anderung des Betriebpunktes vermieden werden sollen. Die Beriicksichtigung dieser Ein-
flusse ist bei Maschinen hoher Leistung —z.B. im Falle von mehrstufigen
Kesselspeisepumpen— entscheidend fiir die Betriebssicherheit, wie MAKAY/BARRET [90] und
COOPER ET AL. [29] anhand mehrerer Beispiele aus der Praxis zeigen (Bild 11).

In seinem Berechnungsverfahren zur Bestimmung des Axialschubes beriicksichtigt ALT-
MANN [6] den EinfluB des Leckstromes sowohl auf den radialen Druckabfall als auch auf die
Radseitenreibung, indem er von einem vereinfachtem Grenzschichtmodell fiir die Stromung
im Radseitenraum ausgeht. Seine Betrachtungen beschrinken sich auf den Fall der rotati-
onssymmetrischen Stromung —bei Spiralgehdusepumpen somit nur fiir den
Auslegungspunkt—, ebener Seitenwidnde und kleiner Spaltvolumenstréme. Besonders der
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EinfluB des Spaltstromes auf die Kernrotation der Strémung und den Druckverlauf im Rad-
seitenraum konnen infolge der getroffenen vereinfachenden Annahmen nur qualitativ
wieder-gegeben werden.

SPRINGER [126] zeigt anhand von Rechnungen der Axialkrifte an einer mehrstufigen Krei-
selpumpe nach der von ALTMANN in [6] und [5] beschriebenen Methode, daBl die
Zuverlissigkeit der Ergebnisse primér von der Hohe der Spaltverluste und der Reaktions-
grade der einzelnen Stufen abhingt.

Eine theoretische Untersuchung des Axialschubverhaltens mehrstufiger Turboverdichter
wird von WIEDERUH in [156] vorgestellt. Die Berechnung der Axialkrifte erfolgt dabei unter
den stark vereinfachenden Annahmen, das Medium in den Radseitenrdumen rotiere mit der
halben Winkelgeschwindigkeit des Laufrades und die Druckabnahme in den Seitenrdumen
entlang der Laufraddeckscheiben erfolge linear. Ein Vergleich der Rechnung mit MeBergeb-
nissen erfolgt nicht.

TURTON/GOSS [144] untersuchen den dynamischen Charakter der auf das Laufrad wirken-
den Axial- und Radialkrifte in Abhingigkeit des Dichtspaltes und zeigen, daf diese Krifte
auBerhalb des Auslegungspunktes deutlich zunehmen. Wahrend die Spaltinderung das
instationdre Verhalten kaum beeinfluBlt, fithrt eine Spaltvergr6Berung zur erheblichen Stei-
gerung des zeitinvarianten Krifteanteils, besonders im Teillastbereich. In [145] erweitern sie
ihre Darstellungen um den EinfluB von MaBnahmen zur Druckentlastung der Ausgleichs-
kammer hinter dem druckseitigen Dichtspalt und die Auswirkungen von engen Axialspalten
zwischen Seitenwinden und Laufradscheiben am Laufradauendurchmesser.

MARSCHER [93] berichtet {iber den groBen EinfluB der Axialkrifte auf das Schwingungsver-
halten in Bohrloch-Turbinenpumpen mit langen Wellen, die zu einer Erhohung der
Welleneigenfrequenz fithren und in erheblichem MaBe zur Unterbindung gréBer Wellen-
auslenkungen beitragen. Dieser Effekt fithre bei den untersuchten Pumpen zu einem
vibrationsarmen Betrieb im extremen Teillastbetrieb (shut-off), da hier die bei Pumpen star-
ken Schwingungen durch die in diesem Betriebsbereich wirkenden groften Axialkrifte
gedampft werden.

Durch experimentelle Untersuchungen zeigen GOULAS/TRUSCOTT [44], dal der Abstand
zwischen Laufradaustritt und Spiralzunge neben den Leistungsdaten auch die hydraulische
Krifte beeinfluBlt. In Bezug auf die Axialkrifte ist der EinfluB3 insbesondere auf das instatio-
nire Verhalten deutlich, wobei sie einen linearen Zusammenhang zwischen
Abstandvergroerung und Abklingen der Axialkraftschwankungen feststellen.

Wie in der bereits zitierten Arbeit von WESCHE [118] beobachten auch KONNO/OHNO [75],
daB bei doppelflutigen Spiralgehdusepumpen starke Schwankungen des Axialschubes auf-
treten, die weit groBer als der zeitliche Mittelwert und im Teillastbereich besonders
ausgeprégt sind. Zudem sei das instationdre Axialschubverhalten bei Maschinen hoherer
spezifischer Drehzahl deutlicher.

Einen groben Uberblick der bis zum Jahre 1982 im Zusammenhang mit Kriften an Pum-
penlaufridern veroffentlichen Untersuchungen vermittelt die Arbeit von FLACK/ALLAIRE
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[38]. Sie beziehen sowohl experimentelle Untersuchungen zum statischen und dynamischen
Radial- und Axialkraftverhalten als auch theoretische Arbeiten, die die Vorausberechnung
der Krifte beinhalten, in ihre Recherche mit ein.

Zu den neuesten Arbeiten im Zusammenhang mit Axialkriften zdhlt die Arbeit von BAUN/
FLACK [14], die einen neuen Priifstand zur Untersuchung von hydrodynamischen Kriften
an Kreiselpumpen vorstellen. Die Messung der auf das Laufrad wirkenden Radial- und Axi-
alkrifte erfolgt mittelbar iiber die Erfassung der Reaktionskrifte an drei Magnetlagern. Erste
MeBergebnisse des Axialschubes an einer einstufigen Spiralgehdusepumpe, die mit berech-
neten Werten nach dem Verfahren von Stepanoff verglichen werden, zeigen ebenfalls

besonders im Teillastbereich eine groBe Diskrepanz zwischen experimentellen und theore-
tischen Ergebnisse (Bild 12).

2.2 Stromung in Radseitenrdumen

Trotz des zentralen Stellenwertes der Radseitenraumstrémung fiir die Wirkungsgradoptimie-
rung radialer Turbomaschinen ist die Anzahl der Arbeiten, die ihre systematische
experimentelle Untersuchung zum Gegenstand hat, vergleichsweise klein. Der Schwerpunkt
der meisten Arbeiten liegt in der Ermittlung der Reibungsverluste und ihrer
EinfluBparameter.

Sowohl die Bestimmung der Radseitenreibungsverluste als auch des Axialschubes konnen
im wesentlichen auf die Behandlung der Strémungsvorginge zwischen Laufrad und
Gehiuse konzentriert werden. Hierzu sind bis heute zahlreiche Arbeiten bekannt, die die
Erforschung dieser Stromung zum Schwerpunkt haben. Eine Zusammenstellung der wich-
tigsten theoretischen und experimentellen Ergebnisse aus der Literatur bis zum Jahre 1972
ist u.a. zum Thema Radseitenreibung in [92] —in gekiirzter Form in [112]— enthalten. Ein
umfangreiches Verzeichnis der bis zum Jahre 1983 veroffentlichten Untersuchungen zur Sei-
tenraumstromung findet sich in der Arbeit von RADTKE/ZIEMANN [102], in der sowohl eine
Aufstellung der wichtigsten Ergebnisse dritter als auch umfangreiche eigene MeBergebnisse
an rotierenden Scheiben mit zahlreichen geometrischen Varianten vorgestellt werden. Ein
eingehender Vergleich der Ergebnisse der wichtigsten theoretischen Arbeiten zur Berech-
nung der Radseitenreibung untereinander fithren HAPPEL/WIEDERUH in [53] durch. Auf die
Vorstellung der einzelnen Forschungsarbeiten wird hier daher verzichtet.

Wird der Fall der in Kreiselpumpen tiberwiegend vorzufindenden turbulenten Strémung
betrachtet, so konnen folgende Erkenntnisse als gesichert angesehen werden (vgl. auch

[102]):

Rotiert eine Scheibe in einem geschlossenen Gehéuse, d.h. ohne von auBlen aufgeprigter
Durchstromung, und ist der radiale Spalt zwischen dem duBeren Scheibendurchmesser und
dem zylindrischen Gehdusemantel relativ klein, so bildet sich bei groBeren axialen Spalten
zwischen Scheibe und Gehidusewand ein rotierender Kern mit einer vom Radius unabhin-
gigen Winkelgeschwindigkeit aus. Eine “natiirliche Stromung® entsteht an den Réndern des
Raumes, die von der Scheibe nach auBen entlang der seitlichen Gehdusewand zurtickgef6r-
dert wird. Die Druckverteilung im Seitenraum wird so von der Winkelgeschwindigkeit der



12 2 Stand der Forschung / Literaturiibersicht

Kernstromung bestimmt. Die Breite des Kernes nimmt mit abnehmender Spaltbreite ab, so
daB bei Verkleinerung derselben ab einem bestimmten Wert der Kern vollstindig ver-
schwindet und eine Scherstrémung iiber der gesamten Spaltbreite dominiert.

Wird der rotierenden Seitenraumstromung eine von auflen aufgepriagte Durchstromung
iiberlagert, so wird durch die Zuleitung die vorangehend beschriebene, sich natiirlich ein-
stellende Stromung gestort und es kann sich kein homogen rotierender Kern bilden. Schon
geringe Durchsitze konnen die Bildung eines rotierenden Kernes génzlich verhindern, so
daBl die Winkelgeschwindigkeit des Fluides, die Kernrotation, nicht mehr maBgebend fiir
die Druckverteilung wird. Auch die geometrischen Randbedingungen beeinflussen die
Geschwindigkeitsverteilung und somit die Druckverteilung sowie das Reibungsmoment

wesentlich ([63]).

In einem Vergleich der bekannten Methoden zur Berechnung der Radseitenraumstrémung
zeigen LINGELBACH/WIEDERUH [83], daB3 der EinfluB3 der die Stromungsvorginge dominie-
renden Parameter auf die Druck- und Geschwindigkeitsverteilung von den meisten
Verfahren zwar tendentiell richtig wiedergegeben werden, jedoch untereinander z.T. deut-
lich voneinander abweichen (Bild 13).

Obwohl die zitierten Forschungsarbeiten wichtige Erkenntnisse iiber Rauhigkeits- und Geo-
metrieeinfliisse auf die Strémung an rotierenden Scheiben sowie analytische und empirische
Beziehungen zur Berechnung des zur Ermittlung der Druckverteilung erforderlichen Kern-
rotationsfaktors (Verhiltnis der Kern- zur Scheibenwinkelgeschwindigkeit) hervorgebracht
haben, kénnen diese nur bedingt auf die Verhiltnisse iiblicher Kreiselpumpen tibertragen

werden.

Zum einen weisen die hier betrachteten einstufigen Norm-Spiralgehdusepumpen niedriger
spezifischer Drehzahlen Geometrien der Radseitenrdume auf, die sich wesentlich von denen
unterscheiden, die in den meisten wissenschaftlichen Untersuchungen behandelt werden. So
sind die Begrenzungswinde des saugseitigen, zentripetal durchstrémten Seitenraumes selten
parallel und der axiale Spalt dndert sich mit dem Radius stark. Auch der druckseitige Rad-
seitenraum weist —wenn auch annidherend parallelwandig— meistens erhebliche
geometrische Differenzen (zusitzliche Dichtringe, Verstarkungswiilste usw.) im Vergleich zu
den Modellpriifstinden bekannter Arbeiten auf.

Aus Messungen der statischen Driicke in den Radseitenrdumen mehrerer Kreiselpumpen
ermittelt GULICH [48] die Rotationsgeschwindigkeit der eingeschlossenen Fiissigkeit und
zeigt, daB3 diese bei Maschinen mit Spiralgehduse und mit beschaufeltem Diffusor besonders
im saugseitigen Zwischenraum sehr unterschiedlich ist (Bild 14).

In der bereits zitierten Arbeit von SUREK [137], in der die Scheibenreibung in Gehdusen ein-
stufiger Spiralgehdusepumpen durch den Einsatz kegelférmiger Scheiben unterschiedlicher
Rauhigkeit untersucht wird, werden u.a. auch die Reibungsmomente im zylindrischen
Gehduse rotierender ebener Scheiben mit denen der in Spiralgehdusen rotierenden kegel-
formigen verglichen und festgestell, daB im Falle der Spiralgehdusestromung die
Reibungsverluste in Spiralgehdusen etwa 33 % groBer sind als die der im zylindrischen
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Gehduse. Eine leichte Erh6hung der Reibungsbeiwerte wird ebenfalls bei radial nach innen
gerichteter Durchstromung der Radseitenriume beobachtet. Uber die Strémung und die
Druckverteilung im Radseitenraum werden dort allerdings keine Aussagen gemacht.

Ein zusitzlicher EinfluB auf die Stromungsform, den Druckaufbau und die Reibungsverhilt-
nisse besonders im saugseitigen Radseitenraum {iibt der Drall des radial einwirts
eintretenden Spaltstromes aus, wie von KUROKAWA/TOYOKURA [77] sowohl theoretisch als
auch experimentell festgestellt wird. Diese Ergebnisse werden von RADKTE/ZIEMANN in
[102] bestitigt, die darauf hinweisen, daf3 abhéngig von der Richtung und Hoéhe des Durch-
satzes sowie dessen FEintrittsdralles die fiir die Rotationsbewegung des Mediums im
Seitenraum, das Reibungsmoment und den Axialschub maBgeblichen KenngréBen ein Viel-
faches, resp. einen Bruchteil, im Vergleich zur Seitenraumstréomung ohne Durchsatz
betragen kénnen. Somit ist zu erwarten, dal der von den Stromungsverhéltnissen am Lauf-
radaustritt der Spaltstromung aufgeprégte Eintrittssdrall die Stromungsgeschwindigkeit und
die Druckverteilung in den Radseitenrdumen entscheidend beeinfluft. Arbeiten, die sich
mit diesem Aspekt der unsymmetrischen Seitenraumstrémung beschiftigen, sind nicht
bekannt.

Auch die mit der Radseitenraumstromung in einem kausalen Zusammenhang stehenden
Spaltstromverluste werden vom Drallzustand des durchstrémenden Mediums beeinflufit,
wie HERGT ET AL. [59] experimentell an einem Modellpriifstand feststellen.

Dariiber hinaus sind kaum Untersuchungen bekannt, die den EinfluB des Spiralgeh&duses auf
die Stromungsverhiltnisse im Radseitenraum behandeln.

Die von der Spirale erzeugte ungleichmiBige Druckverteilung setzt sich im Eintrittsbereich
des Radseitenraumes fort, wie aus frithen Arbeiten [17] bekannt ist und von SHERSHNEVA
durch Messungen der Druckverteilungen in beiden Radseitenriimen von Geblésen bestitigt
(vgl. Bild 15) und reicht bis in die saugseitigen Spaltdichtung, womit hier keine rotationssym-
metrische Anstromung mehr vorliegt, wie MeBergebnisse in Kap. 6.4 zeigen. Das Vorliegen
rotationssymmetrischer Stromung ist jedoch eine der wichtigsten Voraussetzungen aller
gegenwartig verfiigbaren Methoden zur Berechnung der Radseitenreibung, der Spaltstrom-
verluste und des Axialschubes.

Wihrend der Niederschrift dieser Arbeit wurde von HAMKINS [52] in der Universitit Kai-
serslautern eine Dissertationsarbeit eingerreicht, in der die Strémung Radseitenrdaumen von
Kreiselpumpen mit Spiralgehduse untersucht wurden, die aber kurz vor dem Abschlufl der
vorliegenden Arbeit noch nicht der Offentlichkeit zugénglich war. Nach Auskunft von Herrn
HAMKINS wird dort die Stromung im druckseitigen parallelwandigen Radseitenraum meh-
rerer Kreiselpumpen mit Hilfe von Messung der statischen Driicke an zahlreichen
MeBstellen an der Gehidusewand und Farbanstichbildern aus der Tragscheibe des Laufrades
experimentell untersucht, wobei auch der zentripetal durchstromte Fall einbezogen wurde.
Die Ergebnisse zeigen deutliche Ablosungserscheinungen an der Tragscheibe, die mit einer
ausgepréigten Rotionsunsymmetrie der Druckverteilung in Bezug auf die Wellenachse ein-
hergehen und von der Intensitit der Durchstromung abhéngig sind.
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2.3 Einfluf’ der Spirale

Die erste systematische Arbeit {iber die Auswirkung der Spirale auf die Strémung hinter
dem Laufrad veroffentlichten BINDER/KNAPP [17] im Jahre 1936. Ihre MeBergebnisse zeigen
eine deutliche Abhingigkeit des Druckaufbaus in der Spirale vom Betriebspunkt der
Maschine. Wihrend im Auslegungspunkt der statische Druck nahezu konstant tiber dem
Umfang ist, werden im starken Teillast- und Uberlastbetrieb erhebliche Abweichungen der
peripheren Druckverteilung deutlich (Bild 16). Bei geringem DurchfluB} steigt der statische
Druck entlang der Spirale an, diese ist fiir den geférderten Volumenstrom iiberdimensio-
niert und wirkt auf die Stromung wie ein Diffusor. Im Uberlastbetrieb kehrt sich der Verlauf
um und die Spirale, die nun ,unterdimensioniert“ ist, wirkt als Diise — die Stromung wird
in der Spirale beschleunigt. Dieses Verhalten beobachten sie auch in Kreiselpumpen mit
Doppelspiralen, wobei sich der Druckverlauf zweimal iiber dem Umfang wiederholt.

Auch im Bereich zwischen Gehdusewand und Laufrad beobachten sie eine besonders in
Wandnihe einwirts gerichtete Stromung, deren Richtung und Geschwindigkeit iiber dem
Umfang variiert. Aufgrund dieser Tatsache wird nicht ausgeschlossen, da3 zwischen der Spi-
rale und den Radseitenriumen ein Massenaustausch stattfindet, und zwar derart, daf in
einem Bereich Fluid in die Radseitenrdumen hinein und in einem anderen aus den Seiten-
rdumen in die Spirale zuriickstromt. Dies wird durch die Messungen im Bestpunkt belegt,
wo im Bereich zwischen 0° (Zunge) und 225° eine zentripetale, und zwischen 265° und
360° eine zentrifugale Durchstromung des Raumes zwischen Laufrad und Gehéduse beobach-
tet wird.

In [74] bestitigt KNAPP spiter diese Beobachtung und zeigt anhand experimenteller Ergeb-
nisse, daB3 ein unsymmetrisches Stromungsbild sich auch dann einstellt, wenn zwischen
Laufrad und Spiralgehiuse ein beschaufelter Diffusor vorhanden ist. Hierbei macht sich der
EinfluB der Spiralenzunge im gesamten Arbeitsbereich in Form eines Druckabfalles etwa
30° hinter der Zunge bemerkbar, wobei die Storung im Uberlastbetrieb am stirksten ist.

IVERSEN ET AL. [69] konzentrieren sich auf die Betrachtung der Spirale als Ursache fiir die
Entstehung der unsymmetrischen Druckverteilung am Laudfradaustritt und ihren Zusam-
menhang mit der auf das Laufrad wirkenden Radialkraft. Sie trennen die Spiralenstrémung
von der Strémung in den Radseitenrdumen, indem sie am Laufradaustritt Dichtringe an bei-
den Seiten des Laufrades anbringen, die den Spalt zwischen Deckscheiben und
Gehdusewinden abdecken. Die Ergebnisse decken sich qualitativ mit denen in [17] und [74].

Auch WESCHE [155] unterbricht den Stromungsaustausch zwischen Radseitenraum und Spi-
rale durch Einbau entsprechender FEinschniirungsringe und stellt anhand von
Druckmessungen an der Gehidusewand in Hohe des Laufradaustrittes unterhalb der Ein-
schniirung fest, daB die unsymmetrische Druckverteilung im Radseitenraum etwas
gedampft, jedoch nicht ganz unterbunden wird. Der durch die Spirale aufgeprigte charak-
teristische Druckverlauf bleibt besonders im Teillastbereich erhalten (Bild 17).

Den EinfluB der Spiralengeometrie auf die periphere Druckverteilung untersuchen COPLEY
ET AL. [30]. Sie analysieren die Energieumsetzung in archimedischen und logarithmischen
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Spiralen sowie den EinfluB der Ubergangsgeometrie vom Laufradaustritt zum Spiralenein-
tritt. Detaillierte Messungen des statischen Druckes entlang der inneren und dueren Kontur
von Spiralen mit rechteck- und trapezformigem Querschnitt bei unterschiedlichen Zungen-
geometrien lassen eine Abhingigkeit des ungleichméBigen Druckaufbaus von den
untersuchten Parametern erkennen. WORSTER [158] erginzt diese Arbeiten durch detail-
lierte Stromungsuntersuchungen im extremen Teillastbetrieb. Wie in [17] beobachtet
WORSTER bei Q/ Qopt = 0,15 unmittelbar vor der Spiralenzunge ein ausgepragtes Riickstro-
mungsgebiet, daB sich auch iiber die seitlichen Spalte zwischen Laufrad und Gehéuse
erstreckt, Bild 18. Eine gezielte Untersuchung dieses Vorganges wird nicht vorgenommen.

BROWNELL/FLACK [22] machen die Stromung im Bereich der Spirale sichtbar und weisen
mit Hilfe gezielter Druckmessungen die von WORSTER beobachtete lokale Riickstromung
in das Laufrad nach, die spéter von SIDERIS/VAN DEN BRAENBUSSCHE [123], ELHOLM ET AL.
[35], MINER ET AL. [95] und ABRAMIAN/HOWARD ([1] und [2]) experimentell bestitigt wird.
Ihre Ergebnisse zeigen zudem eine starke Abhingigkeit des Stromungsbildes von der Win-
kelstellung der Laufradschaufel zur Spiralenzunge, und somit den pulsierenden Charakter
der Riickstromung. Einen Einblick in instationdre Vorgingen zwischen Laufrad- und Spira-
lenstromung liefern TOURRET ET AL. [140] durch gleichzeitiger Messung der instationdren
Druckschwankungen im rotierendem Laufrad und im stehenden Spiralgehéuse einer indu-
striellen Kreiselpumpe. Die veroffentlichten Ergebnisse stimmen weitgehend mit den in [22]
bis [2] gemachten Beobachtungen tiberein.

2.4 Teillastverhalten

Besonders im Off-Design-Betrieb kénnen Stromungsvorginge im Laufrad, wie z.B. Riickstrs-
mungen zu instabilem Verhalten mit erhéhten Beanspruchungen von Maschinen- und
Anlagenkomponenten bis hin zur Zerstérung fithren ([23]). Genaue Kenntnisse iiber den
Mechanismus dieser Vorginge liegen z.Z. noch nicht vor und lassen eine zuverlidssige Vor-
ausbestimmung des Betriebsverhaltens nur bedingt zu.

In der Forderung nach stabilem Betriebsverhalten wird zumeist ein bei steigendem Durch-
fluB stets abfallendes Druckverhiltnis der Maschine verlangt (Bild 19). Diese Forderung gilt
besonders bei Teillast und im Parallelbetrieb mit mehreren Maschinen, da eine auch nur in
Teilen instabile Charakteristik sich hiufig auch im Betriebsverhalten als Instabilitdt bemerk-
bar macht.

Der Begrift der Instabilitdt wird in der Literatur allerdings nicht eindeutig verwendet. So
wird ein instabiler Betrieb von Turbomaschinen zunichst anhand der Kennlinienform unter-
schieden (Kennlinieninstabilitit), ohne dabei auf den verursachenden Mechanismus

einzugehen.
Es werden zwei Grundformen angegeben:

» eine bei Drosselung fallende Kennlinie H(Q), die vor allem bei Radialmaschinen
niedriger spezifischer Drehzahl auftritt,
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» Kennlinie mit Sattelbildung; besonders ausgepréigt bei Maschinen mit héherer spezi-

fischer Drehzahl.

Ferner wird bei Kreiselpumpen der Begriff der Volllastinstabilitdt [64] benutzt, um ein ,Ein-
dellen“ der Kennlinie zu beschreiben, die nicht zwingend zu einer instabilen Kennlinie -
positive Steigung in Teilen der Kennlinie — fithren muB.

Eine klare differenzierte Betrachtung macht GREITZER [47], der zwischen einer statischen
und einer dynamischen Stabilitdt unterscheidet. Danach wird ein System —bestehend aus
Maschine und Anlage— erst dann instabil, wenn die Steigung der Pumpen- bzw. Verdich-
terkennlinie gréBer ist als die Steigung der Anlagenkennlinie. Statische Instabilitdt wird in
diesem Zusammenhang mit der absoluten (statischen) Verschiebung eines Betriebspunktes
gesehen, die das System bei kleinen Stérungen (z.B. kleine Schwankungen im Durchflu})
erfahren kann: es stellt sich —in der Nihe des bisherigen Betriebspunktes— ein neuer (labi-
ler) Gleichgewichtszustand ein. Eine dynamische Instabilitit dagegen wird stets in
Verbindung mit mehr oder weniger anwachsenden oszillatorischen Bewegungen des
Betriebspunktes um seine (u.U. stabile) Ausgangslage gesehen.

In der Literatur wird zwischen dynamischer und statischer Instabilitdt in diesem Sinne nicht
immer unterschieden, so daf nicht selten unklare und sogar gegensitzliche Aussagen anzu-
treffen sind. Einschlidgige Arbeiten entwickeln dabei z.T. sehr unterschiedliche
Vorstellungen vom Ablauf der Strémungsvorgénge, und zwar unabhingig von einer ideel-
len Trennung zwischen hydraulischen und thermischen Strémungsmaschinen.

Die Problematik der Kennlinieninstabilitit im Zusammenhang mit dem Mechanismus der
Riickstromung in seiner Gesamtheit ist nicht vollstindig geklért.

2.4.1 Rickstromung am Laufradeintritt

In vielen Untersuchungen werden Vordrall und Riickstromungen in das Saugrohr ausschlieB3-
lich als typische Eintrittsphdnomene betrachtet, verursacht durch —auf den Laufradeintritt
beschrinkte— Strdmungsablésungen, die bei geschlossenen Laufridern an den Schau-
felsaugseiten im Bereich der vorderen Deckscheibe auftreten. Bei offenen Laufridern wird
Entsprechendes im Bereich der Schaufelspitzen beobachtet. Bei Drosselung der Maschine
nimmt die Saugrohrstrémung nunmehr die Drehbewegung des Laufrades an (Vordrall),
wobei eine Riickstromung noch nicht stattfindet. Es entstehen jedoch die o.g. Ablésungen
mit einer ausgepriagten Umfangskomponente gegen die Drehrichtung des Laufrades, die
sich bei weiterer Drosselung in das Saugrohr hineinbewegen, den duBleren Teil des Laufrad-
eintrittes versperren und so die Kernstrémung im Saugrohr um die Rohrachse einschniiren.
Diese Riickstromung wird bei Kreiselpumpen Rezirkulation genannt.

Einsetzende Riickstromung wird bereits im stabilen Teillastbereich von Radialmaschinen
beobachtet ([21], [132], [12]]. Riickstrémung kann auch bei einem Laufrad mit stabiler Kenn-
linie auftreten und u.U. eher einsetzen (kritischer Volumenstrom Qf,;) als bei Laufridern

mit instabilem Kennlinienverlauf.
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Die bisherigen Untersuchungen an Pumpen und Verdichtern konzentrierten sich auf fol-
gende Schwerpunkte:

» stationdrer oder instationdrer Charakter der Riickstromung ([21], [12], [125], [25]),

» radiale Erstreckung der Riickstromung im Saugrohr, besonders in der Zone zwi-
schen Riick- und Vorwirtsstromung ([82],[101], [96], [21], [132], [111]),

» Ausbreitung der Riickstromung in Rohrlidngsrichtung ([40], [96], [119], [19], [18]),

» Einsetzen der Riickstrémung und der Verschiebung des kritischen Volumenstromes
Qurit ([12], [25], [43], [110]),

» EinfluB geometrischer Parameter auf die Ausbildung der Riickstrémung ([101], [21],
[111], [60], [58], [110]),

» EinfluB der Axialkrifte ([64]),
» EinfluB der Schaufelbelastung ([101], [111], [58], [24]),
» Kontrolle der Riickstromung ([125], [58], [24]).

2.4.2 Rickstromung am Laufradaustritt

Auch die sich am Laufradaustritt einstellende Riickstromung wurde schon sehr friih als mog-
liche Ursache von Kennlinieninstabilitit angesehen (vgl. z.B. [20], [96] und die dazu
gehorenden Diskussionsbeitrige). Dieser Vorgang wird in der Literatur vorwiegend haufig
als ein Austrittsphdnomen betrachtet, ebenfalls verursacht durch Ablésen der Stromung an
den Schaufelsaugseiten im Bereich der vorderen Deckscheibe (offene Laufrdader: Schaufel-
spitzen), jedoch am Laufradaustritt (Bild 20). Die derart abgel6ste Stromung wird —
insbesondere bei Verdichtern— mit dem Auftreten rotierender Ablésungen (Rotating Stall)
gesehen ([21], [12], [61]), einem Vorgang von rotierenden Zonen abgeldster Stréomung, der
sich in tieffrequenten Druckschwankungen und Schwingungen duBert. Ein Vergleich von
Laufrddern mit und ohne Deckscheibe zeigt, dal der Mechanismus des Rotating Stall in bei-
den Ausfithrungen grundsitzlich vergleichbar ist (Bild 21).

Rotating Stall ist in Verdichtern erheblich stirker ausgeprégt als in Pumpen, so da8 dieses
Phinomen hier Gegenstand sehr intensiver Forschungsaktivititen ist. Instabilitdt wurde bei
Pumpen bisher immer nur dann mit Rotating Stall in Verbindung gebracht, wenn diese mit
Nachleitrad ([64], [39]), beschaufelten ([12], [146]) und unbeschaufelten Diffusoren ([64],

[12]) ausgestattet waren.

Noch nicht vollstindig geklirt ist der auslosende Mechanismuns von Rotating Stall. Zwar
wird der Riickstromung im Bereich des Laufradaustritts eine zentrale Bedeutung fiir das
Auslosen von Rotating Stall beigemessen. Ursache und insbesondere Ursprung dieser Riick-
stromung bleiben jedoch weiterhin unklar. Wihrend in [26] der Ringraum zwischen
Laufradaustritt und Diffusor als Ursprung Rotating Stall auslésender Riickstromung angese-
hen wird, werden in ([64] u. [61]) relativ kleine Storungen der Stromung am Laufradaustritt
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als Ursache vermutet, die im Leitrad lediglich verstirkt, als Riickstromungen wieder in das
Laufrad hineinwirken.

Bei Kreiselpumpen mit Spiralgehiuse kann nach vorherrschender Ansicht in der Spirale ein
Ausgleich ungleichmiBiger Laufradabstromung stattfinden und demzufolge auch keine
Instabilitdt im Sinne der Volllastinstabilitdt auftreten. Es gibt jedoch keine Aussagen dariiber,
ob in diesem Fall Rotating Stall auftritt oder nicht. Untersuchung an Normpumpen ([134])
geben zu erkennen, daf auch bei Spiralgehdusepumpen —ohne Ringraum und ohne Nach-
leitrad—mit rein radialen Laufrddern durchaus kleine Instabilititen (4-6%) im Bereich des
Auslegungspunktes (Q/Qyp, = 0,8) auftreten konnen, so dall Rotating Stall zumindest nicht
grundsitzlich ausgeschlossen werden kann. Hierbei sollte auch dem Sporn der Spirale eine
gewisse Bedeutung beigemessen werden, da dieser in der Lage ist, ortlich begrenzte Riick-
strémzonen zu erzeugen, die einen Rotating Stall anregen konnen.

2.4.3 Rickstromung durch das Laufrad

Untersuchungen, die Riickstréomungsvorginge an Ein- und Austritt im Gesamtzusammen-
hang mit allen an der Energieiibertragung im Laufrad beteiligten Strémungsvorginge
betrachten, gewinnen zunehmend an Bedeutung. Diese Entwicklung ist vor allem in der
Radial- und Axialverdichterforschung zu beobachten, die bereits zu weitreichenden
Erkenntnissen iiber das Auftreten von Stromungsvorgingen gefithrt haben, welche auf
Riickstromungen zuriickzufithren sind (z.B. Pumpen und Rotating Stall). Auf dem Gebiet
der Kreiselpumpen wurden diese Erkenntisse bisher nur selten aufgegriffen, so da8 hier
nach wie vor noch keine im Ansatz ganzheitliche Betrachtungsweise dieser Stromungsvor-
ginge vorherrscht. Obwohl in einigen Arbeiten auf einen unmittelbaren Zusammenhang
der Riickstromung an Ein- und Austritt des Lauftrades aufmerksam gemacht wird ([96], [39],
[54], [146]), existieren z.T. widerspriichliche Auffassungen nebeneinander.

Stellvertretend soll dies anhand folgender Aussage von Fraser gezeigt werden, der die
Mechanismen, die zu Riickstrémungen am Ein- und Austritt des Laufrades im Teillastbe-
trieb fithren, zu beschreiben versucht:

1t has been seen that the disturbances in energy leves that produce suction and discharge
recirculation are not related to one another. Suppose now that we arbitrarily increase the eye
diameter of the impeller and determine the effect of this change on suction and discharge
recirculation. It is obvious that at some point the vortex cells of suction and discharge
recirculation are going to influence one another. At the present time one cannot predict the
point at wich this interaction will occur, but we do know empirically by extensive testing that
when the inlet to outlet diameter ratio equals or exceeds 0,5 the recirculation is in effect the
capacity at wich discharge recirculation occurs. [39)

AnschlieBend wird versucht, die Vorginge zu beschreiben, die zur Koppelung beider Stré-
mungsphidnomene fiihren.

Wechselwirkungen zwischen Laufradeintritt und -austritt sind Voraussetzung dafiir, daf3
Riickstromung auch vom Laufradaustritt zum -eintritt, also durch das Laufrad, auftreten kann.
Bereits in [64] sowie in [58] wird die Existenz einer derartigen Riickstrémung in Kreiselpum-
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pen, die durch Versuche an einem Radialverdichter ([56], [27]) nachgewiesen wurde, nicht
ausgeschlossen.

Um die an Verdichtern gewonnenen Erkenntnisse auch auf andere Radialmaschinen —z.B.
Kreiselpumpen- tibertragen und gesicherte Aussagen allgemeineren Charakters treffen zu
konnen, sind weitere Untersuchungen erforderlich.

In einem Ansatz zur Kldrung des Rotating Stall in Turbomaschinen wird versucht, die Riick-
stromungsvorginge und deren Wechselwirkungen mit der Vorwiértsstromung in einen
physikalisch begriindeten Zusammenhang einzubetten (z.B. [26]). Dennoch werden vertiefte
Kenntnisse benotigt, die zu einem umfassenderen Verstindnis der Mechanismen von Riick-
stromung und Rotating Stall filhren. Vor allem Ergebnisse aus Untersuchungen an
Kreiselpumpen sind heute noch nicht in dem MaBe verfiigbar, um hier —unabhingig von
Einzeleinfliissen wie Laufrad- und Gehiusegeometrie oder unterschiedlichen Leitvorrichtun-
gen— gesicherte Aussagen mit grundlegendem Charakter zu machen.

2.5 Einfluf} des Spaltstromes

Die Stromung durch Spalte, sei diese durch stehende oder sich relativ zueinander bewe-
gende Winde begrenzt, gehort mit der Rohrstromung zu den bisher theoretisch und
experimentell am meisten untersuchten Stromungsformen. Der hier im behandelten Kon-
text interessierende Sonderfall der Stromung durch Ringspalte bildet dabei den gréBten
Anteil. Griinde dafiir sind einerseits die zentrale Rolle der Spaltstrom-Leckage bei der Ent-
stehung und Beeintrichtigung von Dissipationsarbeit (Reibungsverluste) in allen Maschinen
mit im einen Gehéuse rotierenden Elementen. Anderseits sind die riumlichen und z.T. zeit-
abhidngigen (exzentrisch drehende Innen- bzw. AuBenwand) Stromungserscheinungen in
den meisten Fillen noch nicht vollstindig gekldrt und ihre theoretische Behandlung noch
nicht abgeschlossen.

Selbst die Untersuchung der einfachsten und in Strémungsmaschinen sehr hiufig vorkom-
mende Form der Spaltstromung, ndmlich die Strémung in ebenen Ringspalten, bildet noch
heute den Schwerpunkt von Forschungsarbeiten, wie die zahlreichen Beitrdge auf interna-
tionalen Fachtagungen zeigen. Dabei beschrinken sich die Untersuchungen nicht mehr auf
die bereits seit dem 19. Jahrhundert interessierende Bestimmung von Stromungsverlusten
(vgl. z.B. [15] sowie die in [130] zitierten Arbeiten), sondern konzentrieren sich gegenwirtig
auf den EinfluB der Spaltstromung auf das rotordynamische Verhalten der Maschine (z.B.
[51], [28]).

Nahezu alle bisherigen Untersuchungen zum Thema Spaltstromung erfolgten an speziell
dafiir konzipierten Priifstinden, die nur eine isolierte Betrachtung der Vorginge in unmittel-
barer Umgebung (Ein- und Austrittsgeometrie) des Spaltes erlauben ([160], [97], [129], [153]
u.a), wie mehrere eingehende Recherchen ([80], [92], [112], ) zeigen. Einige Arbeiten beriick-
sichtigen die Drallbewegung der Eintrittsstrémung durch Einbau von Rotationskorpern, die
den EinfluB des Laufrades simulieren sollen (z.B. [136], [42], [59]). Ergebnisse von Messun-
gen des Spaltstromes in realen Maschinen finden sich selten (z.B. [159], [87]).
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Eine Ubersicht der Zusammenhinge zwischen der Strémung durch Dichtspalte und anderen
GroBen in Kreiselpumpen liefert STOFFEL in Bild 22, indem er den heutigen Kenntnisstand
iiber diese Wechselwirkungen in grafischer Form darstellt. Der in dieser Untersuchung inter-
essierende Axialschub ist in Bild 22 besonders hervorgehoben.

Die Koppelungseffekte zwischen der Radseitenraum- und der Spaltstrémung wurden bereits
in Kap. 2.2, ihre Auswirkungen auf den Axialschub in Kap. 2.1 beschrieben.

Aus dieser Darstellung wird die zentrale Rolle des Spaltstromes im komplexen Wirkungsge-
fiige der Stromungsvorginge in Kreiselpumpen deutlich, die auch fiir Radialverdichter
gelten.

2.6 Weitere Arbeiten

In den letzten Jahren sind auf dem Gebiet der Kreiselpumpenforschung einige Arbeiten ver-
offentlicht worden, die ein verstirktes Interesse an den instationdren Stromungsvorgiangen
erkennen lassen. Die dazu relevanten experimentellen Arbeiten waren im wesentlichen von
der Entwicklung und Erprobung instationdrer MeBtechniken, den Untersuchungen der Str6-
mung vor, im und nach dem Laufrad insbesondere im Zusammenhang mit der

Gerduschentwicklung gepragt.

So untersuchen HASEGAWA ET AL. [55] den EinfluB von Druckschwankungen am Laufrad-
eintritt auf das Stromungsverhalten im Laufrad einer Kreiselpumpe (nq= 36,7 1/min). Mit
Hilfe mehrerer an den Schaufelwidnden angebrachten Drucksensoren beobachten sie das
Druckverhalten entlang eines Schaufelkanals vom Eintritt bis zum Austritt des Laufrades. Als
Quelle der plotzlichen Druckschwankungen wird die gezielte Einbringung kleiner Luftmen-
gen zur Erzeugung eines spiralférmigen Saugwirbels unterschiedlicher Drallintensitit
(W = +0,75) genutzt. Sie stellen dabei fest, daB bei plétzlichen Druckschwankungen, hervor-
gerufen durch das Zusammentreffen der Schaufeleintrittskante mit dem Wirbelzapfen, am
Eintritt des Laufrades eine tiber den Umfang asymmetrische Druckverteilung entsteht, die
die Stromung in den Schaufelkanilen bis zum Laufradaustritt beeintrichtigt.

TOURRET ET AL. [140] zeigen auf, welche Interpretationsméglichkeiten sich ergeben, wenn
mit zahlreichen Druckaufnehmern an verschiedenen Stellen des Saugstutzens, am Eintritts-
bereich und an mehreren Stellen im Spiralgehduse sowie im Laufrad gleichzeitig gemessen
wird. Sie gehen insbesondere auf die Ubertragung der von den Laufradschaufeln erzeugten
Druckwellen in der Versuchsmaschine ein, wobei eine eingehende Betrachtung auf dem
Betriebsbereich von Q/Qo/)t =0,7...1,3 beschrinkt bleibt. Sie stellen mit HASEGAWA ET AL.
iibereinstimmend fest, daB eine direkte Koppelung zwischen den Druckschwankungen im
Eintrittsbereich des Laufrades, im Laufrad selbst und am Laufradaustritt vorliegt.

GANGOLLI u. RADHA KRISHNA [40] untersuchen das Stromungsverhalten im Saugrohr einer
Kreiselpumpe mit 7, = 19,2 1/min im gesamten Betriebsbereich. Sie messen die periphere
Druckverteilung entlang der Saugleitung ab dem Pumpenflansch an vier Stellen mit jeweils
mehreren statischen MeBbohrungen iiber dem Umfang. Wie auch in [96] und [21] festge-
stellt, beobachten sie im extremen Teillastbetrieb (Q/Qopt <0,35) einen asymmetrischen
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Druckverlauf mit einem ausgepragten Maximum, den sie auf ein Riickstromungsgebiet, wel-
ches sich spiralférmig entlang der Saugleitung erstreckt, zurtickfiihren. Ihre Beobachtungen
beschrinken sich auf die Stromung vor dem Laufrad, so dal keine Aussagen iiber mogliche
Wechselwirkungen mit der Laufradstromung moglich sind.

Experimentelle Untersuchungen {iiber die Druckschwankungen und ihre Fortpflanzung in
Kreiselpumpen stehen auch bei BARRAND ET AL. [13] im Mittelpunkt. Mit Hilfe von zahlrei-
chen im Gehiuse und im Laufrad eingebauten Druckaufnehmern stellen sie vergleichende
Betrachtungen grundsitzlicher Art an zwischen den im Absolut- (Gehéduse) und im Relativ-
system (Laufrad) erzielten MeBergebnissen. Da die Arbeit sich eher auf die Beschreibung
der eingesetzten MeBtechnik konzentriert, bleibt eine detaillierte Darstellung und Auswer-
tung von konkreten MeBergebnissen aus.

Die neueren Arbeiten aus dem Gebiet der Kreiselpumpenforschung haben gemeinsam, da3
sie sich i.d.R. auf den Einsatz relativ aufwendiger MeBtechniken (LDA, PIV, zahlreiche insta-
tiondre Drucksensoren, usw.) stiitzen, um verhiltnismiBig begrenzte Teilaspekte der
Stromungsverhiltnisse in Kreiselpumpen zu untersuchen. Arbeiten, in denen eine integrale
Betrachtung der Stromung im Laufrad in Verbindung mit der Laufradein- und -austrittsstro-
mung erfolgt, fehlen bis heute.

2.7 Zusammenfassung

Nahezu alle bisher veréffentlichten Arbeiten zum Thema ,,Axialschub“ konzentrieren sich
auf die Stromungsvorginge in den Seitenrdumen zwischen Laufrad und Gehiuse, deren
Summe als Ursache fiir die auf die Welle wirkenden Axialkrifte angesehen wird. Dabei wer-
den andere Faktoren, wie die Impulsinderungskraft und Druckdifferenzen zwischen
Laufradeintritt und Atmosphére (Wellendruckkraft) in der Regel als verhaltnismiBig sehr
klein angenommen, und somit vernachléssigt. Diese vereinfachte Betrachtungsweise hat bis-
her dazu gefiihrt, dal alle hierauf basierenden Berechnungsmethoden lediglich grobe
Abschitzungen der in Turbomaschinen auftretenden Axialschiibe liefern konnten, die im
Nachhinein mittels empirisch ermittelter Koeffizienten korrigiert werden miissen.

Die meisten Untersuchungen im Zusammenhang mit der Radseitenraum-Stromung
beschrianken sich auf die Ermittlung der Reibungsverluste und ihrer EinfluBparameter.
Systematische experimentelle Untersuchungen mit Radseitenraumgeometrien, wie sie in den
meisten radialen Turbomaschinen vorkommen, sind selten. Fast alle bisher veroffentlichten
Arbeiten gehen vom idealen Fall der rotationssymmetrischen Stromung aus, und beziehen
sich somit auf den Auslegungspunkt der Maschinen. Selbst Untersuchungen an realen Tur-
bomaschinen, in denen die Strémung im Seitenraum nicht mehr isoliert von den
Verhiltmissen am Laufradaustritt, im Diffusor und Sammelraum betrachtet werden kann,
wird eine iiber dem Umfang gleichméBige Druck- und Geschwindigkeitsverteilung
impliziert.

Der EinfluB von Sammelgehédusen, die auBerhalb optimaler Betriebsbedingungen deutlich
ungleichmiBige Druck- und Geschwindigkeitsverhéltnisse am Laufradaustritt hervorrufen,
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werden im Zusammenhang mit dem Axialschub extrem selten, und dann nur oberfldchlich

behandelt.

In wenigen Arbeiten wird der EinfluB des Spaltstromes auf den Druckverlauf im Radseiten-
raum berticksichtigt und in die Berechnung des Axialschubes einbezogen. Die GroBe des
Spaltstromes in der Maschine unter realen Betriebsbedingungen kann bisher nicht direkt
gemessen werden. Sie wird in allen bekannten Berechnungsverfahren anhand empirisch —
in vereinfachten Modellpriifstinden— gewonnener Beziehungen bestimmt.

In allen Fillen werden nur rotationssymmetrische Stromungsverhiltnisse betrachtet. Die
Wechselwirkungen zwischen den verschiedenen Strémungsbereichen untereinander und in
Verbindung mit dem Axialschub in Turbomaschinen werden in der Fachliteratur nicht
ndher beriicksichtigt. Dies gilt besonders fiir die auBerhalb des Auslegungspunktes ausge-
prigten Vorginge wie Fehlanstromungen, Stromungsablésungen und Riickstrémungen.
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3 Zielsetzung

Die Studie der bisher veroffentlichten Arbeiten, die die Problematik des Axialschubes in
Turbomaschinen behandeln, zeigt, da trotz genauer Detailkenntnisse iiber einzelne Stré-
mungsvorgéinge in den verschiedenen Bereichen der Maschine es an Untersuchungen fehlt,
die die Wechselwirkungen dieser Stromungen untereinander und ihre Auswirkungen auf
des Betriebsverhalten im gesamten Arbeitsbereich zum Schwerpunkt haben. Derartige
Untersuchungen, die das komplexe Zusammenwirken aller Stromungsparameter als ein
System betrachten, sind zur Erkldrung von bestimmten Erscheinungen im Axialschubverhal-
ten notwendig, welche mit den bislang vorherrschenden Ansitzen nicht begriindbar sind.
Anderungen der Axialschubkennlinien im Teil- und im Uberlastbetrieb, wie sie hiufig bei
Kreiselpumpen beobachtet werden, kénnen durch die ausschlieBliche Betrachtung der
radialen Druckverteilung entlang der duleren Laufradkontur, die zudem als konstant tiber

dem Umfang angenommen wird, nicht erklért werden.

In Turbomaschinen mit spiralfsrmigen Sammelgehiuse stellen sich im Teil- oder Uberlast-
betrieb jedoch in der Spirale eine i{iber dem Umfang deutlich ungleichméiBige
Druckverteilung ein, welche sich am Laufradaustritt sogar als periodische Storung bemerk-
bar macht und die Strémung bis in das Laufrad hinein beeintrichtigen kann. Dies ld8t
vermuten, daB sich auBerhalb des Auslegungspunktes die peripher ungleichméiBige Druck-
verteilung auch auf die Stromungsvorginge im Radseitenraum auswirkt.

Ziel der vorliegenden Arbeit ist, die Stromungsmechanismen, die das Axialschubverhalten
in radialen Stromungsmaschinen im gesamten Arbeitsbereich beeinflussen, zu untersuchen.
Den Schwerpunkt soll die Betrachtung der Auswirkungen einzelner bereits bekannter Riick-
stromungserscheinungen im Teil- und Uberlastbereich auf den Axialschub sowie die
Wechselwirkungen untereinander bilden. Dazu sollen die Erkenntnisse aus der einschligi-
gen Literatur herangezogen und ihre Ubertragbarkeit auf den betrachteten Fall durch
gezielte Detailuntersuchungen gepriift werden.

Ausgangspunkt der Betrachtungen ist die Annahme eines engen physikalischen Zusammen-
hanges zwischen allen in einer Turbomaschine stattfindenden Stromungsvorginge. Dies ist
insbesondere im Zusammenhang mit den auBerhalb des Auslegungspunktes auftretenden
Riickstromungen vor und hinter dem Laufrad und ihre Auswirkungen auf die Strémung in
den Seitenrdumen, die letzlich fiir das Axialschubverhalten bestimmend sind, von groBer
Bedeutung.

Durch den hier gewihlten, im Kap. 1 erlduterten systemorientierten Ansatz sollen wichtige,
bisher nicht berticksichtigte Zusammenhinge zwischen den Vorgingen am Laufradeintritts-
und der Spaltstromung, der Auswirkungen der Interaktion von Laufradaustrittsstromung
und der Energieumsetzung im spiralférmigen Sammelgehéuse, sowie die Konsequenzen fiir
die Stromung in den Radseitenrdumen anhand von Indikatoren (z.B. statischen Driicken an
den Gehidusewinden) aufgezeigt und nach Maglichkeit ihre Ursache gekldrt werden.

Die Untersuchungen, die einen fiir die Praxis reprédsentativen Charakter aufweisen sollen,
werden an einer handelsiiblichen Kreiselpumpe mit einer spezifischen Drehzahl von
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ng = 23,1 1/min durchgefiihrt. Die verhaltnismiBig einfache Bauweise und die bei inkom-
pressiblen Medien unmittelbare Beziehung zwischen gemessenem Druck und dem
Energiezustand der Stromung, die eine nahezu direkte Analyse aus den MeBgroBen ermog-
licht, waren fir die Wahl der Versuchsmaschine ausschlaggebend. Zahlreiche
MeBbohrungen entlang beider Gehdusewidnde an verschiedenen Stellen vor dem Laufrad
und am saugseitigen Dichtspalt sollen zur Beschreibung des gesamten Stromungsverhaltens
in der Maschine herangezogen werden. Gezielte Stromungsmessungen im Bereich des Lauf-
radeintrittes sollen den Zusammenhang zwischen dem mit der Saugriickstréomung
gekoppelten Auftreten der Rezirkulationsstromung und dem Axialschubverhalten im Teil-
lastbetrieb aufzeigen. Weitere Stromungsuntersuchungen sollen den EinfluB der
Austauschvorginge zwischen Laufradaustritts- und Spiralenstromung auf die Vorgéinge im
saugseitigen Radseitenraum und ihre Auswirkungen auf den Druckabbau in demselben

nachweisen.

Dariiber hinaus soll der Versuch unternommen werden, den fiir die Druckverteilung in den
Seitenrdumen entscheidenden Spaltstrom experimentell zu bestimmen. Hierzu wird eine
neue MeBmethode vorgestellt, die eine riickwirkungsfreie Bestimmung des Spaltstromes in
Kreiselpumpen wihrend des Betriebes erlaubt. Die auf das magnetisch-induktive Wirkprin-
zip basierende MeBtechnik wird erprobt und in der Versuchsmaschine eingesetzt.
Gleichwohl soll durch eine kritische Beurteilung der MeBergebnisse die bedingte Anwend-
barkeit der Methode diskutiert werden.
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4 Die Berechnung des Axialschubes

Die auf die Welle radialer Turbomaschinen wirkende Axialkraft resultiert aus der Summe
aller am Laufrad angreifenden Krifte, die sich im stationdren Betrieb im wesentlichen

zusammensetzen aus:

» Impulskraft als Folge der meridianen Umlenkung der Hauptstromung von axialer in
radialer Richtung,

» Druckkrifte, die sich aus dem Produkt der in den saug- und druckseitigen Radsei-
tenrdumen sowie am Laufradeintritt herrschenden statischen Driicken mit den
jeweiligen Fldachen ergeben,

» resultierende Druckkraft aus dem statischen Druck vor dem Laufrad (Saugleitung)
und dem Druck, der von aulen auf den Wellenquerschnitt wirkt, sowie

» sonstigen Axialkriften, die durch die Besonderheiten der konstruktiven Ausfithrung
bedingt sind, wie z.B. Rotor-Gewichtskraft bei Maschinen mit nicht horizontaler
Welle, mechanischen Krifte durch magnetischen Zug im Elektromotor bzw. in
Magnetkupplungen u.a.

Im hier betrachteten Fall von einstufigen Norm-Kreiselpumpen mit horizontalen Wellen, die
i.d.R. fiir den Einsatz mit Norm-Elektromotoren mit eigener Axiallagerung vorgesehen sind,
treten die zuletztgenannten mechanischen Krifte nicht auf. Alle tibrigen, fiir die Bestimmung
des Axialschubes relevanten Krifte, werden in folgenden Abschnitten einzeln besprochen.

4.1 Impulsanderungskraft

Im Laufrad erfihrt die Strémung eine — je nach Laufradform— mehr oder weniger starke
Umlenkung. Im Hinblick auf die Axialkraft sind die in der Meridianebene wirkenden
Geschwindigkeitskomponenten maf3gebend. Bei radialen und halbaxialen Laufridern
geschieht die Umlenkung der Hauptstromung von der axialen in die radialen Richtung, die
Reaktionskrifte in den seitlichen Wandungen der Laufradkanélen hervorruft (Bild 24).

Durch die Umlenkung der Strémung in einem gekriimmten Laufradkanal wirkt auf ein Mas-
senelement dm = p-A-ds eine Kraft, die der Impulsinderung proportional ist. Diese
kann allgemein formuliert werden als

g o = Liam ot dme
dF = d_t(dm ) dt(dm) c+ dmdt' (1)

Fiir inkompressible Medien ist d(dm)/dt=0, wihrend die Geschwindigkeit zeit- und ortsab-
hingig, ¢=c(t,s), sein kann, womit fiir die instationdre Strémung Gln. (1) mit den partiellen
Differentialen geschrieben wird:
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dc acas) . ©

dF = dm(& + a—s&

Beschrinken wir die Betrachtung auf stationire Stromungen (de/dt = 0), so vereinfacht
sich mit ds/0¢ = ¢ und d¢/ds = de/ds der Ausdruck zu

a4 a5 =0
dF—dm-dsc p-A-ds 7. ¢ p-Og-de, (3)

wo Q;p = A-c ist. Die Betrachtung des gesamten Laufradkanals zwischen Eintritt
(Index 1) und Austritt (Index 2) fithrt nach Integration zu

cax,?

F, 9= (p QrR) J de = p-Qrp-(€o0=Copy) - (4)

Cax,l

Die Kraft F| , héngt also fiir einen Betriebspunkt von der Differenz der Geschwindigkeits-
vektoren am Aus- und Eintritt des Laufradkanals ab, deren Betrige aus der
Kontinuititsbedingung

QLR = Q‘Qspz A1 laxl T A2 " Cax,2 ()

ermittelt werden kénnen.

Der Betrag der in der Regel vorkommenden Impulskraft ist im Verhéltnis zu den Hauptkréf-
ten selbst bei Medien hoher Dichte wie Wasser gering. Im Falle von diagonalen Laufridern
besitzt die Austrittsgeschwindigkeit eine zur Impulskraft beitragende Axialkomponente.
Laufrdder niedriger spezifischer Drehzahlen mit rein radialer Abstromung weisen in der
Regel selbst unter extremen Betriebsbedingungen (Rezirkulationsstromung in Teillast)
Geschwindigkeitskomponenten in axialer Richtung auf, die sehr klein sind und daher ver-
nachlissigt werden kénnen.

Die sich aus der Umlenkung im Laufrad ergebende Impulskraft 7} kann so aus
Fr = p Q1R Cax1 (6)

ermittelt werden.

Im Auslegungspunkt kann von einer rotationssymmetrischen Stréomung am Laufradeintritt
ausgegangen werden, die Wirkungslinie der Impulsédnderungskraft fillt dann mit der Dreh-
achse des Laufrades zusammen.
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4.2 Druckkrafte in Radseitenraumen

Auf beiden Deckscheiben des Laufrades wirken Krifte, die aus den Druckverteilungen in
den Radseitenrdumen zwischen Laufrad und Gehéuse resultieren, sie machen den Haupt-
anteil des Axialschubes aus. Ist der Verlauf der statischen Driicke beiderseits des Laufrades
bekannt, kann aus der Differenz der saug- und druckseitigen Krifte die Axialdruckkraft

ok = Fs—p (7)

berechnet werden.

Die einzelne Druckkrifte lassen sich allgemein formulieren als

Fy = | pgda bzw. Fy = | pryda 8)
4g Ap

mit dA = r-d¢ - dr als Projektionsfliche des Fluidelementes auf die Laufraddeckscheiben
(Bild 24).

Aus den Ausfithrungen in Kap. 2.3 wird deutlich, da3 in Turbomaschinen mit Spiralgehause
die periphere Druckverteilung am Laufradaustritt nur an einem Betriebspunkt rotationssym-
metrisch ist. Bei allen anderen Betriebspunkten ergibt sich am Laufradau8endurchmesser
eine ungleichmiBige Stromungsverteilung aufgrund des Druckaufbaus in der Spirale, die
auch die Verhiltnisse im Radseitenraum beeintridchtigen, wie die experimentellen Ergeb-
nisse dieser Arbeit zeigen. Der statische Druck ist strenggenommen sowohl vom Radius r
als auch vom Umfangswinkel ¢ abhingig, p = p(r, ¢) . Wihrend die Flichen Ag und Ap
durch die Laufradgeometrie festgelegt werden, wird die Integration von Gln. (8) durch den
zunidchst unbekannten Zusammenhang zwischen 7, ¢ und p erschwert.

Die einfachste Methode zur Berechnung der Druckkrifte nach Gln. (8) stellt die Annahme
eines konstanten Druckes entlang beider Radseitenrdumen dar. Beispielsweise nehmen
LOBANOFF/ROSS ([85], S. 344) an, der statische Druck im saug- und druckseitigen Radseiten-
raum sei gleich und konstant zwischen Laufradaustritts- und Ringspaltdurchmesser und
betrage durchschnittlich 75 % des Druckes am Laufradaustritt. Eine derartige Auslegung
kann lediglich zur groben Abschitzung des zu erwartenden Axialschubes dienen. Werden
hingegen zuverlissige Angaben iiber die Hohe der Axialbelastung gefordert, so kénnen
diese nur empirisch gewonnen werden, wie in [85] bemerkt wird.

4.2.1 Rotationssymmetrische Stromung in beiden RadseitenrGumen

MaBgebend fiir den radialen Druckverlauf in den Seitenrdumen ist die auf das mitrotierende
Fluid wirkende Zentrifugalbeschleunigung. Das Medium wird durch Reibung an den Sei-
tenwénden zu einer Rotationsbewegung mit einer Winkelgeschwindigkeit 3 angeregt, deren
Hohe im wesentlichen von folgenden Faktoren beeinfluBt werden kann:
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» Oberflichenrauhigkeit und Geometrie (GroBe der benetzten Oberfldche) der Lauf-
rad- und Gehiusewinde,

» Axialer Abstand zwischen feststehender Gehiuse- und rotierender Laufradwand,
» Hohe und Richtung einer moglichen zusitzlichen radialen Durchstromung sowie
» Beeintrichtigung des Geschwindigkeitsfeldes durch Sekundirstromungen.

Allgemein l4Bt sich eine mittlere Winkelgeschwindigkeit des Fluides als Funktion der Lauf-
rad-Winkelgeschwindigkeit angeben als

B =k o, (9)
wobei £ ein vom Radius abhingiger Faktor —die sogenannte Kernrotation— darstellt, der alle

o.g. Einfliisse zusammenfaBt.

Im Falle einstufiger Kreiselpumpen ohne Ausgleichsbohrungen in der Laufradnabe unter-
scheiden sich die Stromungen beider Radseitenrdume durch die Spaltstromung, wihrend
im druckseitigen Seitenraum eine Leckagestromung durch die Wellenabdichtung vernach-
lissigbar klein ist, wird die Stromung im saugseitigen Zwischenraum durch die
Uberlagerung des radial nach innen gerichteten Spaltstromes beeinfluft.

Beide Fille werden daher in folgenden Abschnitten getrennt behandelt.

4.2.1.1 Druckkraft im nicht-durchstromten Radseitenraum

Der auf die &uBeren Fliche der Tragscheibe wirkende Druck p;, éndert sich {iber dem
Radius als Ursache der Zentrifugalkraftwirkung.

Auf ein Fluidelement der Masse
dm =p-dV=p-r-dr-dz-do (10)

gemilB Bild 254, das im druckseitigen Radseitenraum mit [ rotiert, wirken neben der
Zentrifugalkraft

K=dn-r p* (11)

auch der ihr entgegenwirkende radiale Druckgradient, so da aus der Bedingung des
Kriftegleichgewichtes

d
pdA+K = (p + ;Zf;dr)dA (12)

mit d4 = d¢ - dz als Elementfliche und nach Einsetzen von Gln. (11) in Gln. (12) erhalten
wir
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l’—prﬁ (13)

Im allgemeinen Fall liefert die Integration von Gln. (13) zwischen r und ry

) "9
[ap = [(p -1 BHar. (14)
p r

Fiir den Bereich zwischen Laufradaustritt 79 und der Welle ryy

) "y
[ao = [p-r BHar. (15)
Pw Tw

Wird angenommen, daB3 bei fehlender Durchstrémung des Radseitenraumes, QSp = 0, das
Medium wie ein fester Kérper mit einem mittleren Wert fiir die Winkelgeschwindigkeit von
B = By rotiert, der iiber dem Radius konstant ist, so kann Gln. (15) integriert werden zu

9 72—72
byt =p-Bo 5 (16)
bzw.
27’2—7'2
by — PW_pBO-QQW (17)

Fiihren wir die Integration aus Gln. (15) von einer beliebigen Grenze r bis r9, so 14Bt sich
aus Messungen des statischen Druckverlaufes entlang der Gehdusewand die
Winkelgeschwindigkeit

2-(py—p)
B= | —— (18
p-(rg—1)
ermitteln.

Die druckseitige Axialdruckkraft ergibt sich dann aus Gln. (8)a und Gln. (16) zu

) 72_72
- JJ{PQ_(F"BQ' 22

OrW

H rdrdo . (19)
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Unter den Annahmen rotationssymmetrischer Druckverteilung a8t sich Gln. (19) integrieren

zu

2
FD=n-(r§—r\2/v)-(p2—p-%-r\2/v). (20)

Fiir den in der Praxis hidufig angenommenen Fall von /@ = 0,5 ergibt sich aus Gln. (20) die
bekannte Beziehung

) ® 2
FDZR'(’Q_rw)'(PQ—P'g"W) (21)

4.2.1.2 Druckkraft im durchstromten Radseitenraum

Wird die Stromung im Radseitenraum zusétzlich von einer radialgerichteten Geschwindig-
keitskomponente iiberlagert, so kann nicht mehr von einer solid-body-Rotation des
eingeschlossenen Fluides ausgegangen werden. Der radiale Druckaufbau wird nun je nach
Richtung der Querstromung (zentrifugal/zentripetal) vom nicht-durchflossenen Fall abwei-
chen, und zwar um so stérker, je héher die Radialgeschwindigkeit bzw. die Durchstrémung
des Seitenraumes ist.

In der folgenden Betrachtung wird davon ausgegangen, dafl die Druck- und Geschwindig-
keitsverteilung rotationssymmetrisch und somit lediglich vom Radius abhéngig ist.

Aus dem Kriftegleichgewicht eines Massenteilchens der Radseitenraumstrémung mit radia-
ler Durchstromung ergibt sich nach Bild 256

d
pdA+ K — (p + élfdr)dA = —dm-r (22)

wobei # = dc /dt im gewihlten Koordinatensystem fiir die zenfugale Beschleunigung der
Querstromung steht. Mit Gln. (10) und Gln. (11) und unter Beriicksichtigung von dr/dt = ¢,
erhalten wir durch Umformen

p-r-BQ-dr—dp=p-cr-dcr. (23)

Aus dem Massenerhaltungssatz fiir inkompressiblen Medien Qg p = A mit der fir den
allgemeinen Fall einer vom Radius abhéngigen Seitenraumbreite gebildeten Durchtrittsfla-
che A = 2-m-r-b(r) laBt sich fir die Radialkomponente der Stromungsgeschwindigkeit
¢, schreiben
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Os
= — =P
‘T b(r) (24)

Somit kann nach Einsetzen in Gln. (23) und Umformen ein Ausdruck zur Bestimmung der
radialen Druckverteilung angegeben werden:

) Ty 2 T
= T N db/dr\ 1
byt /J)d/) {(p r-BO)dr p(gn)Q{((H b/r) rg.b]dr- (29)

Wihrend die Breite b durch die Geometrie der Maschine bestimmt wird und fiir 4 = b(7)
eine eindeutige Beziehung hergeleitet werden kann, ist die Winkelgeschwindigkeit des Flui-
des B von der Intensitdt der radialen Durchstrémung, d.h. vom Leckstrom Osp» abhiingig,
der im Regelfall unbekannt ist. Eine zuverléssige Aussage iiber die Grof3e von QSp ist jedoch

entscheidend fiir die Bestimmung des Druckverlaufes im saugseitigen Radseitenraum, wie
aus Gln. (25) deutlich wird.

Ist eine Aussage iiber die Intensitit der Durchstrémung mdoglich, so kann die Winkelge-
schwindigkeit  bei bekanntem Druckverlauf aus Gln. (23) und Gln. (25) bestimmt werden
iiber die Beziehung

2
_ dprdr 1 9sp” (L db/sdr
p Jp-r 2 2mrb (1+ b/r ) (20)

4.2.2 Einfluf3 der Spiralenstromung (asymmetrische Druckverteilung)

Fiir nur einen Betriebspunkt auf der Kennlinie, i.d.R. den Auslegungspunkt, kann von einer
rotationssymmetrischen Druckverteilung, also p # p(¢), ausgegangen werden. Bei allen
anderen Betriebspunkten ist der Druck am Laufradaustritt infolge des Druckaufbaus in der
Sammelspirale vom Drehwinkel ¢ abhingig. Auch in radialer Richtung kann sich diese
Abhingigkeit bis zur Spaltdichtung wirksam werden und u.U. sogar mit der Spaltstrémung
selbst und den Strémungsvorgingen am Laufradeintritt gekoppelt sein, wie die Ergebnisse
dieser Arbeit zeigen.

Die Berticksichtigung dieser Einfliisse auf die Druckverteilungen entlang beider duBerer
Laufradseiten ist in einer allgemein giiltigen Form extrem schwierig, denn es mii3ten hierfiir
zum einen die physikalische GesetzmiBigkeiten von teilweise streng raumlichen Strémungs-
vorgingen (Stromungen im Laufradein- und -austritt, im der Spirale einschl
Sekundarstromungen, in den Radseitenrdumen sowie in den Dichtspalten) nicht nur
beschrieben, sondern auch mathematisch formuliert werden kénnen. Diese Beschreibungen
sollten zudem die wechselseitige Beeinflussung dieser Stromungen im gesamten Zusammen-
hang beriicksichtigen, und letztlich zuverldssige quantitative Aussagen erlauben.
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Eine derartige Losung, die eine integrale Betrachtung der eben beschriebenen Vorginge in
Turbomaschinen ermdglichen konnte, ist bis heute —trotz der intensiven Forschung und
Fortschritten auf dem Bereich der Stromungsnummerik— nicht verfiigbar und wird in abseh-
barer Zeit auch nicht verfiigbar sein.

Dem Verfasser ist lediglich eine Arbeit bekannt, in der versucht wird, den Einflu unsym-
metrischer Druckverteilung (auch beiderseits des Laufrades) auf den Axialschub rechnerisch
zu beriicksichtigen. In der bereits zitierten Arbeit von RIS ET AL. [108] stellen sie anhand von
MeBergebnissen an einem Radialverdichter mit Spiralgehise fest, daB auBerhalb des Ausle-
gungspunktes die Druckverteilungen in beiden Radseitenrdumen nicht nur radien- und
winkelabhéngig sind, sondern selbst am Laufradaustritt voneinander abweichten. Aufgrund
der unsymmetrischen Druckverteilungen stimmt die Wirkungslinie der resultierenden Axi-
alkraft nicht mehr mit der Laufradachse, was in Verbindung mit der auf diese senkrecht
wirkenden Radialkraft zu einem Biegemoment fiihrt, der die Welle zusitzlich belastet.

Die Komponenten des sich aus den Druckkriften ergebenden Biegemomentes lassen sich

bestimmen aus

9 2m Tsp2m
M, = J J(pD—pS)cos¢d¢72dr+ J J[)DCOSd)dd)err 27)
Tsp 0 T 0
und
o 2m Tsp2m
M, = I'] (bp—pg)sinddor’dr+ | IPDsind)dd)err, (28)
Tsp 0 T 0

wobei das resultierende Moment M aus der vektoriellen Addition
2 2
M= M + My (29)
ergibt.

4.3 Statischer Druck am Laufradeintritt

Der vor dem Laufrad auf die —projizierte— Eintrittsfliche AO* herrschenden statische Druck
po ubt eine Kraft

Fy = py- 4y%, (30)

die gemil Bild 24 in Strémungsrichtung wirkt, mit 4,* = 7 - rSpQ .
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Je nach Einbauverhailtnis der Saugleitung (Saug- oder Zulaufsh6he) und Anforderung an das
Forderverhalten der Maschine (z.B. NPSH-Wert) herrscht am Laufradeintritt ein statischer
Druck, der in den meisten Fillen vom Atmosphirendruck deutlich abweichen kann. Unter
optimalen Arbeitsbedingungen, d.h. in der Ndhe des Auslegungspunktes und bei entspre-
chenden langer Vorlaufstrecke, kann in der Saugleitung von einer vollausgebildeten
Stromung bis kurz vor dem Laufrad ausgegangen werden. Der statische Druck kann als kon-
stant tiber die gesamte Querschnittsfliche betrachtet werden.

Liegt der Arbeitspunkt deutlich unterhalb des Auslegungspunktes, so fithrt Riickstromung
aus dem Laufrad (vgl. Kap. 2.4.1) zur Energieerh6hung des Fluides vor den Schaufeleintritts-
kanten, die sich in Gestalt eines rotierenden Wirbels, den sog. Teillastwirbel, duBert. Der
Druck tiber dem Radius ist hier nicht mehr konstant iiber dem Radius. Der EinfluB des sich
dabei ergebende lastabhingigen Beitrages der Druckkraft, auf den Axialschub ist in der
Fachliteratur bisher nicht behandelt worden. Die im Kap. 6.4 detailliert beschriebenen
Ergebnisse der Untersuchung dieses Phianomens zeigen, daf dieser Anteil unter Umsténden
(z.B. bei groBen, ohne Leitgittern versehenen Eintrittsquerschnitten und gro8en Maschinen
niedriger spezifischer Drehzahl 7,) bedeutend sein kann.

So muB3 Gln. (30) strenggenommen allgemein formuliert werden als

Fy= | p(r.QdA. (31)
Ay*

4.4 Wellendruckkraft

Verkniipft mit dem Druck in der Saugleitung ist bei einstufigen Turbomaschinen mit flie-
gender Lagerung die Kraft, die sich aus dem Produkt des Wellenquerschnitt Ayy an der
Gehiusedurchfithrung mit dem Uber- bzw- Unterdruck am Laufradeintritt ergibt:

Fyy = (po=Pg) Ay (32)

In der Regel ist der Betrag dieser Kraft klein im Vergleich zu den Druckkriften an beiden
Seitenwinden des Laufrades und wird daher in der Praxis hidufig vernachlissigt.

4.5 Empirische Berechnungsmethoden

Der Axialschub in radialen Turbomaschinen wird in der Regel vereinfachend als die Diffe-
renz zweier grosser Druckkrifte angesehen, ndmlich der Krifte, die sich aus den Driicken
ergeben, die auf die Oberflichen der Laufradseiten wirken, und der Impulskraft. In der Lite-
ratur werden andere Krifte, die im Vergleich zu den eben genannten Druckkriften klein

sind, hufig vernachlssigt (u.a. [31], [85], [98], [99], [100], [115], [131], [135], [142]).
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In der Praxis wird die Axialkraft hdufig mit Hilfe empirischer Formeln bestimmt, in denen
neben der Dichte p und dem LaufradauBendurchmesser noch dy die Forderhohe H der
Maschine als bestimmende Gré8en herangezogen werden, gemil der bereits von PFLEIDE-
RER [98] angegebenen Uberschlagsformel:

2
F,.=K-p g H-d,. (33)
Der Koeffizient K stellt den Korrekturfaktor dar, der je nach Autor von der spezifischen
Drehzahl nq und/oder der Spaltweite im saugseitigen Dichtring abhingig ist. Fiihren wir die
dimensionslose Schubzahl

F
ax
o= —3— (34)

4

und die Druckzahl

2-9-H
g = (35)

ein und berticksichtigen, dal uy = ® -7, und Dy = 2 ry ist, so erhalten wir nach Einset-
zen in Gln. (33) den Ausdruck

o=2-K-y (36)

in dem die Druckzahl  als einzige zu berticksichtigende Variable erscheint.

Wie in der vorliegenden Arbeit gezeigt wird, 148t im Falle einer freien Zulaufstromung
(keine Leitschaufeln bzw. -bleche) ergebende Axialschubverlauf nicht allein durch die Dros-
selkennlinie erkldren (vgl. hierzu Kap. 6.5.4 und Bild 52 und Bild 54). So verlduft der
Axialschub fiir ¢/ Popt < 0,85 nahezu konstant iiber dem Durchsatz, wihrend die zugehoérige
y—@—Kennlinie einen bis 30 % Teillast stetig steigenden Verlauf aufzeigt, um erst dann zu
Q = 0 hin wieder abzufallen.

Fiir den dimensionslose Faktor K in Gln. (33) wurde von PFLEIDERER [98] der Ausdruck

K = 365-n, (37)

vorgeschlagen.

In einem etwas erweiterten Ansatz, in dem neben den Druckkriften am Laufrad auch die
Impulsdnderungskraft einbezogen ist, wird in [65] die Abhingigkeit des Beiwertes K in Gln.
(33) von der spezifischen Drehzahl n tiber die Geometrie des Laufrades beriicksichtigt. Mit
K = ok m/4 geben sie fiir den Axialschubbeiwert oig den Ausdruck
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d 3
Oy = 0,5(759) + 0,09 (38)
2

an, der in einen Bereich von 6 < nq < 130 1/min fir DurchfluBwerte von 0,8 < Q/Qopt <10
und Dichtspalte von s = 0,1 mm (bei Verdoppelung des Spaltes wird ein um 8 % hoherer
Wert fiir oig vorgeschlagen) gelten soll.

Dariiber hinaus sind weitere analytische Berechnungsverfahren bekannt (u.a. [6], [9], [32],
[78], [84], [114], [127], [139], [162]) die jedoch nur fiir den Fall rotationssymmetrischer Stro-
mung, dh. fiir den Auslegungspunkt, gelten. Diese setzten wesentliche Annahmen beziiglich
dem inneren Energieaustausch und der Grenzschichten zur Bestimmung der Winkelge-
schwindigkeit in den Radseitenrdumen, die ihre praktische Anwendung bisher stark
einschrinkten. Die wichtigsten dieser Verfahren wurden im Rahmen verschiedener Studien
im Vorfeld dieser Arbeit untersucht, teilweise auf die hier untersuchte Maschine angepal3t
bzw. erweitert ([41], [88], [117]). Zusammenfassend kann gesagt werden, dafl ihre Anwen-
dung auf dem Bestpunkt u.U. Axialschubwerte liefert, die mit denen der beiden
vorgestellten empirischen Methoden vergleichbar sind. Sie fithren aulerhalb des Bestpunk-
tes jedoch zu groBen Abweichungen im Vergleich mit den MeBergebnissen.
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5 Versuchseinrichtungen

5.1 Prifstandsaufbau

Ein eigens fiir optische Untersuchungen konzipierter Versuchsstand wurde fiir die experi-
mentellen Arbeiten so ausgebaut, daB sowohl detaillierte stationdre und instationére
Druckmessungen als auch optische Untersuchungen der Stromung in Kreiselpumpen mog-
lich sind. Behdlter, Leitungen und Armaturen des Versuchsstandes sind vollstindig aus
korrosionsbestindigem Material gefertigt.

Der Priifstand besteht aus einem geschlossenen Kreislauf mit Vorratsbehilter, der zur Beru-
higung der Strémung dient und in dem ein Kiihlkreislauf integriert ist. Die Versuchspumpe
und der Vorratsbehilter sind durch PVC-Rohrleitungen (DN100 druckseitig und DN125

saugseitig) verbunden.

Der Priifstand erlaubt den Betrieb der Kreiselpumpen im gesamten Arbeitsbereich im Dreh-
zahlbereich von 7 =0..2000 1/min, wobei die Betriebsgrenzen durch die maximale
Leistungsabgabe des hydrostatischen Antriebs (32 kW) bestimmt werden.

Zwei innen mit Kunststoff beschichtete Ventile mit elektrisch gesteuerten Stellantrieben
unterschiedlicher AnschluBdurchmesser (DN100 bzw. DN80) dienen zur Grob- bzw. Fein-
regulierung der Fordermenge.

5.2 Versuchspumpe

Alle Untersuchungen wurden an einer handelsiiblichen einstufigen, einflutigen Kreisel-
pumpe mit Spiralgehduse (EN 100-315) nach DIN EN 733 (frither DIN 24 255) mit
geschlossenem Laufrad durchgefiihrt, Bild 26. Die wichtigste geometrische Daten kénnen
Tabelle 7 entnommen werden.

Der Arbeitspunkt besten Wirkungsgrades bei der Nenndrehzahl n = 1450 1/min wurde in
eigenen Versuchen zu Qppy = 190 m%h und Hp = 35 m bestimmt, womit eine spezifische
Drehzahl

76
n, = nﬁz (39)

von ng = 23,1 1/min ermittelt wurde. Beide urspriinglich im Einlauf vorhandene feste Leit-
schaufeln wurden fiir die Untersuchungen entfernt.

Das Gehiduse der Versuchspumpe wurde mit zahlreichen MeBbohrungen versehen, die
sowohl stationire als auch instationdre Messungen statischer Driicke, sowie Sondenmessun-
gen an ausgewihlten Stellen ermoglichen.

In Bild 27 sind alle am saugseitigen Radseitenraum angebrachten DruckmeBbohrungen
abgebildet. Sie sind auf vier Radien iiber sechs Winkel gleichmiBig verteilt. Zusitzliche Boh-
rungen sind am FEintritt des Radseitenraumes (Laufradaustrittsdurchmesser) im Bereich um
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die Spiralenzunge angebracht. Die MefBstellen sind mit einem Buchstaben fiir den Radius
und einer dem Winkel entsprechenden Zahl gekennzeichnet. Z.B. liegt die MeBstelle ¢78 auf
dem Radius ¢ (7, = 0,144 m) um 78° von der Mittellinie des Druckstutzens (vgl. Bild 27).

Zur Messung der Driicke im druckseitigen Radseitenraum wurden MeBbohrungen an drei
Radien angebracht, die sich an der Geometrie des Pumpendeckels orientieren muBten (Bild
28). Am duBersten Radius (Ra) wurde sechs und am mittleren (Rm) drei MeBbohrungen
gleichmiBig iiber den Umfang verteilt. Eine MeBstelle wurde am inneren Radius Ri
angebracht.

Die Driicke am saugseitigen Ringspalt wurden an vier Stellen {iber dem Umfang gemessen.
Die Mefstellen vor dem Spalt (zsp) liegen aus Platzgriinden auf einen gré68eren Durchmesser
als die mit ¢ bezeichneten MeBstellen; die MeBstellen hinter dem Spalt (Asp)sind unmittelbar
nach dem Spaltaustritt plaziert (vgl Bild 29).

Die Radien fiir alle saugseitigen MeBbohrungen sind in Tabelle 2 aufgelistet.

Zur Bestimmung der Forderhohe H wurden ebenfalls die statischen Driicke vor
(MeBstelle s) und hinter (MeBstelle d) der Pumpe nach DIN 1944 erfaB3t.

Alle Bohrungen wurde mit SchnellschluBkupplungen zum AnschluB der MeBleitungen
versehen.

Aufgrund der relativ groen Fertigungstoleranzen fiir genormte Serienprodukte wie es bei
der hier eingesetzten Kreiselpumpe der Falls ist, und um eine méglichst hohe Reproduzier-
barkeit der MeBergebnisse —besonders vor dem Hintergrund des sich als notwendig
erwiesenen hiufigen Ein- und Ausbauen der Pumpe bei den Versuchen mit dem induktiven
MeBring— erzielen zu kénnen, war es erforderlich Gehduse und Liufer (Lagerbock, Gehau-
sedeckel und Welle) in einer exakt definierten Position zueinander zu bringen. Dazu wurden
zwei Stiftschrauben des Gehiduses durch Kegelstifte ersetzt. Der Laufer wurde zudem auf
einem Schlitten fixiert und tiber zwei Metallstangen mit Linearlagern gefiihrt, um eine mog-
lichst genau axiale Einfithrung des Laufrades zu gewéhrleisten.

5.3 Mefitechnik

Zur Messung der Driicke wurden im Institut fir Stromungsmaschinen entwickelte piezore-
sistive Differenzdruckaufnehmer eingesetzt, die urspriinglich fiir den Einsatz an Verdichtern
mit Luft als Arbeitsmedium konzipiert waren. Zwischen den MeBstellen und den Druckauf-
nehmern, die iiber Kunstoffschliuche verbunden sind, wurden daher
DruckausgleichsgefiBe angeschlossen, die fiir eine Trennung von Flussigkeit und Luft zum
Schutz der Aufnehmer sowie fiir eine Ddmpfung von Druckschwankungen sorgten. Durch
entsprechenden AblaBventile bzw. Druckluftanschliissen wurde vor jeder Messung der Was-
serspiegel in allen Behéltern auf eine gleiche Hohe (etwa der Mittelachse der Saugleitung)
eingestellt. Die MeBbereiche der eingesetzten Aufnehmer richtete sich nach den zu messe-
nen Druckwerten und betrugen *2 bar bzw. =7 bar mit einer Mefgenauigkeit von 0.5 %
vom MeBbereichsendwert.
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Die Foérdermenge Q wurde mit Hilfe eines magnetisch-induktiven DurchfluBmeBgerits der
Fa. Altometer (Typ K310) mit einem MeBbereich von Q = 0...200 m3h und einer MeBge-
nauigkeit von +1 % des MeBwertes bestimmt.

Die Drehzahl wird mit einem am hydrostatischen Antrieb mitlaufenden Tachogenerator
gemessen, der eine der Drehzahl direkt proportionale Spannung erzeugt. Das Ausgangssi-
gnal wurde zuvor mit Hilfe einer Stroboskoplampe kalibriert.

Das zur Leistungsaufnahme notwendige Antriebsdrehmoment wird mittels einer zwischen
Antriebsmotor und Axialschubvorrichtung gebauten Mefnabe (DMI 10) ermittelt.

Zur Kontrolle und Erfassung der Wassertemperatur im Kreislauf wird ein NiCr-Ni-Thermo-
element mit Eiswasser als Referenzpunkt eingesetzt.

Alle MeB3groBen werden mit Hilfe einer elektronische rechnergesteuerte Datenerfassungsan-
lage nahezu zeitgleich aufgenommen. Alle 51 Drucksignale und restliche MeBdaten werden
in einem Zeitintervall von weniger als zwei Sekunden erfa3t, auf physikalische Einheiten
umgerechnet, und falls erforderlich (z.B. Leistung, Forderhche usw.) berechnet. Wihrend
der Messung wurden alle MeBwerte und den jeweiligen arithmetischen Mittelwert tiber 10
MeBzyklen angezeigt und erst nach Feststellung eindeutiger Ausharrung gespeichert.

Fir die Stromungsuntersuchugen wird eine urspriinglich fiir den Einsatz in Radialverdich-
tern konstruierten Dreiloch-Kobrasonde benutzt.

5.4 Apparatur zur Axialschubbestimmung

5.4.1 Beschreibung

Zur Bestimmung des Axialschubes wurde eine neue MeBapparatur entwickelt und konstru-
iert [89]. In Bild 30 wird eine Schnittzeichnug der Versuchspumpe samt Vorrichtung zur
Axialkraftmessung gezeigt. Die Lagerung der Pumpenwelle wurde hierzu verindert; an den
das Forderverhalten der Pumpe bestimmenden Teilen (Laufrad, Gehduse und Deckel) wur-
den jedoch keine konstruktiven Anderungen vorgenommen.

Ausgehend von ersten statischen Druckmessungen an verschiedenen Stellen des Spiralge-
hiduses der Versuchspumpe und unter vereinfachenden Annahmen iiber die
Druckverteilungen wurde der resultierende Axialschub auf die Pumpenwelle grob berech-
net und die Apparatur zur Kraftmessung dimensioniert.

Die Messung der Axialkraft erfolgt tiber drei Kraftaufnehmer (10) in Vollbriickenschaltung
mit integrierten Signalverstirkern (Firma Entran Sensoren GmbH). Die gewihlten Sensoren
sind fiir Zug- und Druckbelastungen werksseitig fiir einen MeBbereich von bis zu 2500 N
ausgelegt und kalibriert sowie fiir einen Temperaturbereich zwischen 20 °C und 80 °C elek-
tronisch kompensiert. Die vom Hersteller angegebene und aus Hysterese und Nicht-
Linearitit zusammengesetzte MeBungenauigkeit betrdgt 1 %.

Beide serienmifBig eingebauten Rillenkugellager wurden durch einreihige, abgedichtete
Nadellager (8) mit entsprechenden Lagersitzen ersetzt. Durch Verwendung von breiteren
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Lager-Innenringen wird eine geringere axiale Verschiebung der Pumpenwelle von etwa
+1,5 mm erméglicht um zu gewéhrleisten, dal durch die Lager keine Axialkrifte {ibertragen
werden koénnen. Dariiber hinaus kann hierdurch auch im zusammengebauten Zustand die
exakte Stellung des Laufer zum Gehéuse eingestellt werden.

Eine formschliissige Kupplung sorgt fiir die Ubertragung des Drehmomentes zwischen
Antriebsmotor und Pumpenwelle. Sie ist derart konstruiert, daB3 auch hier keine Axialkréfte
ibertragen werden konnen. Die pumpenseitige Kupplungshilfte besteht aus einem Naben-
korper (2), in dem drei Linearkugellager (12) um 120° versetzt angeordnet, eingebaut sind.
Das Antriebsdrehmoment wird {iber drei gehirtete Bolzen (14) tibertragen, die in den Kugel-
buchsen der Linearlager leicht rollen kénnen und die sich in den mit Spielpassung
versehenen Bohrungen der antriebsseitigen Kupplungshilfte (15) abstiitzen. Der Nabenkor-
per kann mit Hilfe der Verstellvorrichtung (1) auf dem Wellenende justiert und das Laufrad
gegeniiber dem Pumpengehiuse positioniert werden.

Die Resultierende der am Laufrad wirkenden Axialkrifte wird iiber die Pumpenwelle, das
auf der Kupplungsnabe (2) angebrachte Doppel-Schrigkugellager (11) und die Triger-
scheibe (3) auf die Kraftaufnehmer (10) tibertragen. Die Kraftaufnehmer werden mittels
einer zweiten Trigerscheibe (5), die als Sitz des antriebsseitigen Radiallagers ausgefiihrt ist,
am Lagerbock tiber Schrauben befestigt. Das zweireihige Schrigkugellager ist beidseitig mit
nicht-schleifenden Deckscheiben abgedichtet. Dadurch wird das Reibmoment und die dar-
aus resultierende Querkraftbelastung der Kraftaufnehmer minimiert.

Die drei Kraftaufnehmer sind auf einem Teilkreis unter einem Winkel von 120° versetzt
angeordnet. Die Mittelpunkte der Sensoren bilden ein gleichseitiges Dreieck, dessen Fla-
chenschwerpunkt mit dem Teilkreismittelpunkt und der Wellenmittellinie und somit mit der
Wirkungslinie des Axialschubes zusammenfillt. Diese dem build up-Prinzip [154] entspre-
chende Anordnung der Kraftaufnehmer bietet den Vorteil, den MeBbereich des gesamten
Systems um den Faktor 3 gegeniiber dem Nennbereich der einzelnen Aufnehmer erweitern
zu konnen, ohne EinbuBlen an MeBgenauigkeit und -empfindlichkeit gegeniiber den
Einzelaufnehmern.

Bild 31 zeigt die Versuchspumpe mit der AxialschubmeBvorrichtung und Drehmomenten-
meBwelle.

5.4.2 Anordnung zur Kalibrierung der Kraftmef3apparatur

Zur Priffung und Kalibrierung der beschriebenen KraftmeBapparatur wird die gesamte
MeBanordnung mit einer exakt bekannten Axialkraft belastet. Um dies auch bei rotierender
Pumpenwelle ermdglichen zu kénnen, wurde eine Kalibriervorrichtung konstruiert und ein-
gesetzt, wie sie in Bild 32 gezeigt wird.

Die Kalibrierung erfolgt ohne Laufrad, wobei die Referenzkraft wie im praktischen Betrieb
stets zur Saugseite hin gerichtet ist. Die Kraft wird {iber einen auf dem saugseitigen Gehéu-
seflansch abgestiitzen Zuganker eingeleitet. Die Verbindung der drehenden Pumpenwelle
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mit dem stehenden Zuganker (20) erfolgt tiber den auf das saugseitige Wellenende aufge-
schraubten Lagertrager (18) und das doppelreihige Schrigkugellager (19).

Eine am Zuganker befestigte KraftmeBdose (22) dient zur Messung der eingeleiteten Kraft.
Die GroBe der Referenzkraft wird durch Anziehen einer Mutter an der Vorspannachse (23)
mit Feingewinde eingestellt. Die Zugvorrichtung, samt MeBdose und Vorspannachse, wird
gegeniiber dem Pumpengehiuse iiber den Abstiitzzylinder (21) und die Flanschplatte (27)
abgestiitzt. Eine Absenkung mit entsprechender Spielpassung in der Flanschplatte sorgt fiir
die Zentrierung der Zugvorrichtung im spannungslosen Zustand. Die Konstruktion ermog-
licht zudem die Verstellung der Referenzkraft wihrend des Betriebes.

Bei der verwendeten KrafmeBdose handelt es sich um einen Kraftaufnehmer der Firma Hot-
tinger (HBM) GmbH mit der Bezeichnung Z4 und einem MeBbereich bis zu 10 kN. Die
Signalaufbereitung erfolgt durch einen Trigerfrequenz-MeBverstiarker desselben Herstellers.
Die vom Hersteller angegebene MeBungenauigkeit betragt < +2 %.

5.5 Entwicklung einer Mefdtechnik zur Bestimmung des Spaltstromes

Zur Bestimmung der Leckmenge durch Ringspalte zwischen Laufrad und Gehéduse von
Kreiselpumpen werden meistens empirische Rechenmethoden eingesetzt, die auf der
Grundlage von experimentellen Untersuchungen an stark vereinfachten Modellpriifstinden
bzw. an konstruktiv stark verdnderten Versuchsmaschinen (z.B. durch Umleitung des Leck-
stromes) entwickelt wurden. Derartige Untersuchungen liefern wichtige grundlegende
Erkenntnisse iiber das Verhalten der Spaltstromung; die komplexen Wechselwirkungen mit
Stromungsvorgingen vor und nach dem Dichtspalt, wie sie in der realen Maschine vorkom-
men, bleiben jedoch unberiicksichtigt. Beispielsweise koénnen die unter vereinfachten
Bedingungen (axiale und symmetrische Anstrémung) ermittelten Form- und Strémungsver-
luste von Dichtspalten nur bedingt auf die Verhiltnisse in einer realen Kreiselpumpe, in der
die Spaltstromverluste u.a. von der Drallintensitdt der Eintrittsstromung abhingig sein kon-
nen [59], iibertragen werden.

Es ist bis heute kein MeBverfahren bekannt, das eine direkte und zuverléssige Bestimmung
des Spaltstromes in Kreiselpumpen unter normalen Betriebsbedingungen, ohne die Stro-
mungsverhéltnisse zu beeintrachtigen, erméglicht.

Eine zuverléssige Aussage iiber die in der realen Maschine entstehenden Leckagen, beson-
ders der saugseitigen Spaltstrome, ist von zentraler Bedeutung fiir die Bestimmung der
Verluste und des Wirkungsgrades —und somit zur Beurteilung des Betriebsverhaltens— von
Kreiselpumpen.

So konnte im Rahmen experimenteller Untersuchungen an Spiralgehdusepumpen verschie-
dener spezifischer Drehzahlen ([134]) ein deutlicher EinfluB der Groe des saugseitigen
Ringspaltes auf die Betriebskennlinien (sowohl im Pumpen- als auch im Turbinenbetrieb)
iiber den gesamten Arbeitsbereich festgestellt werden. Bei den dabei ermittelten Férderho-
hen- und WirkungsgradeinbuBen von bis zu 8,5 Prozentpunkten (bei einer vierfachen
Vergroerung der Originalspalte) wurde von einem direkten Zusammenhang zwischen
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Spaltweite und GroBe des Spaltstromes ausgegangen; eine Quantifizierung der Leckverluste
—und somit eine Trennung der volumetrischen und reibungsbedingten Verluste— anhand
der gewonnenen MeBdaten war nicht moglich.

Dies bildete den Ansporn zur Entwicklung einer geeigneten MeBmethode, die die zuverlas-
sige und riickwirkungsfreie Bestimmung der Leckmenge in Dichtspalten erlaubt.

Zu Beginn der Entwicklungsarbeiten wurden verschiedene Verfahren zur DurchfluBmes-
sung hinsichtlich Eignung respektive Anpassungsmaoglichkeit fiir den vorgesehenen Einsatz
verglichen, von denen die bei Rohrstromungen bewihrte Methode der magnetisch-indukti-
ven DurchfluBmessung den gréBten Erfolg versprach.

Ausgegangen wurde von einem handelsiiblichen, auf dem magnetisch-induktive Prinzip
basierenden System zur DurchfluBmessung bestehend aus MeBwandler (Aufnehmer) und
MeBumformer. Wihrend die Versorgung des MeBaufnehmers und die Aufbereitung des
Ausgangssignals durch einen zugekauften elektronischen MeBumformer erfolgen sollte, kon-
zentrierten sich die Arbeiten auf die Anpassung des MeBaufnehmers an die geometrischen
Gegebenheiten der Versuchspumpe.

Die Entwicklung, Konstruktion und Erprobung der neuen MeBmethode waren Gegenstand
langjdhriger Arbeiten. Da eine eingehende Beschreibung der Entwicklung weit {iber den
Rahmen der vorliegenden Arbeit hinaus gehen wiirde, sei hier lediglich auf Berichte [104],
[106] u. [105] verwiesen, in denen auf unterschiedliche Stadien der Entwicklungsarbeiten ein-
gegangen wird. Die Erlduterung in den folgenden Abschnitten beschrinkt sich daher auf die
zuletzt konstruierte und eingesetzte Ausfithrung ([8]).

5.5.1 Beschreibung der Mefimethode

Bei der hier eingesetzten MeBmethode wird das Ziel verfolgt, den im Gehéuse von Kreisel-
pumpen serienmiBig eingebauten Spaltring (vgl. Bild 29) durch einen neuen Ring
identischer Abmessungen, in dem ein MeBmodul —der eigentliche MeBaufnehmer— einge-
baut ist, zu ersetzen.

Das MefBsystem arbeitet nach dem Wirkprinzip herkémmlicher magnetisch-induktiver
DurchfluBmeBgerite (IDM) fiir Rohrstromungen elektrisch leitfahiger Fluide. Es beruht auf
dem sogenannten Faradayschen Induktionsgesetz: In einem elektrisch leitenden Fluid, das
durch ein Magnetfeld flieBt, entsteht ein zur FlieBgeschwindigkeit ¢ proportionales elektri-
sches Feld der Feldstirke E, das senkrecht zur Stromungsrichtung und zum Magnetfeld B
gerichtet ist (Bild 33). In Vektorschreibweise ergibt sich folgender Ausdruck:

>y 2
E=1xB (40)

Das so entstandene Spannungspotential wird bei der Rohrstromung iiber zwei Elektroden
als MeBspannung Uy

Uy =k-d B (41)
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abgegriffen, wobei £ eine konstruktionsabhingige Konstante darstellt, in der u.a. die
begrenzte Homogenitit des Magnetfeldes der realen MeBanordnung iiber die gesamte Stro-
mung beriicksichtigt wird, 4 fir den Rohrdurchmesser, By fiir die senkrecht zur
FlieBgeschwindigkeit und zur Elektrodenebenen gerichteten Teil des Magnetfeldes und ¢
fir die tiber den Querschnitt des Rohres gemittelte Geschwindigkeit des Mediums stehen.

Die magnetisch-induktive MeBmethode hat sich in der Praxis als genau und sehr zuverlissig
bewihrt und gilt heute als Standard zur DurchfluBmessung von Fliissigkeiten in Rohrleitun-
gen. Entscheidend fiir den Einsatz diese Methode ist [37]:

» Die Messung ist unabhéngig von den physikalischen Eigenschaften des Mediums.
» Das Verfahren eignet sich auch zur Messung von Mehrphasenstrémungen.

» Magnetisch-induktive DurchfluBmesser weisen eine hohe Linearitit tiber einen gro-
Ben MeBbereich auf.

» Der magnetisch-induktive DurchfluBmesser miflt stets die tiber den Querschnitt
gemittelte Stromungsgeschwindigkeit.

» Die Anzeige ist unabhingig vom Strémungsprofil und vom Strémungszustand.

» Das Verfahren erfordert keine Verinderung der Stromungsgeometrie und somit
wird die Stromung nicht beeinflufit.

Da die bei einem zeitlich konstanten Magnetfeld induzierte MeBspannung ein Bruchteil der
Stérspannung sein kann, die durch elektrochemische Kontaktpotentiale entsteht und diese
ihrerseits u.a. von Geschwindigkeit, Temperatur und Druck abhingig ist, haben sich in der
Praxis im wesentlichen zwei Methoden zur Trennung von Nutz- und Stérspannungen durch-
gesetzt [37]:

» DurchfluBmessung mit einem Wechselfeld: Die Magnetspulen werden mit einem
Wechselstrom gespeist; als Ausgangssignal erhilt man eine Wechselspannung.

» Verwendung eines pulsierenden (geschalteten) Gleichfeldes: Die Feldspulen werden
mit einen periodisch abgeschalteten Gleichstrom gespeist. Die Nutzspannung wird
aus der Differenz zwischen den MeBspannungen bei eingeschaltetem und ausge-
schaltetem Magnetfeld gewonnen.

Die Versorgung der Feldspulen sowie die Trennung von Stér- und Nutzsignal erfolgt durch
elektronische MeBumformer.

Insbesondere die Aussicht, den Leckvolumenstrom durch den Dichtspalt einer Kreisel-
pumpe mit Hilfe dieses MeBprinzips riickwirkungsfrei bestimmen zu konnen, indem der
vorhandene Spaltring lediglich durch einen Ring gleicher Abmessungen mit integriertem
MeBwandler ersetzt wird, war der Ansporn fiir die Entwicklung eines entsprechenden
MeBgeriites.
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5.5.2 Ubertragung der magnetisch-induktiven MeBmethode auf konzentrische
Ringspalte

Die Uberlegungen, die zur Entwicklung der hier eingesetzten MeBtechnik gefiihrt haben,
gingen zuerst von der Annahme aus, dal sowohl die Spaltgeometrie (konzentrischer Rings-
palt) als auch der Druck vor dem Spalt konstant {iber dem Umfang sind, d.h. es wurde von
einer rotationssymmetrischen Spaltstrémung ausgegangen. Aus einer iiber einem begrenz-
ten Winkelabschnitt erfolgten DurchfluBmessung koénnte, so die Uberlegung, iiber
Integration auf die DurchfluBmenge im gesamten Ringspalt geschlossen werden.

Um das MeBverfahren in Kreiselpumpen nutzen zu kénnen, muBlte das Prinzip auf die
besonderen geometrischen Gegebenheiten des saugseitigen Ringspaltes tibertragen werden:
In einem Winkelabschnitt des konzentrischen Ringspaltes mu3 das Magnetfeld senkrecht
zur Stromungsrichtung, d.h. radial durch den Spalt, gerichtet sein. Nach dem Faradayschen
Induktionsgesetz wird das induzierte elektrische Spannungspotential senkrecht sowohl zu
den Magnetfeldlinien als auch zur FlieBgeschwindigkeit gerichtet sein, das mit Hilfe zweier
iiber den Umfang angeordneten MeBelektroden als Spannung abgegriffen werden konnte
(vgl. Bild 34). Diese MeBspannung sollte der FlieBgeschwindigkeit des Spaltstromes und
somit dem Spaltvolumenstrom direkt proportional sein.

Im Fall des stillstehenden Laufrades liegt —bei einem entsprechenden Druckgefille— eine
rein axiale Durchstromung des Ringspaltes vor, Bild 35a. Die Hohe der induzierten Span-
nung steht dann im direkten Zusammenhang mit dem Betrag der Stromungs-
geschwindigkeit, so da3 auch hier Gln. (40) Giiltigkeit hat.

Wird der Spaltstromung eine Geschwindigkeitskomponente in Umfangsrichtung aufgepragt,
wie beim Rotieren des Laufrades infolge der Haftbedingung an den Spaltwidnden der Fall
ist (Bild 35b), dann kann nicht mehr vom oben angegebenen Zusammenhang ausgegangen
werden. Im Unterschied zur DurchfluBmessung in geschlossenen Rohrleitungen und zum
Teil im oben beschriebenen Fall des konzentrischen Ringspaltes mit stehenden Begren-
zungswinden, wo von einer radial(rotations-)symmetrischen Geschwindigkeitsverteilung —
dies soll in der Praxis durch die Einhaltung der vorgeschriebenen Vor- und Nachlaufstrek-
ken beim Einbau in geraden Rohrleitungen gewdhrleistet werden— ausgegangen wird,
beeintrichtigt das Auftreten einer zusétzlichen Geschwindigkeitskomponente im Umfangs-
richtung den Aufbau des elektrischen Feldes, da diese einen nicht zu vernachlédssigenden
Beitrag zur MeBspannung Uy leistet (vgl. [37], S. 193). Dariiber hinaus muf3 davon ausge-
gangen werden, dafl durch die relative Bewegung der einen Begrenzungswand ebenfalls
eine Beeintrichtigung des magnetischen Feldes iiber den Spalt erfolgt, womit eine homo-
gene und radiale Verteilung des Magnetflusses —ebenfalls eine Voraussetzung fiir Gln. (40)—
nicht gewéhrleistet ist.

Fiir den Einsatz der beschriebenen Memethode zur Erfassung der Leckvolumenstrome in
Dichtspalten von Kreiselpumpen ist es daher notwendig, genaue Kenntnisse iiber das Ver-
halten der gesamten MeBkette (MeBwandler und MeBumformer) unter allen relevanten
Randbedingungen, wie Spaltgeometrie, Durchfliisse und Drehzahlen, zu haben, die nur im
Rahmen detaillierter Kalibriermessungen erlangt werden kénnen.
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5.5.3 Konstruktive Umsetzung der Mefimethode

Bei der hier eingesetzten MeBmethode wird, wie bereits erwidhnt, der im Gehduse von Krei-
selpumpen serienmiBig eingebaute Spaltring aus Stahl durch einen neuen Ring aus Kunstoff
gleicher Form ersetzt (MeBring), in dem der eigentliche MeBaufnehmer eingebaut ist, wie
in Bild 36 am Beispiel einer fritheren Entwicklung gezeigt wird. Der Aufnehmer, der in einer
im Kunstoffring radial gefrdsten Nut pagenau eingesteckt wird (vgl. Bild 37 und Bild 38),
besteht aus der dem Ringradius angepafSten Magnetspule mit Eisenkern und beiden
MeBelektroden.

Die MeBelektroden aus Edelstahl stehen im direkten Kontakt zum Wasser und ihre Kontakt-
fliche ist der gekriimmten Oberfliche angepaBlt, so daBl nach Einbau des MeBringes in der
Kreiselpumpe keine Verdnderung der Spaltgeometrie entsteht.

Der Eisenkern ist aus ca. 150 E-f6rmigen und 0,35 mm starken Blechen aus einem ferroma-
gnetischen, kornorientierten Metall nach DIN VM111-35 (Handelsbezeichnung: Armco 6x)
zusammengesetzt. Fiir die aus 390 Windungen bestehenden Magnetspule wurde ein Ther-
moplastWickeldraht mit einem Durchmesser von 0,18 mm verwendet. Die Groe der
Magnetspule (Windungszahl bzw. Drahtstirke) war durch die vom Hersteller vorgegebenen
Leistungsdaten des Umformers bestimmt. Der Umformer iibernimmt die Versorgung der
Spule mit einem pulsierendem Gleichstrom und ist fiir einen begrenzten ohmschen Wider-
stand des angeschlossenen MeBaufnehmers von R = 50 €2 ausgelegt.

Magnetspule, Eisenkern und Elektroden wurden nach Verdrahtung in einer zu diesem
Zweck hergestellten Aluminium-Form montiert und mit Epoxidharz zum Eingiessen elektro-
nischer Bauteile unter Vakuum vergossen (Bild 39). Entscheidendes Kriterium fiir die Wahl
der VerguBmischung war neben einer hohen Durchschlagfestigkeit vor allem das hygrosko-
pisches Verhalten des Harzes, welches die elektrische Isolierung und die Formbestindigkeit
des Moduls — und somit der lokalen Spaltgeometrie — beeintrdchtigen kann. Die zuletzt ein-
gesetzte Mischung besteht aus Araldit CY 220 und Hirter HY 956 der Fa. Ciba-Geigy GmbH
im Verhiltnis 100:25.

Zur Gewihrleistung eines eindeutigen Riickflusses der Magnetfeldlinien wurde wegen der
schlechten Magnetisierungseigenschaften des Laufradmaterials (Graugu8) auf den Saughals
desselben ein Ring aus sog. , Weicheisen“ (St37) gepreft, der als Joch fungiert und fiir einen
eindeutigen Riickflu des Magnetflusses sorgt (Bild 40).

Um einen Kurzschluf§ zwischen MeBelektroden und Stahlring zu vermeiden, wurde dieser
samt Saughals des Laufrades mit einem elektrisch nicht leitenden Material beschichtet, Bild
41. Es handelt sich hierbei um einen u.a. zur Reparatur von Gehdusen (“Kaltschweilen”)
eingesetzten Zwei-Komponenten-Werkstoff (Handelsbezeichnung: Durmetal). Er besteht
nach Angaben des Herstellers (Coldweld Molecular Welding Systems, Vertrieb: R. Schina-
beck+Co. KG, Minchen) aus einem hohen Anteil an atomisierten Stahlteilchen und
Legierungen mit einem modifizierten Harz als Trégerbasis. Der Aktivator setzt sich zusam-
men aus Aluminiumlegierungen und dem Katalysator. Die von Hand aufgetragene 148t sich
bereits nach wenigen Stunden herkémmlich mechanisch bearbeiten.
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Als Material fiir den Trigerring wurde nach zahlreichen Versuchen ein Polyurethan-Elasto-
mer (Handelsbezeichnung: PUR-M 120, Firma Thieme) eingesetzt. Dieser Werkstoff weist
neben einer hohen VerschleiBfestigkeit, die besonders im Zusammenhang mit der Gefahr
des Anlaufens des Laufrades bei hoher Radialkraft im Teillastbetrieb von Bedeutung ist,
eine hohe Formbestdndigkeit im Wasser (schwach hygroskopisches Verhalten).

Die Stromversorgung der Feldspule, die Schaltung des Gleichfeldes sowie die elektronische
Aufbereitung des MeBsignals (0...20 mA) erfolgt hier iiber einen serienmiBigen MeBumfor-
mer (Modell U 32) der Firma Heinrichs Messgeriite.

5.5.4 Versuchsanordnung zur Kalibrierung des Mef3ringes

Die Kalibrierung des MeBringes erfolgt an derselben Versuchspumpe. Die Ein- und Aus-
tritts6ffnungen des Laufrades werden hierbei abgedeckt (Laufrad mit abgedecktem Austritt
ist Bild 41 zu sehen).

Das Wasser wird mit Hilfe einer Hilfspumpe aus dem Sammelbehilter druckseitig in die
Versuchspumpe gefordert. Zur DurchfluBmessung wird ein induktives DurchfluBmefBgert
im ausreichenden Abstand hinter der Hilfspumpe eingesetzt, das zuvor iiber eine mehrfach
wiederholte AusfluBmessung kalibriert wurde. Durch Drosselschieber vor und hinter der
Versuchspumpe werden Spaltmassenstrom und Druckniveau im Gehéuse eingestellt.

Neben der Pumpendrehzahl, dem Volumenstrom und der Temperatur des Wassers wurden
alle statischen Wanddriicke, der Systemdruck im Kreislauf und das Ausgangsignal des MeB-
ringes gemessen.
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6 Experimentelle Ergebnisse
6.1 Kalibrierungsarbeiten

6.1.1 Kraftmefivorrichtung

Die Zuverldssigkeit der MeBergebnisse wird von der Giite der eingesetzten MeBtechnik
bestimmt. Obwohl der Axialschub mit Hilfe von kalibrierten Kraftaufnehmern direkt gemes-
sen wird, muBl das Verhalten der MeBvorrichtung als Gesamtheit bekannt sein. Diesem
Zweck dienen die unten beschriebenen Kalibrierungsarbeiten, die im wesentlichen aus zwei
Abschnitten bestehen: der eigentlichen Kalibrierung und einer anschlieBenden
Kontrollmessung.

Die Kalibrierung der MeBvorrichtung erfolgte mit der im Kap. 5.4.2 beschriebenen
Versuchsanordnung.

Im Stillstand kann ein deutliches Hystereseverhalten des MeBsignals beobachtet werden.
Bild 42 zeigt die gemessene Axialkraft aufgetragen iiber die auf der Welle wirkenden Zug-
kraft fiir eine beliebige Winkellage des Laufrades zum Gehiuse. Hierzu wird die Welle mit
einer Referenzkraft schrittweise bis F,of = 7000 N belastet. Bei anschlieBender Entlastung ist
eine deutliche Hysterese der Gerade erkennbar. Vergleichbare Ergebnisse kénnen auch bei
anderen Winkelstellungen des Laufrades zum Gehéuse erzielt werden, wobei das Anzeige-
niveau deutlich vom Winkel abhingig ist, wie aus Bild 43 ersichtlich ist. Hier sind die
Referenzkraft und die gemessene Kraft jeweils bezogen auf den Mittelwert aller MeBwerte
iiber den Winkel fiir zwei Umdrehungen aufgetragen. Der kongruente Verlauf beider Gro-
Ben weist auf einen periodischen Belastungswechsel der MeB- und der Zugvorrichtung hin,
der auf eine Formungenauigkeit der Welle hindeutet. Die Nachmessung der Welle ergab
eine Abweichung im Rundlauf von maximal 0,05 mm am Laufradsitz.

In Anbetracht der bei serienméBigen Norm-Kreiselpumpen herrschenden Fertigungstoleran-
zen und der unter normalen Betriebsbedingungen sich einstellenden Durchbiegung der
Pumpenwelle (vgl. Kap. 6.7.4) konnen die sich daraus ergebenen Schwankungen des MeB-
signals (maximal + 1 %) als vernachldssigbar klein angesehen werden. Der EinfluB der
daraus resultierenden Exzentrizitit des Laufrades, und somit des Ringspaltes, auf die Spalt-
stromverluste wird im Kap. 6.7.4 und Kap. 6.8.2 gesondert untersucht.

Um die Auswirkungen der beschriebenen Schwankungen wihrend der Messungen auf ein
Minimum zu reduzieren und ein moglichst genaues und reproduzierbares Ergebnis zu erhal-
ten, werden die Axialkréfte als arithmetische Mittelwerte von zehn aufeinander folgenden
MeBwerten erfaBBt. Die so erzielten Ergebnisse sind reproduzierbar und weisen ein sehr
schmales Streuungsband auf (AF < 20 N). Bild 44 zeigt dies am Beispiel der MeBergebnisse
der Kalibrierung bei der Drehzahl von z = 270 1/min bzw. n = 800 1/min. Nullpunkt und
Steigung der Kalibriergerade —die Axialkraft wird um 5 % hoher als die eingestellte Refe-
renzkraft gemessen— werden wihrend der Messung korrigiert.
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Um die Empfindlichkeit der MeBvorrichtung auf statische Druckidnderungen in der
Maschine zu iiberpriifen, werden Kontrollmessungen bei mit Wasser gefiilltem Gehéduse
und verschlossenem Laufrad durchgefiihrt. Bei gleicher Versuchsanordnung und geschlos-
senen Saug- und Druckleitungen (Qgp, = 0) wird der statische Druck in der Pumpe mit Hilfe
von PreBluft variiert.

Bei fehlender Durchstromung der Radseitenrdumen rotiert die eingeschlossene Fliissigkeit
beiderseits des Laufrades —unabhéngig vom Druckniveau— wie ein starrer Korper. Die auf
den Wellenquerschnitt wirkende Druckkraft ist bei konstanter Drehzahl nur vom statischen
Druck, der im Gehiduse herrscht, abhéngig.

Die gemessenen Axialkrifte verhalten sich direkt proportional zum eingestellten Druck, wie
Bild 45 bestitigt. Die Druckkraft wird aus dem an der MeBstelle 258 (Laufradeintritt)
gemessenen statischen Uberdruckes gegeniiber der Atmosphire Ap = p_o-c—p, gemilB

T 2
Fy = Ap- 3 - dy (42)

ermittelt, wo dyy der Durchmesser der Welle an der Durchfithrung durch das Gehéuse ist.

6.1.2 Strémungssonde

Die Kalibrierung der Dreiloch-Kobrasonde erfolgt in Luft am Niedergeschwindigkeits-Eich-
kanal des Institutes fiir Stromungsmaschinen (s. [10]), wobei drei Messungen mit
unterschiedlichen Strémungsgeschwindigkeiten durchgefiihrt werden. Diese wurden nach
einer ersten groben Abschitzung der in der Versuchsmaschine zu erwartenden Geschwin-
digkeiten gewihlt. Als Ahnlichkeitskriterium fiir die Strémungen in Luft und Wasser wird
die Reynoldszahl

¢ -d ¢ -d
Re = Luft _ Wasser (43)

VLuft VWatsser

gewdhlt, mit der Stromungsgeschwindigkeit ¢, der kinematischen Viskositdt v und dem Son-
dendurchmesser 4. Die gemessenen Kalibrierkurven sind in Bild 46 in dimensionsloser
Form zusammengestellt. Die drei zur eindeutigen Beschreibung der Stromungsdaten ver-
wendeten KenngroBen sind wie folgt definiert:

[’1 _[’t t
Koot = 7 =, (44)

pl _pstat

kstat = T und (45)
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by—p
kg = Qq 3 (46)

wobei ¢ den dynamischen Druck

Pyt p
q=p- 223 (47)

beschreibt. Der Gesamtdruck pi, und der statischer Druck pg, wird mit Hilfe einer
PRANDTL-Sonde bestimmt.

6.1.3 Spaltstrommefring

Wie im Kap. 5.4.2 bereits ausfiihrlich beschrieben, werden zur Kalibrierung des MeBringes
alle Offnungen des Laufrades derart abgedeckt, daB keine direkte Forderung durch die
Laufradbeschaufelung zustande kommen kann, und eine Strémung durch den ringférmigen
Dichtspalt erzwungen wird.

6.1.3.1 Zeitverhalten des Mef3signals

Die Bilder Bild 47 bis Bild 49 zeigen beispielsweise einige Ergebnisse iiber das zeitliche Ver-
halten des MeBsignals. Bei konstanter Drehzahl wurde hier das Ausgangssignal bei
unterschiedlichen DurchfluBmengen tiber einen lingeren Zeitraum (ca. 10 Minuten) beob-
achtet, aus dem hier jeweils nur ein reprasentativer Ausschnitt von zwei Minuten abgebildet
ist. Abgesehen von leichten Schwankungen bei Qsp=3und 5 m%h und 7z = 800 1/min (Bild
47) zeigt das MeBsignal ein stabiles Zeit- und ein der DurchfluBmenge proportionales Ver-
halten. Der maximale Durchflul war durch den sich mit steigender Drehzahl erh6henden
DurchfluBwiderstand des Ringspaltes und der Fordercharakteristik der Hilfspumpe
beschrinkt. Die hier eingestellte Spaltweite betragt s = 0,2 mm.

6.1.3.2 HKalibrierkurven

Die Ergebnisse einer gesonderten Kalibrierung mit derselben Spaltweite sind in Bild 50
zusammengestellt. Hier ist das Ausgangssignal des magnetisch-induktiven MeBringes bei ver-
schiedenen Spaltstrommengen und unterschiedlichen Drehzahlen (n = const) abgebildet.
Die zusitzlich eingezeichneten Regressionsgeraden im dargestellten Drehzahlbereich von
n = 400...1400 1/min weisen alle die gleiche Steigung auf. Dieses Verhalten kann durch Wie-
derholungsmessungen bestitigt und somit die Reproduzierbarkeit der Ergebnisse
sichergestellt werden. Deutlich erkennbar ist eine eindeutige Verschiebung der Kalibrierge-
raden zu hoheren Werten bei zunehmender Drehzahl. Inwieweit dieser Effekt auf Einfliisse
des rotierenden Laufradringes auf das Magnetfeld und/oder auf eine induktionsverstirkende
Wirkung der Umfangsgeschwindigkeit des Spaltstromes zuriickzufiihren ist, konnte im Rah-
men der bisherigen Untersuchungen nicht eindeutig geklért werden.

Materialbedingte Probleme, insbesondere im Zusammenhang mit der Wahl geeigneter Iso-
lierstoffe zur Beschichtung des Laufrades, sowie das hygroskopische Verhalten des
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verwendeten GieBmaterials verhinderten anfinglich einen dauerhaften Einsatz des
MeSBringes.

Eine auch iiber Jahre einwandfreie elektrische Isolierung des laufradseitigen Stahlringes
gewihrleistet die Verwendung einer Zweikomponenten-Paste, die i.d.R. zur Reparatur von
Maschinenteilen verwendet wird (vgl. Kap. 5.5.3).

Die bisherigen Untersuchungen mit dem magnetisch-induktiven MeBring zeigen, daf3

» bei konstanter Drehzahl der MeBring ein stabiles und der im Dichtspalt flieBenden
DurchfluBmenge proportionales Ausgangssignal liefert,

» die MeBergebnisse reproduzierbar sind und somit
» die MeBmethode kalibrierfihig ist.

Die hier vorgestellte Methode eignet sich somit grundsitzlich zur DurchfluBbestimmung in
engen zylindrischen Dichtspalten wie sie in Kreisel]pumpen vorhanden sind. Die magnetisch-
induktive Arbeitsweise und die Integration der MeBtechnik in den Dichtring der Maschine
ermoglichen zudem, die Leckmenge ohne storende Einwirkungen auf die Stromung zu

messen.

6.2 HKennlinien

Die gemessenen Kennlinien der Versuchspumpe sind in Bild 51 als Férderh6hen

2 2

— Cqy—C
gotethi e, (48)

p-g 28

iiber den Volumenstrom Q fiir drei verschiedene Drehzahlen aufgetragen. In Bild 52 sind
neben der Forderhohe auch die Leistungsaufnahme und der daraus resultierende Wirkungs-
grad in dimensionsloser Form dargestellt. Die hier verwendeten Kennzahlen sind definiert

als
Druckzahl y = 2L (49)
ty
‘m2
Lieferzahl o =—=, (50)
“y
Leistungszahl A= %\E sowie (51)
Wirkungsgrad n= p-g H-Q , (52)
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wobei ¢ 5 = Q/(T- dy - b,) die Meridiangeschwindigkeit am Laufradaustritt ist.

Zur Bestimmung des Betriebspunktes besten Wirkungsgrades wurde die erforderliche Wel-
lenleistung Py = M- ® mit Hilfe einer DrehmomentmeBwelle bestimmt, deren obere
MeBgrenze bei der Drehzahl von 7 = 1250 1/min bereits bei 15 % iiber dem Optimalpunkt
erreicht wurde. Bei 7 = 1450 1/min liegt die Grenze leicht unter Q. Nach Uberschreitung
der MeBgrenze (ca. 120 % des MeBbereiches der MeBwelle) erfolgt seitens des Umformers
keine elektronische Auswertung des MeBsignals mehr, so daB3 ein konstantes Ausgangsignal
geliefert wird, wie aus Bild 52 deutlich wird. Zur Bestimmung des Optimums werden auf-
grund der sehr guten Ubereinstimmung aller MeBreihen die MeBergebnisse aus den
Messungen bei 7 = 1050 und 1250 1/min herangezogen. Der Bestpunkt bei n = 1450 1/min
wird mit Hilfe der bekannten Ahnlichkeits-Gleichungen

2
QoEt,Q Ty HoEt,Q ("
= = und =|—= (53)
Q opt,1 ny Hopt, 1 ny

aus den MefB3daten der beiden anderen Drehzahlen berechnet und tiberpriift. Der Bestpunkt
dient im folgenden als Bezugsgroe zur Darstellung der MeBergebnisse, indem alle Anga-
ben zum Betriebsverhalten in Form eines relativen Durchflusses Q/ Qopt bzw. (P/(Popt
dimensionslos gemacht werden.

6.3 Axialschubverhalten

Der Axialschub wird zeitgleich mit den an der Maschine gemessenen Driicken erfaflt. Die
in Bild 53 wiedergegebenen MeBergebnisse fiir die Axialkraft konnen den in Bild 51 bzw.
Bild 52 dargestellten Daten direkt zugeordnet werden. Zur besseren Orientierung wird die
Lage des jeweiligen Bestpunktes auf den Kurven markiert. Auffillig sind hier der nahezu
waagerechte Verlauf in einem breiten Bereich der Teillast sowie der plotzliche Anstieg bei
hoheren Durchfliissen.

Das Teillastverhalten 148t sich aus den Druckverteilungen in den Radseitenrdumen und den
Stromungsvorgiangen am Eintritt des Laufrades (Rezirkulation) erklédren (vgl. Kap. 6.3.3 und
Kap. 6.4). Ergebnisse aus Messungen mit verdnderten Zustréombedingungen (s. Kap. 6.5.3)
zeigen einen Zusammenhang zwischen dem Axialschubverhalten und die Laufrad-Eintritts-
stromung bei Uberlastbetrieb. Ein Versuch, dieses Verhalten analytisch zu ergriinden, wird
in Kap. 6.5.5 unternommen.

Die Ursache fiir den starken Axialschubanstieg bei Uberlast kann anhand der hier erzielten
Ergebnisse im Zusammenhang mit der Laufradaustritt-Strémung gebracht werden (vgl. Kap.
6.7.2). Ein plétzlicher Anstieg des statischen Druckes am duBleren Radius des druckseitigen
Radseitenraumes, der moglicherweise auf nabenseitige Ablosung der Laufradstromung
zuriickzufithren ist, filhrt zum Anstieg der auf die Tragscheibe des Laufrades wirkenden
Druckkraft.
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Ein dhnliches Verhalten des Axialschubes bei Betriebspunkten oberhalb des Bestpunktes
wurde bereits frither von anderen Autoren beobachtet (z.B. [130]), blieb jedoch bis heute
ungeklart.

Wihrend der Niederschrift dieser Arbeit stellten BAUN/FLACK [14] erste MeBergebnisse des
Axialschubes an einer einstufigen Spiralgehdusepumpe (zg = 26,6 1/min) vor, siehe 12.
Neben den groen Abweichungen zu den theoretischen Werten fillt das Verhalten des Axi-
alschubes auBlerhalb des Nennpunktes auf, dessen Kurve einen den hier vorgestellten
Ergebnissen (vgl. Bild 54) dhnlichen Verlauf aufweist. Als BezugsgroBe fiir den relativen
DurchfluBkoeffizienten verwenden BAUN/FLACK den Auslegungswert des Laufrades, wobei
die Dimensionierung des Spiralgehiduses auf das Laufrad abgestimmt ist, so da3 der Ausle-
gungspunkt mit dem Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrades der gesamten Maschine
zusammentfillt. Eine Erkldrung fiir den flachen Verlauf im Teillastbetrieb und den sprung-
haften Anstieg oberhalb des Bestpunktes geben sie nicht.

6.3.1 Drehzahlverhalten

In Bild 54 sind die gemessenen Axialkrifte in dimensionsloser Form mit Hilfe der als Schub-
zahl definierten Kenngro3e

F

ax

2 4
p-® “Tq

R
|

(54)

dargestellt. In der drehzahlunabhingigen Darstellung zeigt sich eine hohe Ubereinstimmung
der Kurven. Auch die im Teil- und Uberlastbereich beobachtete Abhiingigkeit des Axial-
schubes vom Durchfluf} ist gut reproduzierbar. Ein moglicherweise drehzahlabhingiges
Verhalten der gemessenen Axialkraft, wie z.B. ein meBtechnisch bedingter EinfluB}, wiirde
hier erkennbar werden.

6.3.2 Einfluf der Entlastungsbohrungen

Sehr hiufig werden in der Nabenscheibe des Laufrades Bohrungen angebracht, die durch
die Verbindung vom Laufradeintritt zum druckseitigen Radseitenraum einen Druckaus-
gleich und somit die gegenseitige Aufhebung der wunterschiedlichen Druckkrifte
herbeifiihren sollen, die unterhalb beider Dichtringe wirken. Bei der hier eingestellten Spalt-
weite der saugseitigen Ringdichtung, die serienmiBig vom Hersteller um etwa 50 % kleiner
angegeben wird, bleibt bei gedffneten Entlastungsbohrungen ein Restschub im gesamten
Arbeitsbereich der Maschine iibrig, siehe Bild 55.

Auffallend ist folgendes Verhalten:

» Der Kennlinienverlauf fiir den Axialschub ist erhalten geblieben (Wendepunkte bei
(p/(popt =0,8 und (p/(popt = 1,3). Bei Drosselung unterhalb von (p/(popt = 0,8 fillt der

Axialschub kontinuierlich ab. Im Bestpunkt betrdgt der Axialschub 17 % vom unent-
lasteten Wert, bei Nullfé6rderung nur 13 %.
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» Die Verringerung des Axialschubes scheint im direkten Zusammenhang mit dem
Durchflul zu stehen. Wie in Bild 56 zu erkennen ist, in dem beide Axialschubkur-
ven eingetragen sind, nimmt die Differenz zwischen beiden Kurven mit

zunehmendem Durchfluf} stetig ab.

Die erste Beobachtung ist mit dem Auftreten von Riickstromungen am Laufradeintritt und
der daraus entstehenden Rezirkulationsstromung im Einlauf zu erkliren, worauf in Kap.
6.3.4 ausfiihrlich eingegangen wird.

Fiir die zweite Feststellung erscheint hier nur eine Begriindung iiber die Betrachtung der
Stromung in den Ausgleichsbohrungen plausibel. Die Intensitit der Durchstrémung der
zylindrischen Entlastungsbohrungen ist in erster Linie vom Druckgefille zwischen der druck-
seitigen Ausgleichskammer und der Stromung an der Nabenscheibe abhingig. Obwohl hier
keine genauen Angaben iiber den Zustand in den Laufradkanilen —und somit iiber den sta-
tischen Druck in denselben— moglich sind, kann die Druckdifferenz zwischen den
MeBstellen Ri und a (vgl. Bild 27) als Ma8 fiir diesen Druckabfall betrachtet werden. In Bild
57 ist der Verlauf dieser Druckdifferenz iiber den relativen Durchsatz dimensionslos aufge-
tragen. Wenn beriicksichtigt wird, dal die Werte unterhalb von P/ Qopt = 0,7 durch den
Teillastwirbel im Einlauf beeinflu3t werden (dadurch wird der statische Druck bei a zu gro83
gemessen), woraus ein zu niedriger Betrag fiir ‘pRitpa resultiert (s. Kap. 6.4.2), ergibt sich
ein mit steigendem Durchsatz stetiger Abfall des Druckgefilles an den Ausgleichsbohrun-
gen. Zusammen mit den steigenden Impulskriften an der Nabenwand, die bei
zunehmendem Durchfluf den tatséchlichen Druckabfall zwischen Ein- und Austritt der Aus-
gleichbohrungen weiter verringern, fithrt das zu einer geringeren Durchstromung und somit
zur Minderung der Ausgleichswirkung derselben. Unberticksichtigt bleiben hier die Auswir-
kungen der Ausgleichsstromung auf die Hauptstromung in den Schaufelkanilen und die
Energietibertragung im Laufrad.

6.3.3 EinfluR des statischen Druckes am Laufradeintritt (Wellendruckkraft)

Um einen moglichen Zusammenhang zwischen dem sprunghaften Anstieg des Axialschubes
im Uberlastbetrieb und eventuell auftretenden Kavitationserscheinungen am Laufradeintritt
zu untersuchen, wird die Drosselkennlinie fiir n = 1050 1/min bei unterschiedlichen Eintritts-
driicken gemessen. Dabei wird der Systemdruck im Kreislauf bei Nullférderung in einem
Bereich von 0,85 bis 1,5 bar iiber dem Umgebungsdruck stufenweise erh6ht. Wie in Bild 59
gezeigt wird, fithrt die Erh6hung des statischen Druckes im gesamten Arbeitsbereich zu kei-
ner merklichen Anderung des Axialschubs. Aufgrund der erreichten hohen NPSH A-Werte
(vgl. Tabelle 3) miissen hier mogliche Kavitationseinfliisse auf den beschriebenen Kennlini-
enverlauf ausgeschlossen werden.

Die auf das Wellenende wirkende Kraft Fyy;, die hier anndhernd mit Hilfe des an der MeB-
stelle 258 ermittelten Druckes berechnet wird, betrédgt bei ¢ = 0 im untersuchten Bereich
zwischen 74 N (niedrigster Systemdruck) und 130 N (hochster Systemdruck). Mit zunehmen-
dem Durchsatz fillt der Betrag der Wellendruckkraft mit dem statischen Druck am Eintritt
des Laufrades noch weiter ab bis zu Werten von 42 N bzw. 96 N (Bild 60). Bezogen auf den
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jeweiligen Axialschub entsprechen diese Werte eine Anderung von weniger als 5 % (Bild

61).

Aus Bild 60 ist ein Beitrag einer nichtkompensierten Druckkraft zum Axialschub infolge des
statischen Druckes am Laufradeintritt, wie sie aus theoretischen Uberlegungen zu erwarten
wire, an der untersuchten Maschine nicht festzustellen. Bei hoheren Drehzahlen wird das
Verhiltnis der berechneten Kraft Fyy; zum gemessenen Axialschub F,, wesentlich kleiner
(vgl. Bild 62).

Auch eine erneute Messung im extremen Uberlastbetrieb liefert vergleichbare Ergebnisse.
Bei deutlicher Verringerung des NPSH-Wertes am Laufradeintritt ergeben sich Axialschub-
dnderungen, die mit den Verdnderungen der auf den freien Wellenquerschnitt wirkenden
Druckkraft (Wellendruckkraft) korrespondieren, wie in Bild 63 anhand der Ergebnisse fiir
O/Qopt = 1,54 gezeigt wird. Die im eingestellten NPSH-Bereich gemessene Anderungen des
Axialschubs machen einen Anteil von maximal 4,5 % aus und liegen so im Bereich der
MeBunsicherheit.

Der Versuch, den Systemdruck durch Evakuierung des Versuchskreislaufes abzusenken,
scheiterte an den zahlreichen MeBbohrungen, an denen Kupplungen angebracht waren, die
bereits bei geringem Unterdruck undicht wurden. Es war somit im Rahmen dieser Arbeit
nicht méglich, den Einflul von gezielt hervorgerufener Kavitation auf den Axialschub ein-
gehender zu untersuchen.

6.3.4 Verlauf des statischen Druckes vor dem Laufradeintritt

Betrachtet man die eben beschriebenen Verldufe der aus dem statischen Druck in der Saug-
leitung ermittelten Kraft Fyy;, so fillt eine Unstetigkeit bei @/@qp¢ = 0,7 auf (vgl. Bild 60). In
Bild 64a ist der gemessene statische Druck an der MeBstelle 2258 fiir alle bei 7= 1050 1/min
untersuchten Druckniveaus zusammengestellt. Den in die Férderh6henberechnung einge-
henden Druck an der genormten MefBstelle s in der Saugleitung zeigt Bild 64b. Auch hier
ist eine Richtungsidnderung im Kurvenverlauf zu beobachten, allerdings liegt diese bei ca.
@/Qopt = 0,3. Der plétzliche Druckanstieg an beiden MeBbohrungen wird deutlicher, wenn
beide gegen den Umgebungsdruck gemessenen statischen Driicke in dimensionsloser Form
als

A
%= 34— 59

voneinander subtrahiert werden, wie in Bild 64c zu erkennen ist. Diese Beobachtung ist
unabhingig von der eingestellten Drehzahl (Bild 66). Auch im Betrieb mit ge6ffneten Druck-
ausgleichsbohrungen bleibt der Verlauf der Druckdifferenz unverindert und die Lage
beider Knickstellen ist an exakt den gleichen DurchfluBwerten zu beobachten (Bild 67).

Wenn berticksichtigt wird, dal beide Druckmefbohrungen in unterschiedlichen Abstinden
zum Laufradeintritt angeordnet sind (Stelle a258: 0,024 m; Stelle s: 0,315 m, Bild 65), so kann
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das bei Drosselung frithere Auftreten der Unstetigkeit an der MeBstelle @258 auf Riickstro-
mungs- bzw. Rezirkulationsvorgingen am Eintritt des Laufrades zuriickgefiihrt werden,
welches sich an der vom Laufrad weiter entfernten MeBstelle s erst nach stidrkerer Verringe-
rung des Durchflusses auswirkt.

Die Drosselkurve fiir den Druck in der Ebene vor dem Laufradeintritt an der MeBstelle
unmittelbar hinter dem Spalt (Asp0, s. Bild 65) zeigt einen dhnlichen Verlauf. Aus Bild 68,
in dem ebenfalls der Druck an der Stelle Asp0 relativ zum statischen Druck bei a258 aufge-
tragen ist, kann ein entsprechender Kurvenanstieg bei ¢/@qp; = 0,9 beobachtet werden.

Besonders auffillig in diesem Zusammenhang ist die Tatsache, dafl auch die Axialschub-
kurve exakt bei demselben DurchfluBl ihre Richtung andert, so daBl bei fortgesetzter
Drosselung bis ¢ = 0 die Schubzahl o nahezu konstant bleibt (s. Bild 54).

Ein Zusammenhang zwischen Axialschub und Rezirkulationsstrémung ist offensichtlich.

6.4 Stromungsmessungen am Laufradeintritt im Teillastbetrieb

Um einen moglichen Zusammenhang zwischen den beiden voneinander unabhingigen
MeBgroBen (statischer Druck und Axialschub) zu priifen, wird die Einlaufstrémung in der
MeBebene a (Bild 65) beim Winkel von 18° mit Hilfe der bereits im Kap. 5.3 beschriebenen
Sonde abgetastet. Die Messungen erfolgen bei z = 1050 1/min und beschrinken sich auf den
Teillastbetrieb.

6.4.1 Geschwindigkeitsverteilung

In den Bildern 69 bis 71 sind die Umfangs-, die Axialgeschwindigkeit und der Strémungs-
winkel der Stromung vor dem Laufradeintritt fiir verschiedene Drosselzustinde dargestellt.
Wie aus Bild 69 deutlich erkennbar wird, ist die Strémung in der MeBebene a (0,024 m vor
dem Laufrad) bei leichter Drosselung (¢/ Popt = 0,85) noch nahezu drallfrei. Die Meridian-
geschwindigkeit ¢, fiir diesen Arbeitspunkt zeigt einen fiir die ungestorte turbulente
Rohrstromung typischen Verlauf (Bild 70). Wird der DurchfluB auf 76 % des Optimums ver-
ringert, so sind am duBeren Stromungsrand an der Rohrwand deutliche Anzeichen einer
Riickstromung aus dem Laufrad erkennbar. Neben dem Anstieg der Umfangsgeschwindig-
keit im Bereich 0,7 < r/r9 < 1,0, wird das Einsetzen eines Riickstromgebietes vor allem durch
die sprunghafte Richtungsinderung der Meridianstromung in diesem Bereich (Bild 70)
aufgezeigt.

Bei (p/(popt = 67 % nimmt das Riickstromgebiet bereits einen beachtlichen Teil der dufleren
Querschnittsfliche ein, so daB die Vorwirtsstromung in die Mitte des Saugstutzens verlagert
wird. Dieser Vorgang wird bei weiterer Drosselung noch verstirkt.

Wie aus Bild 69 deutlich wird, ist das Auftreten der Riickstromung mit einer erheblichen
Rotation des Mediums am duBeren Rand der Eintrittsstromung verbunden, und fiihrt
infolge der dabei entstehenden Zentrifugalbeschleunigung zu einem Anstieg des statischen
Druckes an der Wand. Die Sondenmessungen bestitigen, dal der beobachtete Anstieg des
Wanddruckes mit der Entstehung und Ausbreitung von Riickstrémungen zusammenhéngt.
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6.4.2 Druckverteilung

GemiB dem Energieerhaltungssatz ist mit dem oben diskutierten Zusammenhang zwischen
Geschwindigkeitsverteilung und gemessenen Wanddruck auch eine iiber dem Radius vari-
ierende Druckverteilung verbunden. Von besonderem Interesse im untersuchten Fall ist das
Verhalten des statischen Druckes vor dem Laufrad, da dieser einen direkten Einflu3 auf die
resultierende Axialkraft ausiibt. Bild 72 zeigt den radialen Verlauf des statischen Druckes
fir alle gemessenen Betriebspunkte und zwar als Differenz zum jeweiligen Wanddruck in
dimensionsloser Form

B p(7) —Pa958
cp’a(r) = 5
. 0) . 7'2

(56)

Die Ergebnisse aus Bild 72 bestitigen fiir den drallfreien Fall (¢/@qp = 0,85), dafi der wand-
biindig gemessene Druck den Zustand der Strémung richtig wiedergibt. Wenn auch bei ¢/
Popt = 0,76 erste Abweichungen vom Referenzwert zu beobachten sind, werden diese erst
bei stirkerer Drosselung erkennbar: Ab 60 % des optimalen Durchflusses ist die Abhéngig-
keit des statischen Druckes vom Radius deutlich vorhanden. In der Mitte der Saugstrémung
herrschen Driicke, die unterhalb der wandbiindigen Driicken liegen, wie die Ergebnisse an
Betriebspunkten extremer Teillast zeigen. Diese ,,Unterdruckgebiete“ nehmen einen erheb-
lichen Anteil der Querschnittsfliche ein. Sie erstrecken sich in allen Fillen im Bereich
0<r/r,<083. Die damit verbundenen, auf das Laufrad wirkenden Druckkrifte sind im
Rahmen einer Kriftebilanz entsprechend zu beriicksichtigen.

6.4.3 Berechnung der Druckkrafte aus den Ergebnissen der
Sondenmessungen

Die Berechnung der Druckkraft, die sich aus dem radialen Verlauf des statischen Druckes
und des Laufradeintrittquerschnittes ergibt, erfordert gemif

Fopug = | 2,24 (57)
A

die Integration des gemessenen Druckes p, = p(r) iiber die Eintrittsfliche 4 = - ri mit
R, als Innenradius des Saugstutzens an der Ebene a. Dazu wird hier angenommen, die Stré-
mung am Laufradeintritt sei rotationssymmetrisch iiber den gesamten Arbeitsbereich. Mit
dA = r-dr-do und nach Integration iiber den Winkel ¢ = 21 erhalten wir

ra

F, = on[p, (r)rdr. (58)
0
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Zur Abschitzung von F, kann die Kraft in zwei Komponenten geteilt werden, und zwar in
der Form

F, = Fasg T Fyy s (59)

a

\o) Fa fiir den ,mittleren®, aus dem statischen Druck an der Wand errechneten Wert der
Kraft nach

Faoss = Paosg T ’i (60)
steht, und
ra
Fop = 21 [ (1)~ pg5)rdr (61)
0

die Abweichungen des statischen Druckes p() in der Strémung vom mittleren Wert p_q~g
beschreibt.

Die GroBe £, wird aus den gemessenen Druckverteilungen aus Bild 72 ermittelt. Hierzu
werden alle MeBdaten durch geeignete polynomische Gleichungen approximiert und
anschlieBend integriert. In Bild 73 sind die Ergebnisse der Integration fiir F a(t) bzw. ¢,
angegeben.

6.4.4 Vergleich mit Ergebnissen aus der Literatur

Die Ergebnisse der Stromungsmessungen am Einlauf der Versuchmaschine stimmen weit-
gehend mit den in der Literatur gemachten Beobachtungen iiberein. PECK [96] beobachtet
nahe der Rohrwand erste Anzeichen fiir das Einsetzen einer Riickstromung im Teillastbe-
trieb bei (Pknt/(Popt = 0,46 und einem Abstand der MeBebene zum Laufradeintritt von
x/d; a = 1,0. Sondenmessungen bei ¢ =0 und @/@q, = 0,31 lassen in [96] eine exakte
Abgrenzung der riickwiirts gerichteten Stromung im Bereich von 0,83 <7/r, < 1,0 erken-
nen, was mit dem Gebiet zusammenfillt, welches hohere statische Driicke aufwelst als an
der Rohrwand gemessen werden (vgl. Bild 72).

Ahnliches kann beim Vergleich mit den Ergebnissen von SCHIAVELLO/SEN [111] und BREU-
GELMANS/SEN [21] konstatiert werden. Wihrend die hier vorgestellten Ergebnisse bei
x/d la = 0, 22 erzielt wurden, betridgt dort der kleinste relative Abstand der MeBebene zur
duBeren Schaufeleintrittskante x/d; 12 = 0,38. Die dort angegebenen MeBergebnisse der
statischen Driicke werden auf eine von Riickstrémungsvorgidngen nicht beeintriachtigte Refe-
renzebene (MeBebene s genannt) bezogen, ihre relative Lage zum Laufrad oder den
restlichen MeBebenen wird allerdings nicht angegeben, so da3 hier ein quantitativer Ver-
gleich ausbleiben muB.
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Wie in [96] wird auch in [111] eine zur Rohrachse asymmetrische Verteilung des statischen
Druckes beobachtet, wobei die Asymmetrie bei den Geschwindigkeiten geringer ausfallt.

Nach der von FRASER [39] vorgeschlagenen empirischen Methode werden die kritischen
Durchfliisse, an denen Riickstromung am Ein- und Austritt des Laufrades auftreten, aus den
jeweiligen Geschwindigkeitsdreiecken fiir einstufige Pumpen bestimmt:

4, ¢ 4,
sinf3, = el 1 pw. sinfB, = m2 2 (62)
oo A uy  Todyby
4 1

mit den freien Durchtrittsflachen A = b, d -z und A = b, d2 z, wobei by, by, d*
und d gemdl Bild 74 zu messen s1nd D1e Geschmndlgkeltsverha,ltmsse ¢, 1/ und cm,g/
Uy werden mit den aus Gln. (62) ermittelten Winkeln ebenfalls aus Bild 74 abgelesen, und
die kritischen DurchfluBwerte geméaf

9
2 ‘m1 W 2
riit,lzcm,l'n'dlzu_l'@'dl'” (63)
bzw.
Cmo T 2
riit,2=Cm,2'n'd2'b2=u_;'&'dQ'n'bQ (64)

bestimmt, wobei die in [39] angegebene Bedingung d; ,/dy = 0,142/0,334 = 0,425 < 0,5 zu
berticksichtigen ist.

Die geometrischen Daten, Zwischenwerte und die bezogenen kritischen DurchfluBwerte
koénnen Tabelle 5 entnommen werden. Demnach ist bei der untersuchten Maschine mit dem
Auftreten von Rezirkulation am Laufradaustritt bei ¢/ Popt = 0,93 und am Laufradeintritt bei
@/Qopt = 0,83 zu rechnen. Wihrend das Ergebnis fiir die druckseitige (Austritts) Riickstré-
mung hier nicht tberpriift werden kann, steht das Resultat nach der von FRASER
vorgeschlagenen Methode in sehr guter Ubereinstimmung mit den vorgestellten Experimen-
ten. Der berechnete Wert fiir @yt 1/Qopt = 0,83 deckt sich mit dem beobachteten Anstieg
des statischen Druckes unmittelbar vor dem Laufradeintritt, der etwa bei ¢/@qp¢ = 0,86 liegt
(MeBstelle Asp, Bild 72), wenn beriicksichtigt wird, daB Riickstromungserscheinungen im
Laufrad sich hier erst bei vermindertem DurchfluB bemerkbar machen.

BARRAND ET AL. [12] bestimmen den kritischen Durchfluf8 mit unterschiedlichen Methoden,
sowohl beim Betrieb mit Wasser, als auch mit Luft als Arbeitsmedium und beziehen den
MeBwert auf den Auslegungsdurchflul des Laufrades. Eine Umrechnung mit dem Arbeits-
punkt maximalen Wirkungsgrades als Referenzwert liefert @ l/(Popt = 0,82 und Qyyjt o/
Popt = 0,85...0,90 fiir die dort mit Wasser erzielten Ergebnisse. Die in [12] an Spiralgehause-
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pumpen mit beschaufeltem Diffusor bei relativ niedrigen Drehzahlen (Wasser: n = 110 1/
min, Luft: n = 1700...2500 1/min) erzielten Ergebnisse stimmen mit den eigenen gut {iberein.

STACHNIK [128] untersucht das Phinomen der Riickstromung am Ein- und Austritt eines
radialen Pumpenlaufrades sehr eingehend mit Luft als Arbeitsmedium. Bei der Darstellung
seiner Ergebnisse an einer Modellmaschine mit symmetrischer Abstromung (ohne Gehéuse)
bezieht STACHNIK den variierten DurchfluB ebenfalls auf den Auslegungspunkt des Laufra-
des. Aufgrund der abweichenden und stark vereinfachten Randbedingung sowie der
fehlenden Angaben zum Optimalpunkt bei Kombination mit einem geeigneten Sammelge-
hiuse, ist eine Ubertragung der dort gemachten Beobachtungen nur bedingt aussagekriftig.

6.5 EinfluR des Vordralles

Um abzukldren, inwieweit das Axialschubverhalten von den Eintrittsbedingungen der Stré-
mung in das Laufrad beeintrichtigt wird, wurden die im Kap. 6.3.4 und Kap. 6.4
beschriebenen Experimente durchgefiihrt. Im selben Zusammenhang stehen weitere Versu-
che zum Einflu der Vordralles —resp. des Anstromwinkels der Laufradschaufel—, die im
folgenden beschrieben werden.

6.5.1 Beschreibung des Vorleitgitters

Zur Beeinflussung des Eintrittsdralles wurde eine Leitverstellvorrichtung eingesetzt, die im
Rahmen eines Forschungsvorhabens zur Untersuchung des Austrittsdralles bei Pumpen im
Turbinenbetrieb entwickelt wurde [103]. Die Vorrichtung besteht aus einem ausgedrehten
prismatischen Korper, dessen Innendurchmesser dem Nenndurchmesser der Saugleitung
gleicht und dessen Mantelfliche mit neun Facetten zur Aufnahme der Schaufelhalterungen
versehen ist (vgl. Bild 75). Die Verstellung und Arretierung der Schaufeln erfolgte einzeln
mit Hilfe von Gewindestiften, die am Ende eines Schaufelschaftes angebracht sind. Arretier-
bohrungen auf einem Teilkreis befinden sich in einem Winkel von 15° zueinander. Auf
einem kleineren Kreis sind weitere Bohrungen im gleichen Abstand und um 7,5° zur duBle-
ren Reihe versetzt angebracht, so daB eine feinere Abstufung der mdoglichen
Winkeleinstellung erméglicht wird. Details iiber den Einbau der Apparatur in der Sauglei-
tung und den wichtigsten Abmessungen kénnen Bild 76 enthnommen werden.

Es wurden insgesamt fiinf Drosselkennlinien mit jeweils unterschiedlichen Schaufelstellun-
gen mit axialer Zustrémung (y = 0°), mit Gegen- (y =-30° und y = -60°) sowie mit Mitdrall
(y=30° und y=60°) gemessen. Dabei wurden Durchflu}, Férderhohe und Drehmoment
sowie Axialschub aufgenommen. Die grafische Darstellung der Ergebnisse erfolgt in dimen-
sionsloser Form, wobei die MeBwerte fiir den Durchflul zum besseren Vergleich auf den
Bestpunkt der Versuchspumpe ohne Vorleitregler bezogen werden.

6.5.2 Vorleitregler als Gleichrichter

Vergleicht man die Kennlinien mit den Leitschaufel (y = 0°) mit denen im Referenzzustand
ohne jegliche Leitvorrichtung, so zeigt sich einen geringen EinfluB der MaBnahme auf das
grundsitzliche Axialschubverhalten im gesamten Arbeitsbereich der Versuchsmaschine.
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Wie in Bild 77 dimensionsloser Form beobachtet werden kann, bleiben die Lagen der
Extrema (Maximum bei ¢/@qp = 0,8 und Minimum bei @/Qqp¢ = 1,3) unverdndert gegen-
iiber den Vergleichsmessungen. Die Gleichrichtung der Zustrémung fiithrt nahezu im
gesamten Teillastbereich zu einer geringfiigigen Verringerung der resultierenden Axialkraft.
Auch bei Durchfliissen zwischen dem Bestpunkt und dem Arbeitspunkt, an dem der Axial-
schub am kleinsten wird, liegt der Schub bei axial gestellten Leitschaufeln leicht unterhalb
der Referenzwerte. Im weiteren Uberlastbetrieb bleiben die Abweichungen im Bereich der
MeBgenauigkeit.

Eine Beeinflussung der Férderh6henkennlinie der Maschine ist im wesentlichen im Teillast-
bereich festzustellen, wie aus Bild 78 zu sehen ist. Die Gleichrichtung der Eintrittstromung
fithrt zu einer Erhohung der Betriebskennlinie unterhalb von ¢/ Popt = 0,5. Dieser Effekt ver-
stirkt sich, je kleiner der DurchfluB wird (0 < (P/(Popt <0,3) und hebt die bei ,freier”
Zustromung vorhandene Kennlinieninstabilitdt vollstindig auf (vgl. auch Kap. 6.5.3). Aller-
dings geht der Gewinn an Forderh6he im extremen Teillastbetrieb mit einer deutlichen
Zunahme der Leistungsaufnahme einher (Bild 79). Wie in Bild 80 gezeigt wird, bleibt der
Gesamtwirkungsgrad gleich.

6.5.3 Einfluf des Vorleitgitters auf die Kennlinien

Stirkere Abweichungen zeigen sich, wenn die Vorleitschaufeln deutlich angestellt werden.
Das beobachtete Verhalten des Axialschubes in Abhidngigkeit von einer festen Winkelstel-
lung der Vorleitschaufel wird in Bild 81 wiedergegeben. Die Ergebnisse fiir Druckzahl,
Leistungszahl und Gesamtwirkungsgrad werden jeweils iiber der bezogenen Lieferzahl in
den Bildern 82, 83 bzw. 84 dargestellt.

Wie aus den MeBergebnissen ersichtlich ist, bewirkt ein —auch erheblicher— positiver
Anstellwinkel (Mitdrall) unterhalb des Auslegungspunktes (ca. ¢/@qp = 0,8) eine nur gering-
fiigige Absenkung des Axialschubniveaus. Oberhalb dieses Lastpunktes werden die
Unterschiede zu den Ergebnissen aus dem unbeschaufelten Fall deutlicher, wobei sich fiir
@/Qopt > 1,0 auch eine Abhangigkeit des Winkels y bemerkbar macht (vgl. Bild 81). Bei-
spielsweise fallt die resultierende Axialkraft bei Mitdrall in beiden Fillen bei ¢/@qp = 1,0
um etwas mehr als 9 %, bei @/Qqp = 1,3 um 7 % (y = 30%) bzw. 12 % (Y = 60°) gegeniiber der
Hreien“ Saugstromung ab. Bei Y= 60° kann eine Unterdriickung des Minimums um ¢/
Popt = 1,3 in der Axialschubkennlinie festgestellt werden.

Negative Anstellwinkel (Gegendrall) fithren grundsitzlich zu keiner Absenkung der auf die
Welle wirkenden resultierenden Axialkraft im gesamten Arbeitsbereich der Maschine, wie
in Bild Bild 81 leicht erkennbar ist. Ein meBbarer EinfluB auf den Axialschub kann erst bei
groBeren Anstellwinkeln festgestellt werden. Ab einem relativen Durchsatz von ca. ¢/
Popt = 0,9 fillt die Axialbelastung mit zunehmendem Durchflul weniger steil ab, ohne daf3
es zu einem Minimum kommt.

Eine Abhingigkeit des Arbeitspunktes minimalen Axialschubes von einem mittleren Anstel-
lungswinkel (+30°) des Vorleitgitters kann aus den MeBergebnissen beobachtet werden:



6 Experimentelle Ergebnisse 671

Gegendrall verschiebt diesen zu einem kleineren Durchsatz (¢/Qqp = 1,25), wihrend bei
Mitdrall dieser erst bei ¢/@qp = 1,35 auftritt (Bild 81).

Bild 82 gibt den Verlauf der Druckzahl y tiber dem auf den Bestpunkt der Maschine ohne
Vorleitbeschaufelung bezogenen Durchflufl wieder. Bis auf y = -60° (hier ist ein Abfallen der
Y—0-Kurve im extremen Teillastbetrieb zu verzeichnen) fithren alle andere von Null ver-
schiedenen Winkelstellungen zu geringeren Druckzahlen im gesamten Arbeitsbereich,
wobei dies bei positiven Werten von 7y (Mitdrall) besonders ausgepragt ist.

Auch die Leistungsaufnahme wird durch die Vorleitregelung beeinflult, wie Bild 83 zeigt.
Der nachteiligen Auswirkung eines positiven Dralles auf die Druckzahl im Uberlastbetrieb
wird teilweise durch einen geringeren Leistungsbedarf der Pumpe entgegen gewirkt, so da83
der Abfall des Wirkungsgrades gemildert wird. Alle hier untersuchten Staffelungswinkel
fithrten zur Verschiebung des optimalen Betriebspunktes zu niedrigeren Durchsitzen hin

(vgl. Bild 84).

Bei axialer Ausrichtung der Strémung (y = 0°) kann eine leichte Verschiebung der Unstetig-
keit, die auf Anderung des statischen Druckes an der MeBstelle ¢258 hinweist, von ¢/
Popt = 0,7 auf etwas weniger als (p/(popt = 0,65 beobachtet werden. Das zwischen beiden
MeBebenen eingebaute Vorleitgitter verhindert die Ausweitung des Teillastwirbels stromauf-
wirts, wie sich aus dem stetigen Anstieg der Druckdifferenz bei Verringerung des
Durchsatzes bis ,,Nullférderung® in Bild 85 erkennen l48t. Im Gegensatz zum unbeschaufel-
ten Fall weist der Kurvenverlauf des Druckabfalles im Einlauf fir den Betrieb mit
Vorleitgitter (Y = 0°) keine Verlaufsianderung bei (p/(popt = 0,30 auf; diese steigt bei kleineren
DurchfluBwerten bis (p/(popt = 0 kontinuierlich an. Dieses Verhalten deckt sich exakt mit
dem der Forderh6henkennlinien. Sowohl die Forderhohe als auch die Druckdifferenz Acp
beider Konfigurationen divergieren bei Drosselung ab /@4 = 0,30.

Auch die Ergebnisse fiir Anstellwinkel y> 0° weisen eine geringe Verschiebung des
Betriebspunktes auf, an welchem sich die Riickstromerscheinungen an der Ebene a bemerk-
bar machen und wo die Steigung der Kurve fiir Ac, = pa958 - ps sich tiber dem Durchsatz
sprunghaft dndert. Bei genauer Betrachtung von Bild 85 148t sich die Unstetigkeit fur y = 30°
bei ca. (p/(popt = 0,60 erkennen; eine Verdoppelung von 7y bewirkt, da sich diese bei ¢/
Popt = 0,55 einstellt. Auch hier 148t sich ein Zusammenhang zwischen Entstehung und Aus-
breitung von Riickstromungen im Laufrad und dem Stabilititsverhalten der Kennlinien
beobachten: Wihrend fiir y = 0°, 30° und 60°die Drosselkurven eine stets negative Steigung,
wie die Druckdifferenz vor dem Laufrad, zeigen (vgl. Bild 82 mit Bild 85), weisen die Druck-
zahlkurven fiir Gegendrall einen labilen (y=-30°) bzw. eindeutig instabilen (y=-60°)
Verlauf auf, welcher seine Entsprechung im Druckverhalten vor dem Laufrad hat.

6.5.4 Zum Stabilitatsverhalten der Drosselkennlinie

Die Ergebnisse fiir die Férderh6he und die Leistungsaufnahme resp. den Wirkungsgrad dek-
ken sich weitgehend mit denen von REY ET AL. [107] an Pumpen, WALLACE ET AL. [152]
und MALOBABIC [91] an Turbolader-Verdichtern sowie von KASSENS [71] und KASSENS/
RAUTENBERG [72] an leitschaufelgeregelten Radialverdichtern gemachten Beobachtungen.
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Ahnliche Ergebnisse erzielen WHITFIELD/ABDULLAH [157] durch Anfachung einer Wirbel-
stromung am Eintritt des Laufrades mit Hilfe eines spiralférmigen Drallgenerators. Sie
zeigen, daBl durch Anderung des Zustromwinkels die Grenze instabiler Betriebszustinde zu
kleineren Durchsitzen hin verschoben werden kann, was sie auf eine Beeinflussung des Ein-
setzens von Riickstromung aus dem Laufrad zuriickfithren. Auch ISHINO ET AL. [68], die
den Einfluf der Eintrittsstromung auf das Kennfeld von Turbolader-Verdichtern untersu-
chen, bestitigen dieses Verhalten experimentell und zeigen anhand von numerischen
Ergebnissen, dafl durch die vom Leitgitter erzwungene Wirbelstromung die Stromung am
Laufradeintritt —und im Laufrad selbst— stabilisiert wird, und die fiir das Auftreten von
Rezirkulation verantwortlichen Riickstromgebiete im Laufrad unterbunden werden kénnen.

In diesem Zusammenhang erweist sich die Betrachtung des bereits beschriebenen Verhal-
tens der Driicke in der Saugleitung als aufschluBreich, insbesondere der Vergleich der
statischen Driicke vor dem Laufrad im Falle freier (unbeschaufelt) und gleichgerichteter (mit
Vorleitgitter) Saugstromung (Bild 85).

Wie bereits ausfiihrlich beschrieben, 148t sich aus dem Kurvenverlauf —bzw. aus dessen
Unstetigkeiten— das Einsetzen von Riickstromung (Teillastwirbel) an beiden Ebenen detek-
tieren: In der unbeschaufelten Konfiguration ist dies an der MeBebene a bei etwa ¢/
Popt = 0,7 (s. auch Bilder 64 und 66) der Fall, wihrend sich die Auswirkungen an der Mefe-
bene s erwartungsgemél erst bei stirkerer Drosselung ((P/(Popt 0,3) im Drucksignal zeigen.
Im beschaufelten Fall kann die Auswirkung des Teillastwirbels an der Ebene a bei ca. ¢/
Popt = 0,65 beobachtet werden, wahrend der Druckverlauf an der MeBebene s bei zuneh-
mender Drosselung nicht beeintrichtigt wird. Das Auftreten der Rezirkulationsstromung
durch ein Vorleitgitter wird in der untersuchten Maschine somit weder unterbunden noch
wesentlich beeinfluf3t.

Die Differenz ¢;, 5958 - ¢p s (Bild 85) entspricht mehr als 60 % des Anstieges der Druckzahl y
in Bild 78 bei Nullférderung. (*) Wird neben der MeBungenauigkeit noch zusitzlich die Dif-
ferenz beider Drosselkennlinien berticksichtigt, die sich zu ¢ = 0 hin vergré8ert, so stimmt
der Forderhohengewinn durch Leitschaufeln mit dem Anstieg des statischen Druckes an der
MeBebene s infolge der Rotation der Saugstromung im unbeschaufelten Fall weitgehend

iiberein.

Insofern muB hier festgestellt werden, daB3 der Abfall der Forderh6henkennlinie zu Nullfor-
derung hin —die sog. Kennlinieninstabilitit— im wesentlichen eine Folge der Auswirkung
drallbehafteter Stromung auf die Messung des statischen Druckes in der Saugleitung ist und
daher nur mittelbar mit dem Auftreten von Rezirkulation in Verbindung steht.

Riickstromung am Laufradeintritt setzt im vorliegenden Fall bereits bei ¢/ Popt = = 0,8 ein, wie
im Kap. 6.4.1 festgestellt wurde; eine Beeintrachtigung der Férderhohe kann hJer nicht beob-
achtet werden. Mit fallendem Durchsatz weitet sich der Teillastwirbel stromaufwérts aus und
erreicht bei ¢/ = 0,3 die MeBebene s. Infolge der auf die rotierenden Saugstrdmung wir-

Durch die gewihlte Definition fiir cp und / ergibt sich bei den Differenzen das Verhiltnis
A\U=2Acp.
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kenden Zentrifugalkraft steigt der wandbiindig gemessene Druck, der somit nicht mehr den
mittleren statischen Druck in der Saugleitung widerspiegelt. Bei der Berechnung des saug-
seitigen Totaldruckes py, q wird ein zu hoher Wert ermittelt, der nach

o
P8 H = (boa=bos) = bo—P1 TP~ (65)

zu einer niedrigeren Forderhohe fithrt. Wird durch das Vorleitgitter die Fortpflanzung des
Teillastwirbels bis zur MeBebene unterbunden, so wird an der dort vorliegenden drallfreien
Stromung der statische Druck korrekt erfaB3t. Die so ermittelte Férderhche wird im Bereich
geringer DurchfluBwerte nicht vom Teillastwirbel beeintrichtigt und wird so ,,stabil®.

6.5.5 Zum Einfluf der Eintrittstromung auf den Axialschub

Anhand der mittleren Geschwindigkeiten am Eintritt des Laufrades soll hier versucht wer-
den, den Zusammenhang zwischen Eintrittstrémung und Axialschubverhalten unter den in
den vorangegangenen Abschnitten beschriebenen Bedingungen prinzipiell zu erlautern.()
In Bild 87 sind die Geschwindigkeitsdreiecke fiir alle vier untersuchten Anstrombedingun-
gen und den jeweiligen Lastzustinden (Teil, Voll- und Uberlast) qualitativ wiedergegeben.

Ausgehend vom Referenzzustand (keine Vorleitbeschaufelung) kann —zumindest theore-
tisch—gezeigt werden, daB je nach Betriebszustand auBerhalb des optimalen Arbeitspunktes
(®/Qopt = 1,0) die Zustromgeschwindigkeit —bedingt durch den Eintrittswinkel der Laufrad-
schaufeln— eine positiveJr (fir  @/@gp; > 1) oder eine negative (fir @/Qqn < 1)
Umfangskomponente erhilt (Bild 87a). Nach der Euler-Gleichung

A (66)

Ug - C — U, C
n 2 "u,2 1 “u,l

fithrt eine Verringerung der Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit ¢,;; zu einem
Anstieg der Forderhohe H, eine VergroBerung von ¢,;; dagegen bewirkt einen geringeren
Wert fiir H. Dieser Zusammenhang kann grundsitzlich in den MeBergebnissen aus Bild 82
beobachtet werden: Durch die Gleichrichtung der Zustromung wird im Teillastbetrieb (¢/
Popt < 1,0) Oyl = 0, was hdufig mit der bereits festgestellten Stabilisierung der Férderho-
henkennlinie in Verbindung gebracht wird. Bei Uberlast (9/@qp> 1,0) zeigen die
MeBergebnisse einen kaum wahrnehmbaren Abfall der Kennlinie. Als Nebenerscheinung
bringt eine Fithrung der Saugstromung jedoch eine Fehlanstromung der Laufradbeschaufe-
lung und somit eine Beeintrichtigung der Leistungsdaten der Maschine mit sich. Je nach

Der Einfacheit halber wird hier zuerst davon ausgegangen, daf3 der Bestpunkt mit dem Ausle-
gungspunkt iibereinstimmt ((p/(popt = /@) und im gesamten Arbeitsbereich zunichst keine st6-

renden Einfliisse durch Rezirkulationserscheinungen auftreten.

T In der gleichen Richtung wie die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades.
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Lastzustand konnen diese Abweichungen zu betrichtlichen Incidencewinkeln AP fithren, wie
die Geschwindigkeitsdreiecke in Bild 87b zeigen.

Beim Vergleich der Geschwindigkeitsdreiecke fillt zun4chst auf, da gemiB Bild 87 im Teil-
lastbetrieb die groBten Auswirkungen einer Vordrallbeeinflussung auf den Inzidenzwinkel
bei Gegendrall auftreten. Im Bestpunkt und besonders im Uberlastbetrieb wiire dies bei Mit-
drall der Fall. Wihrend die Forderhohe bei positiven Anstellwinkeln Y um den Bestpunkt
sowie im Uberlastbetrieb tatsichlich groBe EinbuBen aufweist (Bild 82), ist bei geringen
Durchsitzen kein eindeutiger Zusammenhang zwischen Forderhéhe und Vordrall

erkennbar.

Gleiches kann anhand der Bilder 81 und 87 iiber den Zusammenhang zwischen dem gemes-
senen Axialschub und den idealen Geschwindigkeitsdreiecken an der Schaufeleintrittskante
gesagt werden: GroBe positive Inzidenzwinkel Af (Mitdrall: 7> 0) kénnen zu niedrigen Axi-
alschubwerten im Voll- und Uberlastbetrieb fithren, wihrend bei negativen Werten von A
(Y < 0) keine eindeutige Tendenz erkennbar wird.

Die Geschwindigkeitsdreiecke der realen Strémung entsprechen jedoch aufgrund der am
Schaufeleintritt vorhandenen radialen Winkelverteilung und dem damit zusammenhingen-
den Auftreten von Riickstromgebieten nicht mehr denen des in Bild 87 betrachteten
yidealen Falles. Wahrend sich im Teillastbetrieb im Zentrum des Saugrohres eine nahezu
drallfreie Kernstromung bildet (vgl. Kap. 6.4.1 und Bild 71), die eine relativ genaue Aussage
iiber die zu am Schaufeleintritt auftretenden Geschwindigkeitskomponenten erlaubt, kon-
nen die Geschwindigkeitsverhéltnisse im Riickstromgebiet —zumal diese stark
radienabhingig sind und einen ausgeprigten raumlichen Charakter aufweisen— nicht mehr
eindeutig beschrieben werden. Die Beschreibung der Stromungszustinde am Einlauf von
radialen Turbomaschinen im Teillastbetrieb mit Hilfe vereinfachter Annahmen, wie sie hier
anhand der Geschwindigkeitsdreiecke (die strenggenommen nur fiir den zweidimensionalen
Fall gelten) vorgenommen werden, ist deshalb nur bedingt méglich und 148t an dieser Stelle
keine allgemeingiiltigen Aussagen zu.

6.6 Untersuchungen mit abgedecktem Laufrad

Zur Untersuchung der Stromungsverhiltnisse in den Radseitenrdumen ohne die Wechsel-
wirkung mit der Laufradstrémung wurde die im Kap. 5.5.4 beschriebene
Versuchsanordnung verwendet. Austritts- und Eintritts6ffnungen des Laufrades wurden hier-
fiir mit Hilfe eines Messingbandes bzw. einer Kunststoffscheibe abgedeckt, so daf keine
Forderung durch das Laufrad stattfinden konnte. Auch die Entlastungsbohrungen waren
wihrend der Versuche verschlossen.

Die Messungen erfolgten fiir mehrere Spaltdurchsitze durch Variation der Drehzahl bei
konstanter Drosselstellung. Dazu wurde bei der kleinsten untersuchten Drehzahl von
n =200 1/min der Férderstrom eingestellt und anschlieBend die Laufraddrehzahl erhoht.
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Die Untersuchungen erstreckten sich sowohl auf den Rechtslaufbetrieb, d.h. das Laufrad
rotiert wie im normalen Pumpenbetrieb (hier als Rechtslauf bezeichnet) als auch auf den
Umkehrbetrieb, wie er bei Pumpen im Turbinenbetrieb vorkommt (Linkslauf), d.h. n < 0.

6.6.1 Axialschub

In Bild 88 sind die Ergebnisse fiir den Axialschub iiber die Drehzahl fiir verschiedene Spalt-
strome im Rechtslauf dargestellt. Die entsprechenden Daten fiir die umgekehrte
Drehrichtung (Linkslauf) sind in Bild 89 abgebildet. Bei niedriger Drehzahl und geringem
Spaltstromwerten ergibt sich ein parabelférmiger Verlauf des Axialschubes iiber die Dreh-
zahl. Mit steigendem Durchflufl QSp steigt die resultierende Axialkraft im Rechtslauf weniger
stark an und bleibt bei etwa Qg,, = 6 m3h von der Drehzahl nahezu unbeeinflusst. Wie aus
dem Vergleich der Ergebnisse beider Drehrichtungen erkennbar wird, ist der Axialschub
im Rechtslauf fiir den untersuchten Duchflussbereich deutlicher abhéngig von n und QSP:
Bei Qgp, =7 m?h fillt ,; mit zunehmender Drehzahl ab (Bild 88). In der Auftragung des
Axialschubes Fy tiber den Spaltstrom Qg;, mit der Drehzahl 7 als Parameter (Bild 90 bzw.
Bild 91) 14Bt sich im Linkslauf neben den grundsitzlich htheren Werte fiir ¥, deutlich ein
mit steigender Drehzahl stirkerer Abfall des Spaltstromes gegeniiber dem Rechtslauf
beobachten.

Der Zusammenhang zwischen dem Axialschub und dem Quadrat der Drehzahl kann in der
dimensionslosen Darstellung in Bild 92 fiir den Rechtslauf bzw. in Bild 94 fiir den Linkslauf
bestitigt werden. Der in der Praxis vorkommende Drehzahlbereich wird in Bild 93 (Rechts-
lauf) bzw. Bild 95 vergroBert dargestellt.

6.6.2 Statischer Druck in den Radseitenrdumen

Das Verhalten des an der Gehdusewand gemessenen statischen Druckes am Eintritt des
Radseitenraumes (r/r79 = 1,0) zeigt Bild 96. Hier sind alle gemessenen Werte bei verschiede-
nen Spaltvolumenstrémen iiber den Umfangswinkel ¢ am Beispiel der Drehzahl » = 1050 1/
min dimensionslos aufgetragen. Der EinfluB des Druckaufbaues in der Spirale macht sich
nicht nur auf die Druckverteilung am Eintritt des Radseitenraumes im Bereich der Spiralen-
zunge stark bemerkbar; auch bei kleinen Radienverhiltnissen in der Nihe des Dichtringes
kann ein ungleichmiBiger Druckverlauf beobachtet werden, der moglicherweise auf die
Stromung im Spiralgehduse zuriickgefiihrt werden kann.

In Bild 97 sind die Ergebnisse an allen MeBstellen am saugseitigen Radseitenraum bei
n =1050 1/min und Osp = 0,0036 ebenfalls iiber den Umfangswinkel ¢ dargestellt. Die
begrenzte Anzahl von MefBstellen in Umfangsrichtung ermoglicht hier leider keine vollstian-
dige Beschreibung der peripheren Druckverteilung im Bereich von Radienverhiltnissen 7/
r9 < 1,0. Die in Bild 97 eingezeichneten Kurven stellen das Ergebnis einer herkommlichen
Spline-Interpolation dar. Ein aus der Gesamtbetrachtung abgeleiteter hypothetischer Verlauf
zwischen den MeBstellen geben die in Bild 98 dargestellten Kurven wieder. Demnach ist
eine Fortpflanzung der ,Druckstérung® aufgrund der Zungenumstrémung von der Spirale
radial einwérts durch den Radseitenraum bis hin zum Ringspalt méglich. Allerdings weisen
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die Ausgleichskurven fiir die MeBwerte am Auendurchmesser (r/r9 = 1,0) und am Eintritt
in den Dichtspalt (r/r9 = 0,557) im Bereich 60°< ¢ < 300° keine kongruenten Verldufe auf,
so daB} eine Korrelation beider Erscheinungen nicht eindeutig erkennbar ist. Die gemachten
Beobachtungen konnten im Rahmen dieser Untersuchung nicht iiberpriift werden, so daf3
sie hier lediglich als eine mogliche Ursache fiir die gemessene ungleichmiBige Druckvertei-

lung angesehen werden miissen.

6.6.3 Berechnung der Axialkraft aus den Druckmessungen

Unter der vereinfachenden Annahme rotationssymmetrischer Strémung werden die aus den
gemessenen statischen Driicken entlang der Gehdusewand bzw. des Gehiusedeckels sich
ergebenden Druckkrifte berechnet und der aus ihrer Summe resultierende Axialschub
bestimmt. Hierzu werden alle MeBwerte iiber dem Umfang gemittelt und tiber dem Radius
integriert. Bild 99 zeigt fiir den Rechtslauf einen Teil der Ergebnisse der Mittelung und am
Beispiel von @gp, = 0,0027 die iiber Approximation der Mittelwerte errechneten radialen
Verldufe des statischen Druckes in beiden Radseitenrdumen. Im druckseitigen Seitenraum
wurde ein parabelférmiger Anstieg des Druckes zwischen dem hinteren Dichtspalt- und dem
LaufradauBendurchmesser angenommen. Zwischen dem Dichtspalt und der Welle wurde
der bei Ri gemessene Druck als konstant iiber dem Radius festgelegt. Auch saugseitig wurde
fir die Interpolation des statischen Druckes zwischen Dichtspalt und Laufrad-AuBendurch-
messer ein polynomischer Ansatz zweiten Grades gewdhlt, wihrend fiir den ebenfalls als
konstant betrachteten Druck an der Eintrittsfliche des Laufrades der MeBwert bei /Asp her-
angezogen wurde. Die Wellendruckkraft infolge des Uberdruckes in der Saugleitung
gegeniiber der Atmosphire wurde ebenfalls beriicksichtigt.

Die Betrachtung der umfangsgemittelten Driicke erlaubt die explizite Angabe fiir p = p(7),
wodurch die Integration der im Kap. 4 angegebenen Ausdriicken zur Bestimmung der ein-
zelnen Kriften moglich wird. Die Ergebnisse der Integration stimmen mit den gemessenen
Axialschubwerten sehr gut iiberein, wie aus dem Vergleich aller MeBreihen im Rechts- und
Linkslauf in Bild 100 und Bild 101 zu erkennen ist.

6.6.4 Leistungsaufnahme

Das gemessene Drehmoment beider Betriebsarten ist in Bild 102 und Bild 104 zusammen-
gestellt. Die aufgenommene Wellenleistung, die sich aus dem Produkt mit der
Winkelgeschwindigkeit ergibt, ist weitestgehend gleich der Summe der mechanischen Ver-
luste und der Radreibungsverluste. Wihrend im Rechtslauf die Ergebnisse in der
dimensionslosen Darstellung gut {iberei stimmen (abgesehen bei 7 = 200 und 400 1/min, wo
sehr geringe Drehmomente zu erfassen waren), liegen die MeBdaten im Linkslauf stets hoher
und fallen mit steigender Drehzahl. Durch die geringere Schubspannung an den Laufrad-
winden (das Laufrad und das aus der Spirale eintretende Fluid rotieren in gleicher
Drehrichtung) wire im Linkslauf ein niedriges Drehmoment zu erwarten. Die MeBergeb-
nisse stehen jedoch im Widerspruch zu der theoretisch erwarteten Tendenz. Ursache dafiir
ist das sich mit der Drehrichtung dndernde Reibungsverhalten der Stopfbuchse, das im unte-
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reren Drehzahlbereich einen relativ hoheren Einflu auf das gemessene Drehmoment hat

(Bild 104).

Werden hier die Ergebnisse bei den hoheren Drehzahlen betrachtet, so a8t sich im Rechts-
lauf ein leichter Abfall der Leistungsaufnahme mit steigendem Spaltdurchflu} beobachten,
Bild 105. Beispielsweise betragt die Leistungsabnahme bei Osp = 0,0036 etwa 2,5 % im Ver-
gleich zum Fall von Psp = 0.

Im Linkslauf konnte keine eindeutige Abhéngigkeit der Leistungsaufnahme vom Spaltstrom
erfasst werden (Bild 107).

6.6.5 Spaltstrom

Wie im Kap. 6.6.1 erwidhnt, fillt der SpaltdurchfluB —bei konstanter Drosselstellung der
angeschlossenen Leitungen— im Rechtslauf etwas stirker ab als im Linkslauf. Dieses Verhal-
ten ldsst sich beim Vergleich von Bild 108 und Bild 109, in denen der Spaltstrom Qg;, fiir
alle eingestellten Schiebereinstellungen tiber die Laufraddrehzahl aufgetragen ist, besonders
bei den héheren Drehzahlen erkennen, und ist im wesentlichen auf die Wechselwirkung zwi-
schen der Laufrad-Drehrichtung und dem aus dem Spiralengehduse in die Radseitenrdume
hinein strémenden Fluid zurtickzufiihren.

Die weiteren Betrachtungen werden sich auf die Ergebnisse im Rechtslauf beschrianken. Im
Zusammenhang mit der Bestimmung des Spaltstromes ist hier die Betrachtung des iiber dem
Ringspalt gemessenen Druckgefilles ApRing = pysp - Phsp b2W. Acp Ring = ¢pvsp - €phsp
wichtig. Wie die in Bild 110 dargestellten Ergebnisse aller vier MeBebenen zeigen, weisen
die Daten keine nennenswerte Abweichungen untereinander auf, so dal aus den Mittelwer-
ten fiir jeden Durchflul die Abhingigkeit des Druckabfalles vom Spaltstrom beschrieben
werden kann (Bild 111). Die daraus ermittelte Regressionsfunktion stimmt mit den MeBer-
gebnissen aller gemessenen Drehzahlen sehr gut tiberein, wie in Bild 112 firr die hohere
Drehzahlen zu erkennen ist.

Unter der vereinfachenden Annahme, dafl die Strémungsverluste im Ringspalt hauptséch-
lich von der Druckdifferenz ACp,Ring abhingig sind, kann bei gleichbleibender
Spaltgeometrie aus den MeBdaten fiir Acp, Ring mit der Umkehrfunktion Q = Q(Ac¢, Ring) eine
zur anniherende Bestimmung des Spaltstromes explizite Beziehung bestimmt werden. Wie
von HERGT ET AL. [59] experimentell bestitigt, kann die Hohe des bisher nur als von der
Geometrie des Spaltes abhidngig betrachteten Verlustbeiwertes Hsp u.U. auch vom Drall der
durch das Radseitenraum strémende Fliissigkeit beeinflusst werden. Der Drallzustand des
sich unmittelbar vor dem Spalteintritt befindlichen Fluides wird maBgebend von der Geo-
metrie des Radseitenraumes, insbesondere von der Breite und Oberflichenbeschaffenheit
der Grenzwinde, bestimmt. Aber auch der Energieaustausch zwischen der im Seitenraum
rotierenden Fliissigkeit und der energiereichen, stark drallbehafteten Laufradaustrittstro-
mung wirken sich auf die Strémungszustinde vor der Ringdichtung aus. Die Unterschiede
zwischen der Radseitenraumstromung mit abgedecktem Laufrad im Vergleich zum ,norma-
len“ Fall mit Laufradférderung diirften daher sicherlich auch hier vorhanden sein. Inwieweit
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die Stromungsverhiltnisse in beiden Féllen vergleichbar sind konnte im Rahmen dieser
Untersuchung nicht vertiefend untersucht werden.

Aufgrund des angestrebten qualitativ beschreibenden Charakters dieser Arbeit werden die
eben beschriebene Wechselwirkungen und deren Einfliisse auf die Spaltstromung auBer
Acht gelassen. Die folgenden Betrachtungen sollen vielmehr die grundsitzlichen Unter-
schiede bzw. Ahnlichkeiten der Stromungsbedingungen im Fall mit und ohne
Hauptstromung zeigen und Aufschliisse tiber die Aussagekraft von ,,isolierten Untersuchun-
gen des Spaltstromes und ihre Ubertragbarkeit auf die Zustinde in der realen Maschine

liefern.

6.7 Stréomung in den Radseitenraumen im normalen Foérderbetrieb

Die statische Driicke entlang des Pumpengehiuses sind in der dimensionslosen Darstellung
drehzahlunabhiingig, wie anhand der hier willkiirlich gewihlten MeBstelle f18 gezeigt wird,
Bild 113. Die in den folgenden Ausfithrungen gewéhlte Definition fiir die Druckzahl ¢ lautet

_ b—Pa9ss
v6= % 3 ©7)
p . 0) . 7'2

wobei p fiir den statischen Druck an der jeweiligen MeBstelle steht. Aufgrund der hohen
Ubereinstimmung der MeBergebnisse in der dimensionslosen Darstellung wird sich fortan,
falls nicht anders beschrieben, die Darstellung und Diskussion derselben auf eine Drehzahl
beschrinken. Um einen direkten Vergleich mit den Strémungsmessungen zu erméglichen,
die ausschlieBlich bei #n = 1050 1/min durchgefiihrt wurden, werden hier die MeBdaten die-
ser Drehzahl herangezogen.

6.7.1 Saugseitiger Radseitenraum

6.7.1.1 Statischer Druck am Eintritt

Fiir den Betriebspunkt hchsten Wirkungsgrades ¢/ Popt kann bei allen Drehzahlen ein iiber
den Umfangswinkel ¢ gleichméBiger Verlauf des statischen Druckes beobachtet werden,
Bild 114. Eine leichte Druckspitze im Bereich von ¢ = 0° stimmt mit der Stellung der Spira-
lenzunge tiberein, welche offensichtlich auch im Optimum einen Einflu auf den statischen
Druck am Austritt des Laufrades ausiibt. Die Ursache dafiir ist zum einen in den unter-
schiedlichen Auslegungsdaten von Laufrad und Spiralgehduse zu suchen. Letzteres ist fiir
einen kleineren Volumenstrom ausgelegt als das Laufrad.Zum anderen fiithrt die Umstro-
mung der Spiralenzunge zur Storung des Druckfeldes, was sich mit kleiner werdendem
Abstand zum Laufradaustritt erheblich verstirkt, wie in [30] und [33] experimentell gezeigt
wird; dies kann zu lokalen Riickstréomungen in das Laufrad fithren, wie ELHOLM ET AL. [35]
und ABRAMIAN/HOWARD [1] beobachteten.

Die periphire Druckverteilung weicht stark vom Zustand im Bestpunkt ab, je weiter der
Betriebspunkt in den Teil- oder Uberlastbetrieb iibergeht. Um dieses Verhalten deutlich zu
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machen, werden in Bild 115 die Verldufe der gemessenen statischen Driicke fiir die extre-
men Betriebszustinde ¢/@qp¢ = 0 und 1,60 mit denen des Bestpunktes verglichen.

Der bereits beobachtete EinfluB der Spiralenzunge auf die Stromung in der Umgebung des
Laufrad-AuBendurchmessers verstirkt sich auBerhalb des Bestpunktes und ist im Teillastbe-
trieb besonders deutlich. In einem kleinen Winkelbereich vor dem Spiralenaustritt
(3207 < ¢ < 360°) fillt der Druck bei Nullférderung (@/@qp¢ = 0) um fast 17 % des umfangs-
gemittelten Wertes ab. Im Uberlastbetrieb (9/@qp = 1,60) kann dagegen ein sprunghafter
Anstieg beobachtet werden, der allerdings weniger ausgeprégt ist und hier mit knapp 10 %
beziffert werden kann.

Der fiir die Strémung in Spiralgehdusen auBerhalb des Auslegungspunkt typische periphere
Druckverlauf (Anstieg fiir den Teil- und Abfall fiir den Uberlastbetrieb) kann im mittleren
Winkelbereich am Eintritt in den Radseitenraum festgestellt werden.

Zwar stellen die hier am Beispiel von (P/(Popt =0 und (P/(Popt = 1,60 gezeigten Druckverldufe
zwei extreme Betriebszustinde dar, die im praktischen Einsatz eher zu vermeiden wiren, sie
zeigen dennoch deutlich den EinfluB, den eine unsymmetrische Strémung am Laufradaus-
tritt auf die Stromungsverhéltnisse im Radseitenraum haben kann.

Entsprechendes Verhalten kann bei allen anderen Betriebspunkten beobachtet werden, wie
im Bild 116 bei den Druckverldufen fiir O/ Popt = 0,34 und P/ Popt = 1,35 im Vergleich zum
Bestpunkt gezeigt wird.

6.7.1.2 Stromungsmessungen am Aufdenradius

Genaue Kenntnisse iiber das Zusammenwirken von Laufrad- und Radseitenstromung sind
von entscheidender Bedeutung fiir praktisch alle numerischen Berechnungsverfahren zur
Bestimmung von Radreibungsverlusten und Axialkriften in radialen Turbomaschinen, da
dieses die Anfangsbedingung jeder Berechnung darstellt. Aus diesem Grunde werden die
wandbiindigen Druckmessungen durch detailliertere Stromungsuntersuchungen an densel-
ben MeBstellen erginzt. Hierfir muBten zur Einfitlhrung der Stromungssonde alle
DruckmeBbohrungen auf dem mit f bezeichneten Durchmesser von anfangs 1 mm auf
5 mm aufgebohrt werden . Die Sonde wurde senkrecht zur vorderen Gehdusewand tiber
die gesamte Breite des Raumes bis zur Laufraddeckscheibe verfahren, was aufgrund der
konstruktiven Merkmale des Pumpengehduses zu einem relativen Winkel des Verfahrweges
zur Drehachse von 25° und einer maximalen MeBtiefe von ca. 7"= 16,5 mm fiihrte (vgl. Bild
117).

Um das grundsitzliche Stromungsverhalten bei Teil- und Uberlast im Vergleich zum
Betriebspunkt besten Wirkungsgrades zu untersuchen, wurden die Messungen auf drei
Betriebspunkte ((P/(Popt = 0,34, 1,0 und 1,35) beschrinkt. Die Reproduzierbarkeit der MeB-
ergebnisse wurde durch einzelne, z.T. mehrmals wiederholte Nachmessungen an willkiirlich
gewihlten Winkelpositionen iiberpriift.
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6.7.1.2.1 Stromungswinkel

In Bild 118 sind am Beispiel des Stromungswinkels o/ die MeBergebnisse aller Sondenabta-
stungen tiber dem Umfangswinkel ¢ und der bezogenen Radseitenraumbreite ¢/7 fiir die
drei untersuchten Betriebspunkte in raumlicher Form dargestellt. Um die unterschiedlichen
Stromungsbereiche hervorzuheben, wurden die positiven Winkelwerte (Auswértsstromung)
schwarz, die negativen (Einwértsstromung) rot dargestellt. In der weiteren Auswertung sind
die MeBwerte iiber die gesamte Mantelfliche mit Hilfe polynomischer Funktionen approxi-
miert. Bild 119 gibt die Ergebnisse der Approximationen fiir alle drei untersuchten
Betriebspunkte wieder. Eine deutlichere Darstellung erméglicht die Auftragung der Resul-
tate in Form von Isodiagrammen, wie in Bild 120 gezeigt. Alle anderen Stromungsgré3en,
die im Folgenden prisentiert werden, wurden analog ausgewertet.

Die MeBergebnisse im Bestpunkt (/@ = 1,0) machen deutlich, daf die Strémung am Ein-
tritt in den Radseitenraum nicht gleichmiBig {iber dem Umfang verteilt ist. Zwar kann hier
die in der Literatur bei einfachen Geometrien hiufig beobachtete Sekundérstrémung (radial
auswdrts gerichtete Stromung am Laufrad, radial einwirts an der Gehdusewand) grundsitz-
lich bestitigt werden, eine entsprechende Winkelverteilung kann aber in dieser
Pumpenkonfiguration nur in engen Winkelbereichen (0°< ¢ <60° und 200°< ¢ < 320°)
gemessen werden. Uber einen betrichtlichen Winkelabschnitt zwischen 80°und 200° ist die
Stromung in der gesamten Seitenraumbreite zur Drehachse hin gerichtet, wihrend eine rein
auswirts gerichtete Strémung nur am Ende der Sammelspirale bei ¢ = 340° festgestellt wer-

den kann (vgl. Bild 120b).

Dagegen kann im Teillastbetrieb bei ¢/Qqp¢ = 0,34 kein Gebiet mit auschlieflich positivem
Stromungswinkel beobachtet werden, wie das obere Diagramm in Bild 120a zeigt. Wenn-
gleich positive Werte fiir ot tiber einen groBen Winkelbereich (10°< ¢ < 280°) vorherrschend
sind, so ist ein ausgeprigtes Riickstromgebiet am Ende der Spirale mit zum Teil hohen
Negativwerten —insbesondere bei ¢ = 342° und ¢ = 354°— zu beobachten.

Im Uberlastbetrieb von (P/(Popt = 1,35 kehren sich die Stromungsverhiltnisse teilweise um.
Bei ¢ = 342° und ¢ = 354° erreicht der Stromungswinkel o die hochsten Werte, und dies
iiber die gesamte Breite des Seitenraumes, wie dem unteren Diagramm in Bild 120c entnom-
men werden kann. Eine reine Zentripetalstromung ist in einem Bereich von 60°< ¢ < 220°
zu beobachten, wobei diese sich bis etwa ¢ = 280° erstreckt.

6.7.1.2.2 Meridiangeschwindigkeit

Die Intensitit, mit der die Stromung ihre Richtung tiber die Eintrittsfliche des Radseitenrau-
mes dndert, kann in Bild 121 nachvollzogen werden, in dem die Meridiankomponente der
Stromungsgeschwindigkeit ¢, auf die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades uy9 bezogen
wurde. Im Teillastbetrieb (Bild 121a) sind groBe Bereiche der Fliche von einwirtsgerichteter
Stromung mit zum Teil groBen Geschwindigkeitsgradienten eingenommen, wihrend in den
Gebieten mit positiven ¢, eine gleichmiBigere Verteilung mit geringen Geschwindigkeitswer-
ten beobachtet werden kann.
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Im Optimalpunkt (Bild 121b) nimmt die Auswértsstromung einen gréBerem Flichenanteil
ein als im Teillastpunkt, jedoch liegen hier die Geschwindigkeitsspitzen unterhalb des durch-
schnittlichen Wertes der flichenmiBig iiberwiegenden FEinwirtsstromung. Auch im
Uberlastbetrieb (Bild 121c) ist eine negative Durchstrémung der Mantelflziche festzustellen,
wobei am Ende der Spirale —zwischen 320° und 360°— die Geschwindigkeitsverteilung
einen deutlich zentripetalen Charakter aufweist.

6.7.1.2.3 Kernrotation

Der in vielen Arbeiten vereinfachenden Betrachtung des Fluides als Festkorper, der mit der
halben Winkelgeschwindigkeit des Laufrades rotiert, muf hier widersprochen werden. Zwar
kann diese Annahme, wie die in Bild 122 dargestellten Ergebnisse belegen, als grobe Anni-
herung fiir iiberschldgige Betrachtungen hingenommen werden, bei der detaillierteren
Behandlung der saugseitigen Seitenraumstromung in Konfigurationen, wie der hier unter-
suchten, ist der Einflul des Spiralgehduses stdrker zu beriicksichtigen. Vor allem im Bereich
der Spiralzunge lassen sich deutliche Geschwindigkeitsgradienten feststellen, die auerhalb
des optimalen Arbeitspunktes am gré8ten sind.

Ebenfalls deutlich ist der Abfall der Rotation des Mediums vom Laufrad zur Gehdusewand
hin, der —abgesehen von den Abweichungen in Umfangsrichtung— in allen drei Fillen
sowohl qualitativ als auch quantitativ vergleichbar ist. Der unterschiedliche Grad der Verzo-
gerung des Fluides an Gehduse- und Laufradwand ist im wesentlichen durch die
unterschiedliche Wandrauhigkeit beider Elemente zu erkldren, die mit den z.T. verschiede-
nen Behandlungen der Oberflichen zusammenhingt. Alle Flidchen, die in Kontakt mit dem
Wasser standen, wurden vor den Messungen mit einer Nickellegierung feuerbespritzt. Wih-
rend das Geh&use keiner weiteren Behandlung unterzogen wurde, muBlte die Deckscheibe
im Rahmen der Untersuchungen mit dem induktiven MeBring (vgl. Kap. 5.5.3) teilweise mit
einem speziellen Isolierlack bestrichen werden. Diese Arbeiten beschrinkten sich jedoch auf

den Bereich zwischen dem Saugmund und etwa der halben Erstreckung der
Laufraddeckscheibe.

6.7.1.2.4 Druckkoeffizient

Zur vollstindigen Beschreibung der Stromung am AuBenradius des Radseitenraumes sind
in Bild 123 die Isobaren aller drei Betriebspunkte angegeben. Alle Bereiche, in denen der
statische Druck am hochsten ist, stellen Zonen mit intensiverer radialer Durchstromung und
geringerer Winkelgeschwindigkeit dar, so in Teil- und Volllast zwischen 300° und 360° (Bild
123a,b), und zwischen 340° und 360° in Uberlast (Bild 123c), sowie an der Gehidusewand
um ¢ = 140° in allen Betriebspunkten (vgl. auch Bilder 121 und 122).

Wie die Ergebnisse deutlich zeigen, ist die Stréomung am duBeren Rand des saugseitigen
Radsseitenraumes stark vom Betriebspunkt der Maschine abhingig. Die Abweichungen der
Stromungsdaten, die bei Teillast am deutlichsten sind, stimmen mit den aus Messungen in
Spiralgehdusen her bekannten peripheren Verteilungen iiberein. Die Stréomungsvorginge in
der Spirale, die sich beim Betrieb auBerhalb des Auslegungspunktes einstellen, beeinflussen
die Stromungsverhiltnisse im Ubergangsbereich zwischen Laufradaustritt und seitlicher
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Gehédusewand und stellen so die Randbedingungen fiir den weiteren Verlauf im Seitenraum
dar.

6.7.1.3 Strémungsmessungen an verschiedenen Radien im Radseitenraum

Um zu iiberpriifen, inwieweit aus den Druckmessungen an der Gehidusewand zuverldssige
Aussagen iiber die Stromungszustinde innerhalb des Radseitenraumes gemacht werden
konnen, wurden gezielte Sondenmessungen an den vier Radien mit den Bezeichnungen ¢
bis f durchgefiihrt. Die Untersuchungen beschrinkten sich allerdings auf jeweils eine Win-
kelposition zur Spiralenzunge (ca. 210° bis 225°), wie aus Bild 124 hervorgeht.

Die Ergebnisse zeigen, dafl die im Radseitenraum herrschenden statischen Driicke fiir alle
drei gemessenen Betriebszustinde weitgehend konstant sind iiber die gesamten Breite des
Radseitenraumes und mit abnehmendem Radius abfallen, Bild 125. Vergleichen wir diese
mit dem jeweils an der Gehdusewand gemessenen statischen Druck Cp,W» SO ergeben sich
die in Bild 126 angegebenen prozentuellen Abweichungen. Die Ergebnisse lassen zwar
keine einheitliche Tendenz hinsichtlich ihrer Abhingigkeit vom Radius erkennen,; sie zeigen
aber, daf3 mit steigendem Volumenstrom der statische Druck an der Gehdusewand unter
Umstinden bis zu 10 % hoher sein kann als innerhalb des Seitenraumes, besonders in der
Nihe des Laufrades.

Bezogen auf den arithmetischen Mittelwert ¢, aller gemessenen Driicke ergibt sich ein etwas
einheitlicheres Bild fiir die Druckdnderungen im Radseitenraum (Bild 127). Wihrend im
Teillastbetrieb bei ¢/ Popt = 0,34 die Abweichungen vom Mittelwert unterhalb +2 % liegen,
steigt im Bestpunkt dieser Wert auf +3 % und bei @/Qqp¢ = 1,35 bis auf mehr als +4 %. Die
Abweichungen zwischen den statischen Driicken an der Wand und den arithmetischen Mit-
telwerten aus der Strémungsmessung sind in Tabelle 7 aufgelistet.

Die Stromung im saugseitigen Radseitenraum weist nur im extremen Teillastbetrieb eine
iiberwiegend zentrifugale Durchstromung (d.h. positive Stromungswinkel in Bezug auf die
Umfangsgeschwindigkeit) auf, wie anhand der Ergebnisse aus Bild 128 erkennbar ist. Ent-
lang der Gehdusewand ist ein deutlich einwirts gerichteter Strémungsbereich zu
beobachten. Die iiber die Breite des Seitenraumes sich einstellenden Winkelverteilungen
bleiben bei allen drei Betriebspunkten in ihrer Form unveréindert; bei den WinkelgroBen ist
jedoch eine Tendenz zu kleineren Werten mit steigendem Durchflufl zu erkennen.

Die von vielen Autoren vertretene Vorstellung, der Kern der Strémung rotiere mit konstan-
ter Winkelgeschwindigkeit, kann hier nur teilweise bestitigt werden, wie Bild 129 zeigt. Die
Kernrotation, d.h. das Verhiltnis der Winkelgeschwindigkeit des Fluides zur Laufradwinkel-
geschwindigkeit, dndert sich zwar nur wenig zwischen Laufrad- und Gehidusewand ihr Wert
ist jedoch deutlich vom Radius und dem Betriebspunkt der Maschine abhingig. Wahrend
bei Teillast das Medium nahezu gleichmiBig tiber die Breite des Seitenraumes rotiert, steigt
das Geschwindigkeitsniveau mit zunehmendem Durchflul an. Bei kleineren Radien kann
an der Gehdusewand eine Beschleunigung der einwirts gerichteten Stromung festgestellt

werden.
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Die Betrachtung des im Radseitenraum rotierenden Mediums als ein fester Kérper (solid
body rotation) ist strenggenommen nicht korrekt. In der Mitte des Radseitenraumes —im Kern
der Radseitenraumstrémung— andert sich die Umfangsgeschwindigkeit des rotierenden
Mediums nicht wie die eines Festkorpers (Bild 130).

In Bild 131 ist der radiale Verlauf der jeweils in der Mitte des Radseitenraumes gemessenen
und auf u9 bezogenen Umfangsgeschwindigkeit des Fluides fiir die drei Betriebszustinde
aufgetragen. Zum Vergleich ist der theoretische Druckaufbau infolge der Zentrifugalkraft
gemil Gln. (16) mit der Winkelgeschwindigkeit B = ®/2 in der dimensionslosen Form

1 2
¢y(r) = cp(rQ)—é-(l—r—rQ ) (68)

eingezeichnet. Unter der Bedingung gleicher Ausgangswerte am LaufradauBendurchmesser
stimmen MeB- und Rechenergebnisse nur im Bestpunkt gut tiberein. Bei Teillast ist der ein-
wiirts betrachtete tatsdchliche radiale Druckabfall (bis auf den innersten Radius) etwas
geringer und in Uberlast etwas groBer als im Fall der Festkorper-Rotation zu erwarten wire.

6.7.1.4 Druckverteilung an der Gehdusewand

In Bild 132 ist die an der vorderen (saugseitigen) Gehdusewand gemessene Verteilung des
statischen Druckes in dimensionsloser Form iiber dem Umfangswinkel ¢ fiir /@ = 0,92
aufgetragen. Dieser Betriebspunkt entspricht laut Herstellerangaben in etwa dem Durchsatz,
fir welchen das Spiralgehduse ausgelegt wurde. Der Druckabbau erfolgt hier iiber alle
Radien ebenfalls rotationssymmetrisch.

Der Vergleich zwischen Teil, Voll- und Uberlast erfolgt in Bild 133 erneut anhand der
Betriebspunkte (p/(pOpt = 0,34, 1,00 und 1,35. Auch im Bestpunkt kann ein nahezu rotations-
symmetrischer Abbau des Druckes in radialer Richtung festgestellt werden (Bild 133b).
AuBerhalb des Auslegungspunktes pflanzt sich die am AuBlendurchmesser des Seitenraumes
herrschende Druckverteilung nicht mehr gleichméBig nach innen fort. Obwohl aufgrund der
geringeren MeBstellendichte um ¢ = 0° bei kleineren Radien keine genaue Aussage iiber
die radiale Fortpflanzung der Zungenstérung gemacht werden kann, so ld8t sich deutlich
erkennen, da3 der radiale Druckabbau im saugseitigen Radseitenraum tiber dem Umfangs-
winkel nicht gleichmiBig ist. Die Differenz zwischen dem statischen Druck am duBeren und
inneren Radius erreicht bei (P/(Popt = 0,34 (Bild 133a) im Bereich kleiner Winkel ein Maxi-
mum, wihrend zwischen 260°und 300° der Differenzbetrag am kleinsten wird. Ahnliches
kann im Uberlastbetrieb (Bild 133c) beobachtet werden, allerdings ist die kleinste Druckdif-
ferenz zwischen 60° und 70° und die groBte zwischen 250° und 270° zu finden.

Die Darstellung der MeBergebnisse in Form von Polardiagrammen macht die Entwicklung
des Druckfeldes in Abhingigkeit der Betriebspunkte besonders deutlich. Hierfiir wurden die
Werte zwischen den MeBstellen aus den DruckmeBwerten mit Hilfe geeigneter Approxima-
tionsfunktionen tiber dem Winkel und dem Radius fiir verschiedene Betriebspunkte



74 6 Experimentelle Ergebnisse

ermittelt. Fiir den Fall (p/(popt = 0,92 ergibt sich, wie Bild 134 deutlich macht, eine rotations-
symmetrische Druckverteilung.

Analog dazu sind in Bild 135 die Ergebnisse der Auswertung fiir verschiedene Betriebs-
punkte aus dem Teil- und Uberlastbetrieb sowie fiir den Bestpunkt gegeniibergestellt. Der
aus der Energieumsetzung in der Spirale sich ergebende Druckverlauf bestimmt die Druck-
verteilung am Eintritt des Radseitenraumes. Die auBlerhalb des Bestpunktes zu
beobachtende Unsymmetrie des Druckfeldes verstirkt sich in der Nihe des Dichtspaltes,
entspricht jedoch nicht dem am AuBenradius zu beobachtenden Verlauf. Bei extremer Teil-
last ist am Dichtring ein deutliches Gebiet niedrigen Druckes zu beobachten, das mit
steigendem Durchsatz seine Winkellage vom ersten Quadranten bis zum vierten hinein
andert.

Da die periphere UngleichméiBigkeit sich zu inneren Radien hin verstirkt und diese nicht
mit der auBBen festgestellten Druckverteilung tibereinstimmt, mufl davon ausgegangen wer-
den, daB die Ursache im Zusammenhang mit der Stromung durch den saugseitigen
Dichtspalt steht. Auch die Tatsache, daB eine unsymmetrische Druckverteilung hauptsich-
lich auB8erhalb des Auslegungspunktes der Spirale beobachtet wird, muB} als Anzeichen fiir
eine Verdnderung der Spaltstromung interpretiert werden, die z.B. auf die exzentrische Lage
des Laufrades zum Gehiusering hindeutet. Diese Feststellung wird durch den Verlauf der
an vier Winkelpositionen am Ringspalt gemessenen Druckgefille unterstiitzt (vgl. Bild 162).

Auch hier kénnte analog zu der in Kap. 6.6.2 behandelten Strémung mit abgedecktem Lauf-
rad eine Fortplanzung der Druckstérung durch die Spiralenzunge in radialer Richtung bis
hin zum saugseitigen Ringspalt stattfinden, die wegen der begrenzten Anzahl und der
gewihlten Lage der MeBstellen nicht eindeutig erfa3t wird. Angesichts des hypothetischen
Charakters dieser Moglichkeit, die im Rahmen dieser Arbeit leider nicht mehr tiberpriift
werden konnte, und der im Kap. 6.7.4 im Detail erlduterten Auswirkungen der Radialkraft
auf die Spaltgeometrie muB hier auf eine eingehendere Untersuchung dieses Zusammenhan-
ges verzichtet werden.

Betrachten wir nun den radialen Druckabbau im Radseitenraum bei allen sechs Hauptwin-
keln, indem wir die Differenz zwischen der duflersten und innersten MeBBebenen bilden, so
14Bt sich das AusmaB der Strémungsunsymmetrie noch weiter verdeutlichen (Bild 136).

6.7.2 Druckseitiger Radseitenraum

Die Position der MeBebenen im druckseitigen Radseitenraum war durch die inneren Kontur
des Gehiusedeckels bedingt (vgl. Bild 65). So muBten die duBersten DruckmeBstellen Ra
(sechs gleichmiBig iiber den Umfang verteilt) auf einem kleineren Radiusverhéltnis (r/
r9 = 0,913) als im saugseitigen Radseitenraum angebracht werden. Die MeBergebnisse zei-
gen auch hier eine deutliche Abhingigkeit des peripheren Druckverklaufes vom
Betriebspunkt der Maschine, die auf die Energieumsetzung im Spiralgehiduse zuriickzufiih-
ren ist. Allerdings ist der Spiraleneinflul auf den &uBeren Bereich des druckseitigen
Radseitenraumes beschriankt (Bild 137). An der mittleren MeBebene Rm (r/ry = 0,509) ist
der statische Druck am Gehdusedekkel iiber dem Umfangswinkel konstant. Bei kleineren
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Radienverhéltnissen (MeBstelle Ri) wurden hier Druckwerte gemessen, die sich von denen
bei Rm ermittelten kaum unterscheiden. Letztes ist im wesentlichen durch die Randbedin-
gungen in der zylinderférmigen Ausgleichskammer, in der die MeBstelle Ri liegt, bedingt:
Der groBte Teil der benetzten Oberfliche (deckelseitige Stirnwand, duBere und innere Man-
telflichen) wirkt sich bremsend auf die Rotation des eingeschlossenen Mediums aus, was in
Verbindung mit dem geringem Radius/Breiten-Verhéltnis zu einer kaum erfabaren Druck-
differenz infolge der Zentrifugalwirkung zwischen Rm und Ri fiihrt.

In Bild 138 ist die dimensionslose Druckzahl Cp an der MeBstelle Ra iiber dem Umfangswin-
kel ¢ fiir einige représentative Betriebspunkte aufgetragen. Die MeBergebnisse weichen vom
rotationssymmetrischen Fall auBerhalb des Auslegungspunktes der Spirale (ca. ¢/
Popt = 0,92) deutlich ab, wobei die groBten hier feststellbaren Abweichungen im Uberlast-
betrieb auftreten — im Gegensatz zur Stromung im saugseitigen Radseitenraum. Inwieweit
noch groBere Druckschwankungen in der nichsten Umgebung zur Spiralenzunge, d.h. um
¢ = 0°, herrschen, ist aus den diskreten MeBwerten nicht erkennbar. Es ist jedoch zu erwar-
ten, daB auch im &uBeren Bereich des druckseitigen Radseitenraumes —zumindest bei 7/
r9 = 1,0— im Off-design-Betrieb dhnliche Druckverldufe vorherrschen, wie sie in Kap. 6.4
beschrieben werden.

Die Abweichungen sind bei geringeren Radienverhiltnissen, wie in Bild 139 fiir ¢ (MeBstelle
Rm) gezeigt wird, nur noch unter extremen Betriebsverhiltnissen zu beobachten.

AufschluBreich ist die Auftragung der an allen sechs Winkeln bei 7/79 = 0,913 gemessenen
Driicke iiber den relativen Durchfluf3, Bild 140. An den Kurven lassen sich drei Bereiche
erkennen, die deutlich durch sprunghafte Steigungsdnderung gekennzeichnet sind:

» Der flache Kurvenverlauf fiir 0 < ¢/ Popt <0,7 ist auf die Auswirkung der in Kap.

6.4 beschriebene Riickstromung am Laufradeintritt zuriickzufithren. (Es sei hier
daran erinnnert, daB} die Darstellung der Driicke relativ zum Wanddruck an der
Stelle 4258 im Saugstutzen erfolgt.) Das Einsetzen der Riickstromung im Laufrad (¢/
Qopt = 0,85) und die Ausbreitung des damit verbundenen Teillastwirbels (TLW) bis

zur MeBebene q, fithrt dort zu einem plétzlichen Anstieg des Wanddruckes, der sich
letztlich auf die Druckdifferenz zur Bestimmung von ‘p vermindernd auswirkt.

» Fiir die Betriebspunkte im Arbeitsgebiet um dem Bestpunkt (0,7 < ¢/ (poptS 1,25)
ist ein mit zunehmendem DurchfluB nahezu linear abfallenden Druckverlauf
festzustellen.

» Bei (p/(popt = 1,25 ist eine Unstetigkeit im Druckverhalten zu beobachten, ab der bei

Zunahme des Durchflusses ein geringerer Abfall des Druckes erfolgt, der nicht auf
Einflisse aus den Referenzwert zuriickgefiihrt werden kann (vgl. hierzu Bild 64).
Dieser Wert stimmt exakt mit dem in der Axialschubkennlinie festgestellten Wende-
punkt {iberein, wie im Vergleich mit Bild 54 erkennbar wird. Der hier als Uberlast-
Wendepunkt (UWP) bezeichnete DurchfluB ist in Bild 140 mit Fax, Uwp

gekennzeichnet.
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Der Stellenwert der beschriebenen Anderungen im Druckverlauf fiir den Axialschub wird
deutlich, wenn wir die MeBwerte an den duBlersten Radien beider Seitenrdume gegeniiber-
stellen. Bild 141 gibt die Ergebnisse an den Winkeln ¢ = 18°, 78° und 138°, Bild 142 die der
Winkel ¢ = 198°, 258° und 318°, wieder.

Auch wenn ein direkter Vergleich der Werte in beiden Seitenrdumen wegen der unter-
schiedlichen Radienverhiltnisse erschwert wird, lassen sich die grundsitzlichen Differenzen
klar herausstellen. Besonders ab dem Betriebspunkt, bei dem im Axialschub der Uberlast-
Wendepunkt beobachtet wurde, ist mit steigendem Durchsatz eine gegensitzliche Tendenz
der Druckwerte auf beiden Seiten des Laufrades festzustellen: Wihrend im saugseitigen
Radseitenraum der statische Druck bei allen sechs Winkeln abfillt, steigt dieser auf der
Riickseite des Laufrades z.T. deutlich an. Das gleiche Verhalten kann auch im Falle geoff-
neter Druckausgleichsbohrungen beobachtet werden (Bild 143 und Bild 144).

In Anbetracht der groBen Flichen, auf die diese Driicke wirken, beeinflussen die sich daraus
ergebenden Druckkrifte die resultierende Axialkraft maBgebend und konnen so zum beob-
achteten Anstieg des Axialschubes fithren, wie durch die Berechnung des Axialschubes aus
den Druckverteilungen in nédchsten Abschnitt gezeigt wird.

6.7.3 Berechnung des Axialschubes aus den gemessenen Druckverteilungen

Eine exakte Bestimmung des Axialschubes nach Kap. 4 anhand der gemessenen Verteilung
der statischen Driicke in den Radseitenrdumen ist hier wegen der geringen MeBstellendichte
(vor allem in radialer Richtung) auf der Riickseite des Laufrades nicht moglich. Die fiir die
Berechnung notwendige Zwischenwerte miissen durch geeignete Funktionen inter- bzw.
extrapoliert werden, was aufgrund der gr6Beren Fliche, auf die hier der Druck wirkt, zu
betrdchtlichen Unsicherheiten bei der errechneten Druckkraft fiihrt.

Erschwerend kommt hinzu, daBB komplexe Wechselwirkungen auBlerhalb des Bestpunktes
zwischen Spiralen-, Radseiten- und Spaltstromung zu Druckverteilungen fiihren, die sich
exakt nur durch einen verhiltnismiBig groBen Aufwand approximieren bzw. interpolieren
lassen.

Um die Auswirkung der beobachteten Druckinderung auf die resultierende Axialkraft zu
verdeutlichen, ist es zunichst ausreichend, wenn umfangsgemittelte Werte zur Integration
der Druckwerte herangezogen werden.

Die rechnerische Bestimmung der einzelnen Druckkrifte erfolgt nach der in Kap. 4 beschrie-
benen Methode.

In Bild 145 sind am Beispiel der MeBergebnisse der drei Betriebspunkte (P/(Popt = 0,35, 1,01
und 1,34 die fiir den jeweiligen Radius tiber dem Umfangswinkel ¢ arithmetisch gemittelten
MeBwerte und die dazu berechneten Druckverteilungen dargestellt.

Fur die Interpolation des statischen Druckes im saugseitigen Radseitenraum wurde eine
polynomische Regressionsfunktion zweiten Grades gewahlt. Der Mittelwert aus den MeB-
werten an der MeBebene hinter dem Ringspalt (4sp) wurde zunichst als konstant iiber dem
Radius vor dem Laufrad angenommen.
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Auch zur Beschreibung des Druckverlaufes im druckseitigen Radseitenraum wurde eine
quadratische Regressionsfunktion gewihlt, und zwar fiir den Bereich zwischen r/r9 = 1,00
und dem Radius, an dem das Interpolationsergebnis mit dem Wert an der MeBstelle Ri
ibereinstimmt. Im restlichen Bereich bis zum WellenauBenradius wurde vereinfachend mit
einem konstanten Druck gerechnet.

Bild 146 zeigt die auf diese Weise fiir mehrere Arbeitspunkte im gesamten Betriebsbereich
berechneten Axialkraft (Kurve 1) im Vergleich zum gemessenen Axialschub. Die aus den
Uberdriicken (statische Driicke {iber den Atmosphirendruck) berechnete Axialkraftkurve
weist mit beiden Wendepunkter?'bei O/ Popt = 0,85 und @/ Popt = 1,3 einen dhnlichen Verlauf
wie die gemessene, wobei im Uberlastbereich beide gut tibereinstimmen, mit abnehmen-
dem Durchsatz jedoch diese voneinander abdriften. Die Rechenwerte sind fiir @/@qp¢ < 1,3
kleiner als die MeBergebnisse.

Berticksichtigen wir die vom Systemdruck abhingigen Wellendruckkraft (vgl. Kap. 4.4), so
wird die berechnete Kurve etwas abgesenkt — im Teillast stirker als im Uberlast (Kurve 2).
Desweiteren fiihrt die Impulsinderungskraft (vgl. Kap. 4.1) zu einem beachtlichen Abfall der
Kurve mit zunehmendem Durchsatz (,Drehung® um den Schnittpunkt mit der Ordinaten-
achse, Kurve 3 in Bild 146). Eine weitere Korrektur erfolgt, wenn die am Laufradeintritt
herrschende ungleichmiBge Druckverteilung, die auf den Teillastwirbel zuriickzufiihren ist,
beriicksichtigt wird (vgl. Kap. 6.4). Bei Drosselung ab @/ = 0,85 bewirkt dies eine deut-
liche Anhebung der Kurve unterhalb des Teillast Wendepunktes (Kurve 4 in Bild 146).

Die Ergebnisse in Bild 146 beweisen zum einem, daB3 der Axialschub in erster Linie durch
die an beiden Radseiten angreifenden Druckkriften bestimmt wird. Dies gilt nicht nur fiir
den Auslegungspunkt, der in den meisten praktischen Féllen mit dem Betriebspunkt besten
Wirkungsgrades gleichgesetzt wird, sondern auch fiir den gesamten Arbeitsbereich der
Maschine. Andererseits machen die Darlegungen deutlich, daB die alleinige Betrachtung der
Druckkrifte unter Vernachléssigung der Impuls- und Systemdruckkrifte, wie es in der Fach-
literatur meistens vorgeschlagen wird, nicht hinreichend ist zur genauen Beschreibung des
Axialschubes auBlerhalb optimaler Betriebsbedingungen.

Wie hier anhand der Berechnung des Axialschubes gezeigt wird, iiben sowohl die Stré-
mungsvorgiange am Ein- und Austritt des Laufrades einen entscheidenden Einflu auf die
Form und somit auch auf die Héhe der Axialschub-Kennlinie.

Die bisherige Behandlung des Themas Axialschub beschrinkte sich in Theorie und Praxis
darauf, die Ursachen allein auf die Druckkriifte zuriickzufithren, die beiderseits des Laufra-
des wirken, die ihrerseits in unmittelbarem Zusammenhang mit der Druckerhéhung (resp.
der Forderhohe) stehen. Die direkten (Druckverteilung vor dem Laufrad) und indirekten
(Erhohung des Druckes am Spaltaustritt und somit des Druckgefilles am Ringspalt) Auswir-
kungen von Riickstromungen und des damit verkniipften Phdnomens des Teillastwirbels auf
die statischen Driicke in und um das Laufrad werden weder erwihnt noch beriicksichtigt.
Sprunghafte Anderungen des Axialschubes, wie sie zuvor auch von anderen Autoren beob-
achten wurden, die keine Entsprechung in der Fordercharakteristik hatten, konnten nicht
eindeutig gekldrt werden.
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6.7.4 Berucksichtigung der Radialkraft

Aufgrund der MeBergebnisse miissen hier die Radialkrifte, die auBerhalb des Auslegungs-
punktes auf das Laufrad wirken, als mogliche Ursache einer Verdnderung der
Spaltgeometrie —und zum peripher sich verindernden Stromungswiderstand— in Betracht
gezogen werden.

Da die Messung von Radialkriften mit der hier verwendeten MeBanordnung nicht realisier-
bar war, muB} hier, um das grundsitzliche Verhalten radialer Belastungen in Kreiselpumpen
zu kldren, auf Ergebnisse aus der Literatur zuriickgegriffen werden. In Bild 147 sind Ergeb-
nisse fiir die Radialkraft aus veréffentlichten Daten in héufig zitierten Arbeiten von IVERSEN
ET AL. [69], AGOSTINELLI ET AL. [4] die von HOLZENBERGER/JUNG [65] fiir die auf die Welle
von einstufige Kreiselpumpen mit Spiralgehduse und vergleichbarer spezifischer Drehzahlen
in Form eines Polardiagrammes zusammengestellt. Die Linge und der Winkel der Verbin-
dungslinien zwischen dem Koordinatenursprung und den Punkten auf den Kurven geben
das Verhiltnis der jeweiligen Radialkraft zur Kraft bei Nullférderung (Q = 0) sowie die Win-
kellage dieser Kraft relativ zum Beginn der Spirale (Zunge, ¢ = 0) an. Die Ergebnisse aus
[65] weisen grundsitzlich etwas groBere Werte fiir F/F,, als in [4] auf, die Wirkungsrichtung
der Krifte stimmen jedoch bis auf wenige Grade weitgehend iiberein.

Vergleichbare Ergebnisse sind bei BINDER/KNAPP [17] sowie WESCHE [155] zu finden, aller-
dings werden dort nur Werte fiir Q/Qopt<1 angegeben. Auch die von IVERSEN ET AL.
angegebenen Resultate wurden herangezogen, allerdings weisen diese keinen Betriebspunkt
aus, an dem die Radialbelastung verschwindet, was auf ein nicht optimales Zusammenwir-
ken von Laufrad und Spiralgehduse hindeutet. Die Anwendung der von BIHELLER [16]
vorgeschlagenen empirischen Formeln auf die hier untersuchte Maschine liefert ebenfalls
vergleichbare Werte fiir die bezogene Radialkraft, jedoch werden die dazugehérigen Winkel
fir den Uberlastbetrieb um mehr als 90°zu groB im Vergleich zu den iibrigen Methoden
ermittelt.

Wenn aus den in Bild 147 wiedergegebenen Ergebnissen auch keine absoluten Werte fiir
die im vorliegenden Fall herrschenden Radialkrifte gewonnen werden konnen, so erlauben
sie zumindest experimentell abgesicherte qualitative Aussagen tiber relative GréBe und
Richtung der auf das Laufrad zu erwartenden Belastung, die zur Kldrung des beobachteten
Druckverhaltens beitragen kann. Aus allen Polarkurven 148t sich ein mit dem Betriebspunkt
kontinuierlicher Wechsel der Hohe und des Angriffswinkels der Radialkraft erkennen. Diese
ist bei Nullforderung am gréBten, erreicht nahe dem Bestpunkt ihren kleinsten Wert und
steigt bei Uberlast wieder an, wobei sich die Wirkrichtung vom Teil- in den Uberlastbetrieb
umkehrt.

In Bild 148 werden die nach Bild 147 ermittelten Kraftvektoren mit den gemessenen Druck-
verteilungen (vgl. Bild 135) verglichen. Der Ubersichtlichkeit halber werden hier lediglich
die Daten aus [65] abgebildet. Die Kraftvektoren sind mit dem Buchstaben F gekennzeich-
net; die in Klammern angegebene Zahl gibt den Lastzustand in Prozenten des optimalen
Durchsatzes an. Die hohe Ubereinstimmung der zu erwartenden Radialkrifte mit GroBe
und Lage der sich einstellenden Druckgradienten unterstiitzt die vermutete Koppelung zwi-
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schen Geometrievariation und der auf die Spiralenstromung zuriickzufiihrenden
resultierenden Druckkraft.

6.7.4.1 Berechnung der Radialkraft anhand empirischer Formel aus der Literatur

Die in der Literatur angegebene empirische Formel soll hier in dimensionsloser Form ange-
wendet werden gemiB der Definition

_ Frad
¢ f, rad 92 4

. (69)

Dabei ist zu beriicksichtigen, daf3 alle Verfahren davon ausgehen, dafl der Auslegungspunkt
mit dem Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrades tibereinstimmt (Q,, = Qopt)-

Die von STEPANOFF [131] angegebene Beziehung
Fraa = Ky p-g-H-dy by, (70)

wo K ein vom Betriebspunkt abhingiger dimensionsloser Faktor gemaf3

K, = 036 [1 - (g“ﬂ (71)

ist, kann unter Beriicksichtigung von Gln. (70) und der Definition fiir die Druckzahl (Gln.
(49)) in dimensionsloser Form geschrieben als

b2
frrad = Ky V- (72)

Einen dhnlichen Ansatz wie Stepanoff wihlen HERGT/KRIEGER [62] mit dem Unterschied,
daB sie fiir den Radialschubkoeffizienten K, der hier vom Spiralenwinkel resp. der spezifi-
schen Drehzahl (vgl. in [65]) abhéngig ist, experimentell ermittelte Werte angeben.

BIHELLER [16] schlégt fiir die Berechnung der Radialkraft eine Formel vor, die fiir Spiralge-
hidusepumpen und unter Verwendung von SI-Einheiten wie folgt angegeben werden kann:

113At
1,137

Fy = 022061 p-ry-by-10 “J1 +(§—)2—2§—Cos[g(§—l)]73)

bzw. in dimensionloser Form
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A
-1,13—=
b, 4 2
_ e [ (O 09 (9
Cfrag = 04412 =10 Jl+( ) 9 -cos[g(a—l)}. (74)

) 0

Dabei ist das Verhiltnis der Spiralen-Querschnittsfliche am Sporn zur Querschnittsfliche
am Diffusoreinlauf in der hier untersuchten Maschine zu 4, /4, = 0,073 ermittelt worden.

Nach dem auf zahlreichen Messungen basierenden Berechnungsverfahren von MEIER-GRO-
TIAN [94] kann eine Abschitzung der Radialkrifte fiir den gesamten Arbeitsbereich mit
Hilfe der Gleichung

2
Frad=cF-g-03-n-72-b2 (75)

vorgenommen werden, wenn neben dem Spiralenwinkel 04, der Strémungsgeschwindigkeit
am Laufradaustritt ¢3 auch der zugehorige Stromungswinkel o3 in Abhéngigkeit des Durch-
satzes zur Ermittlung des dimensionslosen Beiwertes ¢p bekannt ist. Da aber fiir die hier
eingesetzte Versuchsmaschine keine gesicherten Daten iiber die Stromung am Austritt des
Laufrades vorliegen und die rechnerische Bestimmung lediglich auf der Grundlage weiterer
vereinfachender Annahmen durchgefiihrt werden miisste, wird auf die Anwendung dieser
Methode verzichtet.

Ein Vergleich der Ergebnisse aus den genannten Berechnungsverfahren ist in Bild 149
zusammengestellt.

6.7.4.2 Berechnung der Radialkrafte aus den statischen Driicken

Eine iiberschldgige Berechnung der Radialkraft anhand der an der Gehdusewand bei r/
r9 = 1,0 gemessenen statischen Driicke soll hier ebenfalls vorgenommen werden. Da die auf
die Welle wirkende Radialkraft sich aus der iber dem Umfang dndernden Druckverteilung
ergibt, ist eine moglicht genaue Beschreibung derselben wichtig. Hierfiir werden die vorlie-
genden MeBwerte iiber dem Umfang mit Hilfe von parametrischen Spline-Kurven
interpoliert. Bei dieser Methode erfolgt eine gewichtete Verteilung der 7 zu interpolierenden
Stiitzstellen, die sich an der Steigung der Ausgleichskurve orientiert, wodurch eine bessere
Angleichung der Rechenwerte an den MeBwertverlauf erzielt wird, wie aus dem Vergleich
mit 7 = 100 in Bild 150 gezeigt wird. Die ungleichmiBige Unterteilung des zu interpolieren-
den Winkelbereiches ist bei den folgenden Betrachtungen zu beriicksichtigen. Hier wurden
nach Interpolation der Werte fiir ¢ = 0° und ¢ = 360° die statischen Druckwerte fiir ¢ = 360
Schritte ermittelt.

Unter der Annahme, da3 die an der Gehdusewand gemessenen Werte mit den statischen
Driicken am Laufradaustritt {ibereinstimmen, kann bei geniigend kleinen Winkelschritten
A¢ der Betrag der auf jeden der Flichenelemente 4; = T -7y by - A9/180 wirkenden
Druckkraft #; aus dem Mittelwert p, zwischen zwei benachbarten, linear interpolierten
Druckwerten ermittelt werden nach
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- _
F; = To5 7y A0 byg Py (76)

Durch Zerlegung der einzelnen Krifte in zwei orthogonale Komponenten und anschlieBen-

der Summe

F, = Zi: 1Fl.- sin¢,  und Fy = Zi: le" cos0, . (77)

l4Bt sich die resultierende Radialkraft aus der vektoriellen Addition beider Komponenten

F = JF+F (78)

X

bestimmen. Die Ergebnisse der Berechnung fiir eine MeBreihe bei # = 1050 1/min sind in
dimensionsloser Form nach Gln. (69) in Bild 151 zusammengestellt. Deutlich zu erkennen
sind hier die groBen Abweichungen gegeniiber den Ergebnissen in Bild 149, die durch mog-
liche Unterschiede der Versuchsmaschinen allein nicht zu erkldren sind. Wie in [94] muB3
auch hier festgestellt werden, daB3 die aus den wandbiindigen Messungen der statischen
Driicke ermittelten Radialkrifte deutlich geringer ausfallen als die gemessenen. Allerdings
wird dort tiber Abweichungen von bis zu 50 % berichtet, wihrend hier Radialkrifte errech-
net werden, die teilweise um den Faktor 10 zu klein sind. Wegen der mehrfachen
Uberpriifung der MeBdaten und wiederholter Nachmessungen, denen stets sorgfiltige Uber-
priifungen und Kalibrierungen der gesamten MeBtechnik vorangingen, konnen MeBfehler
ausgeschlossen werden. Eine befriedigende Erkldrung fiir die Unterschiede kann nicht gege-
ben werden.

In einer Literaturstudie zum Thema Radialkraft stellt auch GRABOW [45] fest, da im
Bereich des Nennpunktes und auch bei Uberlast, die Ergebnisse der direkten Messung (Inte-
gralmethode) und der Berechnung aus den Stromungsmessungen am Laufradaustritt
(Differentialmethode) recht gut iibereinstimmen, allerdings treten im Teillastbetrieb mit
abnehmendem Durchsatz erhebliche Abweichungen zwischen beiden Verfahren auf. Diese
Beobachtung wird durch Untersuchungen von UCHIDA ET AL. (im Nachtrag zu [147]) teil-
weise bestitigt, die von Unterschieden von bis zu 44 % berichten.

Auf der einen Seite sind die Betrdge der am Gehduse peripher festgestellten Druckschwan-
kungen zu klein, um Radialkrifte herbeizufiihren, die der GréBenordnung der von anderen
Autoren gemessenen entsprechen. Uber die direkt am Austritt des Laufrades tatséichlich
herrschenden Driicke und iiber die Stromungsvorgéinge, die den Aufbau des Druckfeldes
bis zur betrachteten MeBebene bestimmen, kénnen im Rahmen dieser Arbeit keine gesi-
cherten Angaben gemacht werden. KANKI ET AL. [70] berichten von einer guten
Ubereinstimmung der am Gehzuse und der im Laufradkanal am Schaufelaustritt gemesse-
nen (iiber 30 Laufradumdrehungen gemittelten) Driicke, wie in Bild 152 am Beispiel einer
Kreiselpumpe mit Doppelspirale zu sehen ist. Die geometrischen Verhiltnisse im Uber-
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gangsbereich zwischen Laufradaustritt und Gehdusewand (kleine Radialspalte) weichen
jedoch stark von denen in der hier untersuchten Maschine ab. Im Ubergang zum Radsei-
tenraum fithren starke Verwirbelungen in Folge von Austauschstromungen zwischen
Laufrad und Spiralgehéduse in Verbindung mit der Strémung im Radseitenraum besonders
auBerhalb des Auslegungspunktes zu sehr komplexen dreidimensionalen Vorgéingen, die
fiir die hier festgestellten Diskrepanzen von Messung und Rechnung verantwortlich gemacht
werden kénnen. Derartige Mechanismen kénnen selbst die experimentelle Ermittlung zuver-
lassiger Daten der Austrittsstromung sehr erschweren, wie u.a. in [45], [70] und [147]
berichtet wird.

Anderseits werden die fiir die Radialkraft vermutlich viel bedeutenderen Impulsanderungs-
krifte, die im Laufradaustritt als Folge der Umstromung der Spiralenzunge auftreten, in der
vorliegenden Analyse nicht berticksichtigt. In einer Arbeit von SEMEL/AGULNIK (zitiert in
[45]) wird mitgeteilt, daB3 der Anteil der tiber den Umfang ungleichmiBigen Geschwindig-
keitsverteilung an der resultierenden Radialkraft bis zu 20 % betragen kann. Die sich bei
jeder Umdrehung des Laufrades dndernden Geschwindigkeitsverhiltnisse d&uBern sich in der
dynamischen Komponente der Radialkraft, die besonders im Teillastbetrieb nicht mehr ver-
nachléssigbar sind, wie in Bild 153 anhand von MeBergebnissen von KANKI ET AL. [70] an
der bereits erwihnten Maschine mit Doppelspirale gezeigt wird. Sie stellen fest, da3 u.U. die
dynamische Radialkraft sogar groBer als die statische Radialbelastung werden kann.

Ein weiterer Grund fiir die niedrigen statischen Driicke am Eintritt in den Radseitenrdumen
koénnen Verwirbelungen an beiden Seiten der Laufradaustrittsstromung sein, die sich auf-
grund der plotzlichen Erweiterung der Laufradkanélen in Verbindung mit den relativ dicken
(ca. 5 mm) Laufradscheiben ergeben.

6.7.4.3 Berechnung der Wellendurchbiegung

Auf der Basis der in Kap. 6.7.4.1 ermittelten Radialbelastungen, ergibt sich fiir die hier
zugrunde gelegte Drehzahl von n = 1050 1/min eine maximale Belastung von ca. 700 N. Das
Biegeverhalten der Maschinenwelle kann nidhrungsweise berechnet werden, wenn diese ver-
einfachend als Triger mit der Drehachse als elastische Linie (neutrale Faser) betrachtet wird.

Die Durchbiegung f einer abgesetzten Welle kann durch geeignete Uberlagerung einfacher,
in den meisten technischen Tabellenbiichern gel6sten Belastungsfillen ermittelt werden. Die
u.a. in [109] beschriebene Superpositionsmethode erméglicht so, durch einfache Summe der
einzelnen Durchbiegungen und Neigungswinkel die Beriicksichtigung der Querschnittsin-
derungen iiber die Linge. Die Durchbiegung f an der Angriffstelle der Kraft /4 (s. Bild
154) wird somit nach der Formel

a

f=htfat e = rad(c N +03_b3+a2'l), (79)
3-E\I, I 1 2

errechnet, mit dem polaren Flichenmoment 7; = nd>/4 am jeweiligen Durchmesser
i=ab,c und dem Elastizititsmodul E = 210000 N/mm~“. Der Neigungswinkel 0 an der
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Angriffstelle ergibt sich ebenfalls aus der Summe der Neigungen am Ende der einzelnen
Abschnitte zu

F_.,-a-l f f
rad a b c
+ + =,
o 3-E-1, atana 5 atanb p atan . (80)

Fiir den Fall einer glatten Welle mit dem konstanten Durchmesser d vereinfacht sich der
Ausdruck zu

2

Frad'c
f=5570t0. (81)

Die Durchbiegung fSp am Ringspalt, der um den Abstand m vom Wellenende entfernt ist,
wird unter Vernachlissigung von Verformungen des Laufrades durch lineare Extrapolation
ermittelt:

fSp = f+m- tand. (82)

In Bild 155 sind die Ergebnisse fiir unterschiedliche Wellengeometrien dargestellt. Die Welle
wies im Originalzustand (hier nicht eingesetzt) am pumpenseitigen Lagersitz einen Durch-
messer von 35 mm auf (Abschnitt ¢-6 in Bild 154). Durch den Umbau der Lagerung zur
Messung des Axialschubes muBlte auf einen Teil des Lagersitzes ein Feingewinde gedreht
werden, das zur Fixierung der inneren Lagerhiilse mit Hilfe der Nutmutter 7 (vgl. Bild 30)
dient. Der Kerndurchmesser des Gewindes M36 x 1,5 wurde zu 34,1 mm bestimmt. Zum
Vergleich wurden die Ergebnisse fiir die vereinfachende Annahme ,glatter Wellen mit zwei
unterschiedlichen Durchmessern dargestellt. Die Durchmesser aller Varianten koénnen
Tabelle 6 entnommen werden. Die Berechnungen wurden fiir die im Kap. 6.7.4.1 nach Gln.
(72) ermittelten Radialkriften durchgefiihrt.

6.7.4.4 Experimentelle Bestimmung des Biegenverhaltens der Pumpenwelle

Zur Uberpriifung der berechneten Werte fiir die maximale Durchbiegung der Welle wurde
das Biegeverhalten der Welle im eingebauten Zustand sowohl im Stillstand als auch rotie-
rend experimentell untersucht. Hierfiir wurde eine einfache Vorrichtung konstruiert, die das
Aufbringen einer definierten Radialbelastung auch bei rotierender Welle ermdglicht (Bild
156).

Um von auBen eine definierte Radialkraft aufbringen zu kénnen, muBlte die Pumpenwelle
um einen Hohlzylinder (28) verlidngert werden, an dessen anderem Ende ein Bolzen (31) in
einem Rillenkugellager (29) befestigt wurde. Die Kraftaufnahme erfolgte an einer {iber dem
Bolzen angebrachten Hiilse (30) und der Zugspindel (33). Zur Bestimmung der Referenz-
kraft wurde einer der in der Axialschub-MeBvorrichtung verwendeten Kraftaufnehmer (32)
eingesetzt. Die Einstellung der Last erfolgte durch die Verstellhiilse (34). Die Auslenkung f*
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wurde mit Hilfe einer an der oberen Kante der Hiilse (30) angebrachten MeBuhr gemessen,
wie Bild 157 zu entnehmen ist. Beide Dichtringe im Gehduse wurden fiir diese Experimente

entfernt.

Die Versuchsergebnisse sind in Bild 158 zusammengefa3t. Dargestellt ist die am Ende der
Wellenverldngerung gemessene Auslenkung f iber die jeweils eingestellten Radialkraft
Fes Die Ergebnisse der statischen Belastung (Stillstand, Fje = 0 .. 550 N) stimmen mit
denen bei verschiedenen Drehzahlen erzielten (£ o = const, 7 =0 .. 1800 1/min) sehr gut
iiberein, wie in Bild 158 gezeigt wird.

Da eine direkte Ubertragung der MeBergebnisse auf die Resultate der Berechnungen aus
Kap. 6.7.4.3 aufgrund der veridnderten Geometrie erschwert wird, wurde hier der umge-
kehrte Weg gewihlt: Die Durchbiegung f* der verlingerten Welle an der MeBstelle wurde
fiir die zuvor ermittelten Radialkrifte nach STEPANOFF (zzgl. Laufradgewicht) berechnet. Die
hier zugrunde gelegten geometrischen Daten und die verwendeten Bezeichnungen sind in
Bild 159 zusammengestellt.

Wie in Bild 160 zu sehen, stimmen die Ergebnisse der Berechnung gut mit denen der Expe-
rimente iiberein. Der geringe Unterschied in den Steigungen beider Geraden kann sowohl
auf die Nichtberiicksichtigung von Einfliissen der Innenschalen der Nadellager, der PaBfe-
der und der Laufradnabe, die moglicherweise zur Erh6hung der Wellensteifigkeit beitragen
konnen, als auch auf Ungenauigkeiten durch die eingesetzte MefBtechnik zuriickgefiihrt

werden.

Die hohe Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung bestitigt die Giiltigkeit der
gewihlten Methode zur Bestimmung des Biegeverhaltens der Pumpenwelle, so daf3 in der
untersuchten Maschine von bedeutenden Verinderungen der saugseitigen Spaltgeometrie
in Abhingigkeit des Betriebspunktes ausgegangen werden muB.

6.7.4.5 HKonsequenzen fiir die Arbeit

Die in Bild 155 dargestellen Ergebnisse haben durch die angenommenen Belastungen und
der teilweise vereinfachten Wellengeometrie zwar eine nur bedingte Aussagekraft; sie weisen
jedoch eindeutig auf die relativ groe Exzentrizitit des Laufrades zum Gehduse hin, die
durch ,,durchschnittliche® radiale Belastungen auBerhalb des Auslegungspunktes entstehen
kann. Auslenkungen der ermittelten Gr6Benordnungen kénnen unter praxisnahen Bedin-
gungen, wie kleineren Spaltweiten und Fertigungstoleranzen, durchaus zur Berithrung von
Laufrad und Gehiusering und so zum Verschleill —bis hin zum extremen Fall der Besché-
digung von Dichtungselementen und Welle— fithren. Beispielsweise gibt SIGLOCH [124] eine
Formel zur Abschitzung von in hydraulischen Turbomaschinen kleinsten technisch anwend-
baren Dichtspalten an (s = 0,6 - 1073 . dSp +0,2 mm), die im vorliegenden Fall zu
s = 0,296 mm fiihrt. Dichtspalte von 0,2 mm (Originalspalt der hier untersuchten Maschi-
nen) sind nicht selten anzutreffen.

Ein Kontakt zwischen dem Laufrad und dem Spaltring wihrend des Betriebes ist demnach
in extremen Arbeitspunkten auBerhalb der Bestpunktes —zumindest theoretisch— nicht aus-
zuschlieBen. Eine bei Lastwechsel sich d&ndernde Spaltweite hat zur Folge, daB3 der Einsatz
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einer MeBtechnik zur Bestimmung des Spaltdurchflusses, wie sie im Kap. 6.8.2 vorgestellt
wird, nur unter erschwerten Bedingungen méglich ist.

Da die Kalibrierung des induktiven MeBringes zunichst nur fiir den zwischen Ring und
Laufrad eingestellten Spalt gilt, konnen aus den bei Férderung ermittelten MeBsignalen
keine eindeutigen Riickschliisse auf die MeBgroBe ,,Spaltstrom® gezogen werden, wenn die
Spaltgeometrie sich gedndert hat und diese nicht mehr zuverlissig beschrieben werden
kann. Eine denkbare Losung hierfiir kénnte die zeitgleiche Erfassung der Spaltweite (z.B.
mit Hilfe von mehreren {iber den Umfang verteilten Wegaufnehmern), die eine eindeutige
Zuordnung von MeB- und Kalibrierdaten erlauben wiirde. Ein anderer, weniger aufwendi-
ger Weg wire der Einsatz in Pumpen mit beidseitig gelagertem Laufrad, wie bei zweiflutigen
oder mehrstufigen einwelligen Maschinen, bei denen von nahezu gleichbleibenden Spalten
—hoher Biegesteifigkeit der Welle und entsprechender Lagerung vorausgesetzt— ausgegan-
gen werden kann. Eine Umsetzung dieser Moglichkeiten konnte im Rahmen der hier
vorgestellten Arbeit nicht mehr durchgefiihrt werden.

Die durch mechanischen VerschleiB verursachte Beschddigung des induktiven MeBringes
war jedoch der Hauptgrund fiir den vorzeitigen Abbruch der Untersuchung mit der neuen
MeBmethode. Schleifspuren auf der Innenfliche des Ringes und des MeBmodules, die auf
Beriihrung mit dem rotierenden Laufrad zuriickzufithren waren, haben vermutlich zu Uber-
hitzung und RiBbildungen an den Elektroden des MeBmodules gefiihrt, die letzlich
wiederholt zum Ausfall —teilweise mit elektrischem Kurzschlul verbunden— gefiihrt hatten.

6.8 Spaltstrombestimmung

6.8.1 Bestimmung liber Kalibrierung mit abgedecktem Laufrad

Aus den Messungen mit abgedecktem Laufrad kénnen wir einen eindeutigen Zusammen-
hang zwischen dem Spaltstrom QSp und dem Druckgefille Al’Ring = Pysp - Phsp @M Ringspalt
erkennen, wie in Bild 110, in dem beide GroBen fiir alle vier MeBstellen dimensionslos auf-
getragen sind, gezeigt wird. Wenngleich geringe Abweichungen der Druckwerte
untereinander vorliegen, die sowohl auf moégliche MeBunsicherheiten als auch auf geringe
Exzentrizitit zwischen Liaufer und Gehiuse zuriickgefithrt werden kénnen, weisen alle vier
MeBstellen einheitliche Verldufe auf, die durch arithmetische Mittelwerte und anschlieBen-
der mathematischer Approximation beschrieben werden kénnen.

Die bereits in Bild 111 gezeigten Mittelwerte der vier MeBstellen fiir alle untersuchten
Durchfliisse und Drehzahlen, die in Bild 112 fiir den iiblichen Betriebsdrehzahlen zu erwar-

tenen Bereich fiir Ac vergroBert wiedergegeben wird, werden hier zur Bestimmung des

pRing
Spaltstromes herangezogen. Mit der Umkehrfunktion @g, = f(AcP’ng), mit der ein Aus-
druck fiir die Abhingigkeit des Spaltvolumenstromes vom mittleren Druckabfall angeben
wird (siehe Bild 161), 148t sich aus den MeBwerten fiir Acp Ring der Spaltstrom im normalen

Forderbetrieb, d.h. mit offenem Laufrad, ermitteln.

Die Verkniipfung der Ergebnisse aus der Messung ohne Hauptstromung (abgedecktes Lauf-
rad) mit denen bei geéffneten Laufradkanilen ist mit einer hier nicht quantifizierbaren
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Unsicherheit behaftet, die im wesentlichen die Spaltverluste infolge moglicher Abweichun-
gen des Dralles der im Radseitenraum rotierenden Fluides betrifft (siehe hierzu die
Erlduterungen in Kap. 2.5). Dennoch erlaubt diese einfache Methode eine niherungsweise
Bestimmung des Spaltstromes.

Bild 162 zeigt die Differenz zwischen den gemessenen und dimensionslos gemachten Driik-
ken vor (usp) und hinter dem Spalt (Asp) aller vier Winkelpositionen tiber dem relativen
DurchfluBkoeffizienten O/ Popt aufgetragen. Die Messungen erfolgten bei 7 = 1250 1/min.

Aus den MeBergebnissen in Bild 162 wurden Spaltstromwerte fiir alle untersuchten Durch-
sitze ermittelt, die in Bild 163 jeweils auf den Bestpunkt bezogen, dargestellt sind. Der aus
dem Druckgefille am Dichtring ermittelte Spaltstrom schwankt um einen Wert, der je nach
Betriebspunkt zwischen 3 und 4 % der Fordermenge bei maximalem Wirkungsgrad betragt.

Neben dem Verlauf des arithmetischen Mittelwertes sind zur Orientierung die Betriebs-
punkte eingezeichnet, bei denen sich die Auswirkungen des Teillastwirbels auf die
Druckmessung bzw. der Druckinderungen am Laufradaustritt, die zum Auftreten des Uber-
last Wendepunktes in der Axialschub-Kennlinie fiihrt.

Auch hier wird eine deutliche Ubereinstimmung zwischen dem Druckverhalten (und somit
der Spaltdurchstromung) und dem Einsetzen von Riickstrémungen am Ein- und Austritt des
Laufrades erkennbar. Im Bereich kleiner Durchsitzen ist unterhalb von (p/(popt =0,85 der
abgeflachte Verlauf von ACp,Ring eindeutig auf die Wirkung des Teillastwirbels zuriickzufiib-
ren (vgl. Kap. 6.4). Dagegen steht der bei @/Qqn¢= 1,3 zu beobachtedne sprunghafte
Steigungsabfall in Bild 162 steht vordergriindig in Verbindung mit den am Laufradaustritt
festgestellten Druckdnderungen (s. Bild 140 bis Bild 142).

6.8.2 Messung des Spaltvolumenstromes mit dem induktiven Mefring im
normalem Férderbetrieb

Im Rahmen der Entwicklung und Erprobung des induktiven MeBringes konnten Messungen
mit der neuen MeBmethode unter normalen Betriebsbedingungen durchgefiihrt werden,
allerdings nur bei einer verringerten Drehzahl von 7z =820 1/min. Bei Erhohung der
Betriebsdrehzahl auf #» = 1200 und 1600 1/min lieferte der MeBring kein eindeutiges Signal
mehr, was auf mechanischen Kontakt des MeBmoduls mit dem rotierenden Laufrad zuriick-
zufithren war. Die dabei entstandene Wirmeentwicklung und den damit verbundenen
Spannungen im Epoxid-Harz fithrten zur Ri8bildung an den Elektroden des MeBmoduls,
die schlieBlich den Ausfall der MeBtechnik zur Folge hatte.

Die in einem frithen Stadium der Arbeiten durchgefiihrten Versuche erfolgten mit einem
vergroBerten Spalt von s = 0,35 bis 0,40 mm. Es sei hier darauf hingewiesen, da8 zu diesem
Zeitpunkt der Einbau und die Fixierung des Laufers (Lagertrager samt Gehdusedeckel und
Laufrad) mit Hilfe der Original-Stiftschrauben vorgenommen wurde, die in Verbindung mit
einer groBziigigen Ubergangspassung zwischen Deckel und Gehiuse moglicherweise zu
einer nicht reproduzierbaren exzentrischen Lage des Laufrades zum Gehiduse resp. zum
Spaltring gefiihrt haben konnte.
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Das MeBmodul wurde bei einen Winkel von etwa ¢ = 240° angebracht.

Der Verlauf der Forderhohe A und des zeitgleich gemessenen Spaltvolumenstromes QSp
iiber den bezogenen Durchsatz ¢/Qqp gibt Bild 164 wieder. Der Spaltstrom Qg;, wurde aus
dem MeBsignal des MeBringes mit Hilfe der in Bild 165 dargestellten Kalibriergeraden
ermittelt. Demnach betréigt die durch den saugseitigen Dichtspalt stromende Leckmenge im
Bestpunkt ca. 9 % des von der Pumpe im Optimum geférderten Volumenstromes Q. In Teil-
last steigt der Anteil auf bis zu 10 % bei Q/Qopt = 0; wihrend im Uberlast bei Q/Qopt =14
der Betrag auf etwa 7 % fillt.

Wiahrend die Ergebnisse fiir Qg, in der Néhe des Bestpunktes, bei dem eine nahezu rotati-
onssymmetrische Druckverteilung zwischen Laufrad und Spirale —und somit eine tiber dem
Umfang konstante Spaltweite— angenommen werden kann, den im Spalt tatsdchlich stro-
menden Durchflu wiederspiegeln, miissen die MeBdaten im Teil- und Uberlast kritisch
hinterfragt werden.

Nach den in Kap. 6.7.4 gemachten Beobachtungen ist auBerhalb des Bestpunktes aufgrund
des Druckaufbaus in der Spirale mit einer exzentrischen Lage des Laufrades zum Gehéuse
zu rechnen. Diese Beobachtung kann auch bei 7z =830 1/min anhand des gemessenen
ungleichmiBigen Druckabfalls am Ringspalt (Bild 166) gemacht werden.

Der Zusammenhang zwischen dem Druckabfall am Ringspalt, dem MeBsignal des MeBmo-
duls und der Exzentrizitit soll hier mit Hilfe der Skizze in Bild 167 prinzipiell erldutert
werden. Lige eine absolut rotationssymmetrische Spaltgeometrie vor, so miisste bei Nenn-
last, also im Arbeitspunkt mit ebenfalls rotationssymmetrischer Druckverteilung (theoretisch
mit dem Auslegungspunkt der Spirale {ibereinstimmend), ein {iber dem Umfang konstanter
Druckabfall zwischen Ein- und Austritt des Ringspaltes herrschen. Daf3 dies in der Praxis,
z.B. wegen Fertigungs- und Einbautoleranzen, eher selten anzutreffen ist, kann anhand der
MeBergebnisse bestitigt werden (Bild 166). Dort ist kein gemeinsamer Schnittpunkt der vier
Druckverldufe vorhanden. Unter der Annahme achsensymmetrischer Druckverteilungen
hinter dem Spalt (resp. am Laufradeintritt) kann aus den Schnittpunkten der Kurven fiir zwei
gegeniiberliegende MeBstellen ndherungsweise der Betriebspunkt ermittelt werden, an dem
eine horizontale bzw. vertikale Symmetrie des Ringspaltes vorliegt. Aus Bild 166 kann so
von gleichen Spaltweiten in der waagerechten Ebene bei @/Qqp; = 0,75 (fiir ¢ =90° und
270°) ausgegangen werden, wihrend in der senkrechten Ebene das Fehlen eines Schnitt-
punktes der Kurven auf eine Exzentrizitit im gesamten Arbeitsbereich hindeutet.

Bei Teil- und Uberlast spreizen die Kurven auseinander, wobei die groBten Anderungen in
der horizontalen Ebene stattfinden, also zwischen den MefBstellen bei ¢ = 90° und ¢ = 270°.
Es muB} somit davon ausgegangen werden, da3 in der Waagenrechten auch die groBten
Anderungen der Spaltgeometrie stattfinden. Die Auswirkungen auf die Messungen mit dem
induktiven MeBring kénnen aus der vereinfachten Darstellung in Bild 167 abgeleitet werden,
die u.a. auf den Ergebnissen aus Bild 166 und den in Kap. 6.7.4 diskutierten Zusammenhén-
gen basiert. Neben dem rotationssymmetrischen Zustand im Auslegungspunkt (Bild 167b)
sind die Verhiltnisse fiir den Teillast und den Uberlastbetrieb schematisch dargestellt.
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Die Verlagerung des Laufers (Welle und Laufrad) zum ersten Quadranten hin bei Teillast
fithrt zu einer VergroBerung des Spaltes gerade in dem Winkelabschnitt, in dem das MeB-
modul angebracht ist. Im Gegensatz dazu wird im Uberlastbetrieb dort der Spalt verkleinert.
Da die Spaltweite sowohl fiir die Hohe des Magnetflusses und iiber die Axialgeschwindig-
keit des Spaltstromes auch fiir die induzierte (MefB-)Spannung maBgebend ist, wird bei
jedem neuen Betriebspunkt der Pumpe das Verhalten des MeBsystems beeinflusst. Eine ein-
deutige Zuordnung des MeBsignals zu den Kalibrierdaten, die fiir einen (konstanten) Spalt
gelten, ist so nicht mehr mdoglich.

Aus den Erfahrungen, die in mehreren nicht vollstindig dokumentierten Kurzversuchen
gesammelt werden konnten, 148t sich dennoch folgendes festhalten: Eine Spaltvergré68erung
fithrt generell zur Schwichung des MeBsignals, eine Verringerung des Spaltes bewirkt eine
Verstirkung desselben. Dies wird iiberlagert von einer Anderung des Signals infolge der
Geschwindigkeitsinderung, die sich aus den ebenfalls sich peripher dndernden Strémungs-
widerstand ergibt.

6.8.3 Vergleich zwischen Messung und Rechnung

Das im vorangegangenen Abschnitt erlduterte Verhalten der Spaltstromung und ihre
Abhingigkeit von der Spaltgeometrie 148t sich beim Vergleich mit den Druckverldufen ver-
deutlichen, die zeitgleich mit der Kalibrierung des induktiven MeBringes gemessen wurden.
In Bild 168 ist der Druckabfall am saugseitigen Dichtspalt fiir alle vier Winkelpositionen
sowie ihr arithmetischer Mittelwert dimensionslos iiber dem eingestellten Spaltstrom Q¢
aufgetragen. Der Kehrwert der Approximationsfunktion zur Bestimmung des Spaltstromes
aus dem Mittelwert des gemessenen Druckabfalles wird in Bild 168 wiedergegeben.

Die grafische Auftragung der einzelnen Druckdifferenzen zwischen Ein- und Austritt des
Dichtspaltes im normalen Betrieb iiber das MeBsignal des MeBringes (Bild 170) zeigt keine
eindeutige Zuordnung beider Groen zu dem Druckabfall, der bei der Kalibrierung ermit-
t.(.alt wurde. Der tendenziell ,richtige“ Verlauf von Acp,ng bei ¢ =270° ist durch die
Anderung der Spaltgeometrie in diesem Winkelbereich gepragt und ist fiir die Betrachtung
mittlerer Werte nicht représentativ. Auch die Berechnung des Spaltvolumenstroms aus den
jeweiligen ,Druckverlusten® zeigt deutliche Abweichungen vom gemessenen Wert, wie in
Bild 171 vergroBert wiedergegeben wird, wo der mit dem MeBring erfaBBte Spaltdurchfluf3
iiber dem mittleren Druckabfall aufgetragen ist.
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7 Zusammenfassung

Bei radialen Turbomaschinen (Verdichter und Kreiselpumpen) wird der auf die Welle wir-
kende Axialschub unter der Annahme rotationssymmetrischer Stromung in der Maschine
berechnet. Im extremen Fall eines spiralférmigen Sammelgehiuses gilt dies bestenfalls nur
fir den Auslegungspunkt. AuBerhalb optimaler Betriebsbedingungen fiihrt die Energieums-
etzung im Spiralgehduse zu einer iiber dem Umfang ungleichmiBigen Stromung, die sich
am Laufradaustritt sogar als periodische Stérung bemerkbar macht. Die Auswirkungen der-
artiger Vorginge auf die Stromungsverhiltnisse in den Rdumen zwischen Laufrad und
Gehiuse, und somit auf die Druckkrifte beiderseits des Laufrades, werden in der einschli-
gigen Literatur nicht erortert. Alle gegenwirtig verfiigbaren Methoden zur Berechnung des
Axialschubes gelten somit nur fiir den rotationssymmetrischen Fall, der meistens den Aus-
legungspunkt der Maschine entspricht.

Vor allem Kreiselpumpen werden selten unter idealen Bedingungen betrieben. Welche Aus-
wirkungen die im Teil- und Uberlast in der Spirale sich einstellenden Stromungsverhéltnisse
auf die Druckverteilungen und somit auf den Axialschub haben, und welche Zusammen-
hinge zwischen den einzelnen Stromungen innerhalb der Maschine und dem
Axialschubverhalten herrschen, sind bisher nicht vollstdndig erforscht worden.

An einer handelsiiblichen Norm-Kreiselpumpe mit Spiralgehduse werden die Wechselwir-
kungsmechanismen, die den an der Welle wirkenden Axialschub bestimmen, experimentell
untersucht. Im Mittelpunkt der Betrachtungen stehen insbesondere die Strémungsvorgénge
auBBerhalb des Auslegungs- bzw. des Arbeitspunktes maximalen Wirkungsgrades, die hier
als Ursache fiir das sehr hiufig beobachtete, mit den herkémmlichen Modellen nicht erklér-
bare Verhalten des Axialschubes (abfallend zu Teillast hin und wieder ansteigend mit
zunehmendem Durchsatz) angesehen werden. Zu diesem Zweck wurde eine spezielle Kraft-
meBvorrichtung konstruiert, die empfindlich und exakt genug ist, um schubrelevante
Stromungsdnderungen in der Maschine zuverlissig zu erfassen.

Die Arbeit geht von einem ganzheitlichen Verstindnis der Stromung in Turbomaschinen
aus. Dabei wird von einem engen physikalischen Zusammenhang zwischen allen in der
Maschine stattfindenden Vorgidngen augegangen. Besonders beim Betrieb auBerhalb des
Auslegungspunktes kann anhand des Axialschubes gezeigt werden, dafl die Strémungser-
scheinungen vor und hinter dem Laufrad in mannigfacher Weiser gekoppelt sind und nicht
als ,lokale® Eintritts- bzw. Austrittsphdnomene betrachtet werden diirfen, wie in zahlreichen
Arbeiten geschehen.

Dazu werden neben dem Axialschub, die statischen Driicke an verschiedenen Stellen beider
Radseitenrdumen, vor dem Laufrad und iiber dem saugseitigen Dichtspalt gemessen, sowie
gezielte Sondenmessungen vor dem Laufrad und im saugseitigen Radseitenraum durchge-
fithrt, die zeigen, daB entgegen der allgemeinen Annahme nicht allein die
Druckverteilungen entlang der Deckscheiben des Laufrades fiir die Entstehung und Ent-
wicklung des Axialschubes maBBgebend sind.
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Der Verlauf der gemessenen Axialschubkennlinie weicht von dem der Forderh6hen-Cha-
rakteristik deutlich ab. Die Kennlinie weist drei bei allen Drehzahlen reproduzierbare
Bereiche auf, die von zwei Extemwerten begrenzt werden: ein Maximum bei Q/ Qopt =0,85
und ein Minimum bei Q/Qqp¢ = 1,3. Wahrend in der Nahe des Bestpunktes (0,85 < 0/
Qopt < 1,3) der Axialschub mit steigendem Durchsatz abfdllt, bleibt dieser im gesamten Teil-
lastbereich nahezu konstant. Dagegen steigt der Axialschub ab Q/Qopt = 1,3 mit
zunehmendem DurchfluB sprunghaft an.

Vergleichbare Ergebnisse kénnen auch in der einschligigen Literatur festgestellt werden,
wenngleich die relative Lage der genannten Extrema zum Bestpunkt nicht immer iiberein-
stimmt. Eine Erkldrung fiir diesen Verlauf wurde bis heute nicht gegeben.

Beide Extrema sind auch dann vorhanden, wenn die Druckausgleichsbohrungen, die den
druckseitigen Seitenraum mit dem Laufradeintritt verbinden, ge6ffnet werden. Selbst die
aktive Beeinflussung der Eintrittsstréomung durch Anderung des Drallzustandes mit Hilfe
eines Vorleitgitters bewirkt keine Anderung des Axialschubes unterhalb des Maximums.
Erst bei groBeren Durchfliisssen kann die Axialschubkurve durch Mit- oder Gegendrall
gesenkt bzw. angehoben werden, wobei mit zunehmendem Durchsatz das Minimum zu gro-
Beren DurchfluBwerten verschoben wird, und umgekehrt. Ein méglicher Zusammenhang
zwischen den sich aus der Fehlanstromung der duBBeren Bereichen der Schaufeleintrittskan-
ten mit den damit verkniipften aerodynamischen Kriften und dem Axialschubverhalten
wird anhand vereinfachter Betrachtungen diskutiert.

Im 7eillastbetrieb erweist sich die Riickstromung am Laufradeintritt als auslosender Faktor
fiir die abrupte Anderung der Axialschubkennlinie. Das durch Riickstromung ausgeldste
Phénomen des Teillastwirbels versetzt das Medium in eine Rotationsbewegung, die zu einer
von der Zentrifugalbeschleunigung —und somit vom Durchsatz— abhingigen radialen
Druckverteilung vor dem Laufrad fiithrt. Die auf die Eintrittsfliche wirkende Druckkraft
weicht deutlich von der Kraft ab, die sich aus dem Wanddruck in der Saugleitung berech-
neten ergibt. Bei der hier untersuchten Pumpe geringer spezifischer Drehzahl (nOl =23,11/
min) betrigt die Differenz im Extremfall (Q = 0) mehr als 4 % des Axialschubes bei Nullf6r-
derung. Dieser Anteil diirfte bei Maschinen mit zunehmendem Wert von Mg bei denen auch
das Durchmesserverhiltnis d;/dy ansteigt, wesentlich bedeutender werden.

Dariiber hinaus erhoht das Einsetzen des Teillastwirbels den Druck am Austritt des saugsei-
tigen Ringspaltes, womit das Druckgefille am Dichtspalt, und damit die Intensitit der
Spaltdurchstromung, verringert wird. Das hat zur Folge, daB3 der radiale Druckabbau in
saugseitigen Radseitenraum, der an den Spaltstrom unmittelbar gekoppelt ist, ebenfalls
beeintrichtigt wird. Uberlagert wird diese Wechselwirkung vom EinfluB der Energieumset-
zung in der Spirale, der zu einer iiber dem Umfang ungleichmiBigen Durchstromung des
Seitenraumes und der damit verbundenen Druckverteilung fiihrt.

Eine erhebliche Wirkung auf das Stromungsbild im saugseitigen Seitenraum hat bei fliegend
(einseitig) gelagerten Laufridern die Durchbiegung der Pumpenwelle. Als Folge der auB3er-
halb des Optimums wirkenden Radialkriften fiihrt die elastische Verformung der Welle zu
einer exzentrischen Lage des Laufrades zum saugseitigen Gehiusering. Mit der Anderung



7 Zusammenfassung 917

der Spaltgeometrie, deren Winkellage vom Betriebspunkt abhingt, wird wiederum der
Druckabfall im Radseitenraum betroffen, und zwar ungleichméBig tiber dem Umfang.

Die komplexen Wechselwirkungen zwischen Spalt- und Radseitenraumstrémung, die ihre
»Ausloser” sowohl in der Laufradeintritts- als auch in der Spiralenstrémung haben, welche
der Hauptstromung im Laufrad entspringen, ergeben ein komplexes System gegenseitiger
Abhingigkeiten, das bei einer ,begrenzten® oder gar isolierten Betrachtung der einzelnen
Vorgingen nicht zu erkennen gewesen wire.

Der beobachtete Anstieg des Axialschubes im Uberlastbereich ist im wesentlichen auf das
gegensitzliche Verhalten des statischen Druckes beiderseits des Laufradaustrittes zuriickzu-
fisthren. Ab Q/Qgpt = 1,3 ist jeweils am duBeren Radius saugseitig ein vertérkter Abfall des
statischen Drukkes an der Gehdusewand zu beobachten, wihrend im druckseitigen Radsei-
tenraum einen deutlichen Anstieg des entsprechenden Druckes gemessen wird. Aufgrund
der gewidhlten MeBstellenverteilung kann hier allerdings keine durch MeBergebnisse abge-
sicherte Aussage iiber die Stromungsvorgénge in diesem Bereich gemacht werden.

Der Vergleich zwischen den Ergebnissen der Messung und der Berechnung des Axialschu-
bes durch Integration der gemessenen Druckwerte unter Beriicksichtigung aller
beobachteten EinfluBgroBen zeigt einen {iibereinstimmenden Verlauf beider GroBen im
gesamten Arbeitsbereich. Beide Extremwerte werden durch die Integrationsrechnung exakt
wiedergegeben.

Eine Schliisselrolle im komplexen Abhingigkeitsverhéltnis aller beteiligten Vorgédnge nimmt
der Spaltstrom ein, dessen Grof8e mangels geeigneter MeBtechniken bisher nur indirekt
bestimmt bzw. geschitzt werden konnte. Eine ndherungsweise berechnung auf der Grund-
lage der gemessenen Druckdifferenzen iiber dem Spalt wird in dieser Arbeit vorgenommen.

Im Rahmen der Untersuchungen wurde eine neue MeBmethode entwickelt und erfolgreich
erprobt, mit der Spaltstrom in Kreiselpumpen riickwirkungsfrei und unter realen Betriebs-
verhiltnissen quantitativ ermittelt werden kann. Dabei wird der saugseitige Spaltring im
Gehiuse der Versuchsmaschine durch einen speziellen Ring gleicher Abmessungen ersetzt,
in dem die erforderliche MefBtechnik eingebaut ist. Aufbau und Funktionsweise des nach
dem magnetisch-induktiven MeBprinzips arbeitenden MeBringes werden detailliert
beschrieben.

Der Einsatz der neuen MeBmethode wurde im untersuchten Fall durch die bereits erwahnte
Anderung der Spaltgeometrie mit dem Betriebspunkt erschwert, der einen definierten Wert
der Spaltweite fiir die Kalibrierung und Messung voraussetzt.
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Tabelle 1: Geometrische Daten der Versuchspumpe

dy [mm] dy [mum] dsp [mm] by [mm] 2 [

334 150 160 23 6

Tabelle 2: Radien der MeBstellengrundkreise

Mefstelle a hsp ¢ vsp d e f Ra | Rm Ri

r [m] 0,075 | 0,085 | 0,093 | 0,104 | 0,121 | 0,144 | 0,167 | 0,152 | 0,085 | 0,045

/79 [] 0,449 | 0,509 | 0,557 | 0,623 | 0,725 | 0,862 | 1,000 | 0,913 | 0,509 | 0,269

Tabelle 3: Hochster und niedrigester NPSH-Wert bei z = 1050 1/min

Mepreihe 1050_a 1050_b 1050_c 1050_e
NPSH,.., [m] 16,46 15,03 10,02 11,79
NPSH, ;. [m] 15,23 13,56 8,65 10,57

Tabelle 4: Abweichung der aus Sondenmessungen ermittelten Druckkraft / a(r) AW

Laufradeintritt gegeniiber der aus der wandbiindig gemessenen ,mittleren“ Druckkraft

Fa258 fiir n = 1050 l/mln

Q/ Qopt [ 0,11 0,20 0,34 0,55 0,60 0,67 0,76 0,85

F, o) [N] -77 -80 68 -40 -39 -15 -7 -1

— a3 | 8e3 | 9e3 | 7e3 | 4e3 | 4e3 | 23 | Ted | 9e5
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Tabelle 5: Berechnung der kritischen Durchfliisse Qyyj¢ | und Qyi¢ 9 nach FRASER [39]

Eintritt Austritt
(Index 1) (Index 2)

Durchmesser d: [m] nach Bild 74 0,026 0,059
Kanalbreite 4; [m] nach Bild 74 0,062 0,024
AuBendurchmesser des Schaufelkanals &; [m] 0,142 0,334

Freie Stromungsfliche A: = bid: z [m? 0,009672 0,008142

Stromungswinkel f; [°] 37,6 18,9
krit. Geschwindigkeitsverhiltnis cm’i/ui [] 0,25 0,075
kritischer Durchfluf3 an't,i [m¥h] 111,3 124,9
kritisches Durchfluverhaltnis Qi /Qopt [] 0,83 0,93

Tabelle 6: Durchmesser der berechneten Wellenvarianten

Welle d [m] dy [m| dy, [m] d [m]
Original 0,044 0,035 0,033 0,028
modifiziert 0,044 0,0323 0,033 0,028
d = const 0,035 0,035 0,035 0,035
d = const 0,033 0,033 0,033 0,033
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Tabelle 7: Vergleich des mittleren stastischen Druckes (dimensionslos) im Radseitenraum
(Sondenmessung) und an der Gehidusewand der Versuchspumpe

Plpgp, | MePelle Wand ¢, | Mitel 7, Acp/ep,w [%]
: 0,366 0,338 7,6
d 0,400 0,303 18
0,34
¢ 0,420 0,420 0
7 0,448 0,436 27
¢ 0,325 0,329 12
d 0,360 0,350 28
1,00
¢ 0,300 0,386 1,0
7 0,423 0,411 28
¢ 0,205 0,203 1,0
d 0,338 0317 6,2
1,35
¢ 0,366 0,358 2.2
7 0,405 0,303 3,0
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ANALYTISCHER ANSATZ

SYSTEMANSATZ

Isoliert: konzentriert sich auf die
einzelnen Elemente des Systems

Verbindet: konzentriert sich auf die
Wechselwirkungen zwischen den
Elementen

Berlcksichtigt die Art der
Wechselwirkungen

Beriucksichtigt die Ergebnisse der
Wechselwirkungen

Stitzt sich auf die Genauigkeit der
Details

Stitzt sich auf die Wahrnehmung der
Ganzheit

Verandert jeweils nur eine Variable

Verandert Gruppen von Variablen

Ist unabhangig von der Zeitdauer: die
betrachteten Phanomene sind reversibel

Bezieht Zeitdauer und Irreversibilitaten
ein

Die Bewertung der Tatsachen erfolgt
durch experimentellen Beweis im
Rahmen einer Theorie

Die Bewertung der Tatsachen erfolgt
durch Vergleich der Funktion eines
Modells mit der Realitat

Bildet genaue und detaillierte Modelle
(Beispiel: 6konometrische Modelle), die
jedoch kaum in Handlungen umsetzbar
sind

Bietet Modelle, die nicht stichhaltig
genug sind, um als Wissensbasis zu
dienen, jedoch fur Entscheidungen und
Handlungen brauchbar sind

Ndtzlicher Ansatz, solange es um
lineare und schwache
Wechselwirkungen handelt

Nutzlicher Ansatz bei nichtlinearen und
starken Wechselwirkungen

Flhrt zu einer disziplinorientierten
Ausbildung

FuUhrt zu einer interdisziplinaren
Ausbildung

Flhrt zu einer im Detail programmierten
Handlungsweise

FuUhrt zu einer durch Ziele bestimmten
Handlungsweise

Erreicht gutes Detailwissen, jedoch
schlecht definierte Ziele

Erreicht nur unscharfe Details, jedoch
gutes Wissen Uber die Ziele

Bild 1: Vergleich zwischen dem herkommlichen analytischen und dem systemorientierten
Ansatz zur Erfassung von Wirklichkeit nach ROSNAY (entnommen aus VESTER
[150])
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Bild 2: Axialschub- und Férderhohenkennlinie einer Pumpe bei # = 2000 1/min
(ds= 75 mm, dy = 215 mm) nach STEPANOFF [131]
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Bild 3: EinfluB von Riickenschaufeln auf Axialschub und Férderhohe (ZANKER [161])
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Bild 4: Verlauf des statischen Druckes iiber dem Radius beiderseits des Laufrades eines
Verdichters (RIS, DEN u. SHERSHNEVA [108])
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Bild 5: Einflu} des saugseitigen Dichtspaltes auf die Druckkrifte (nach SHERSHNEVA [120])
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Bild 6: Radialer Druckabfall am Laufrad in Abhéngigkeit des rel. Axialspaltes zwischen
Laufrad und Gehédusewinden. I: druckseitig, II: saugseitig, (SHERSHNEVA [121])
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Bild 7: EinfluBl des Dichspaltes und der Durchmesser der Druckausgleichsbohrungen auf
den Axialschub einer Spiralgehdusepumpe (GRADEWALD [46])
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Bild 8: EinfluB der Radseitenraumbreiten auf den Axialschub einer Spiralgehdusepumpe
(DOMM/ZILLING [32])
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Bild 9: Axialschubverhalten einer Kreiselpumpe mit beschaufeltem Diffusor (ZILLING
[162])
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a = 6200 t/min At double labyrinth clearance
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Bild 10: Axialschubverhalten von mehrstufigen Kesselspeisepumpen (GULICH ET AL. [50])
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Bild 11: Axialschubverhalten einer mehrstufigen Kesselspeisepumpe mit beschaufeltem
Diffusor bei axialer Verstellung des Laufrades (COOPER ET AL. [29])
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Bild 12: Vergleich zwischen gemessenem und berechnetem Axialschub nach BAUN/FLACK
[14]
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Bild 13: Vergleich verschiedener Rechenverfahren zur Bestimmung des radialen
Druckabfalles in paralellwandigen Radseitenrdumen bei zentripetaler
Durchstromung und Variation des Spaltstromes (LINGELBACH/WIEDERUH [83])
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Bild 14: Kernrotation K = B/® des Mediums in Radseitenriumen (GULICH [48]). Kurve
D gilt fiir eine Diffusorpumpe aus [138]
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Bild 15: Periphere Druckverteilung an Deckscheibe und Nabenscheibe des Laufrades eines
Radialgeblises mit Spiralgehduse (nach SHERSHNEVA [120])
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Bild 16: Periphere statische Druckverteilung hinter dem Laufrad einer Spiralgehdusepumpe
bei n = 2500 1/min (BINDER u. KNAPP [17])
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Bild 17: Verlauf des statischen Druckes am Laufradumfang bei offenen (links) und
eingeschniirten (rechts) Radseitenrdumen (WESCHE [155])
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Bild 18: Strémung hinter dem Laufrad bei Q/Qqp¢ = 0,15 aus WORSTER [158]
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Bild 19: Zur Definition von Kennlinieninstabilitit
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Bild 20: Zusammenhang zwischen Riickstromung und Rotating Stall in Radialverdichtern
(HAUPT ET AL.[57])
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Bild 21: Rotating Stall bei Verdichtern mit Laufrddern mit und ohne Deckscheibe
(HOWARD/LENNEMANN [66])
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Bild 22: Wirkungszusammenhidnge unter Beteiligung des Spaltstromes in Kreiselpumpen

nach STOFFEL [133] (Hervorhebung durch den Autor)
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Bild 23: Auf das Laufrad einer radialen Turbomaschine wirkenden Driicke

a) | b) |

Bild 24: Krifte am Massenelement im Radseitenraum: a) ohne Durchstrémung, b) mit radialer
Durchstromung und c) mit unsymmetrischer Druckverteilung
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Bild 25: Versuchpumpe im Originalzustand

CTJ
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Sondenmessungen

Bild 26: DruckmeBstellen: a) saugseitiger Radseitenraum, b) Meridianschnitt

123
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Bild 27: DruckmeBstellen im Pumpendeckel (druckseitiger Radseitenraum)
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/\/\/\
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Bild 28: Position der MeBstellen vor und hinter dem saugseitigen Ringspalt
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Bild 29: Versuchspumpe mit MeBvorrichtung zur Axialkraftmessung (Zeichnung)
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Bild 30: Versuchpumpe mit AxialkraftmeBvorrichtung und DrehmomentmefBnabe
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Bild 31: Vorrichtung zur Kalibrierung der KraftmeBapparatur
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Bild 33: Magnetisch-induktive DurchfluBmessung im konzentrischen Ringspalt

fest

Bild 34: Spaltstromung bei stehender (a) und rotierender (b) Innenwand
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Bild 35: Induktiver MeBring und Laufrad mit beschichtetem Saugmund (frithere Version)

A

Bild 36: MeBring mit ausgezogenem MeBaufnehmer
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Bild 37: MeBring mit eingebautem MeBaufnehmer

Magnetkern aus E-férmigen Blechen

Magnetspule

Stromversorgung
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MefBsignal (Magnetspule)
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Bild 38: MeBaufnehmer
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Bild 40: Versuchslaufrad mit beschichtetem Saughals und abgedecktem Austritt
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Bild 41: Hystereseverhalten des Ausgangssignals der KraftmeBvorrichtung im Stillstand
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Bild 42: Kraftsignal in Abhéngigkeit der Winkelstellung des Laufrades im Stillstand,
Frer=300N
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Bild 43: Kalibrierkurve der KraftmeBvorrichtung bei n = 270 1/min und n = 800 1/min
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Bild 44: Axialschub infolge der auf den Wellenquerschnitt wirkenden Druckkraft
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Bild 45: Kalibrierkurven der verwendeten Dreiloch-Kobrasonde (Luft)
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Bild 46: Ausgangssignal des MeBringes iiber die Zeit bei » = 800 1/min und verschiedenen

Bild 47: Ausgangssignal des MeBringes iiber die Zeit bei n = 1200 1/min und verschiedenen
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Bild 48: Ausgangssignal des MeBringes iiber die Zeit bei z = 1600 1/min und verschiedenen
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Bild 49: Beispiel fiir Kalibriergeraden des induktiven MeBringes (IMR) fiir vier Drehzahlen
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Bild 50: Dimensionsbehaftete Kennlinien der Versuchspumpe fiir die untersuchten Drehzahlen
n = 1050, 1250 und 1450 1/min
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Bild 51: Dimensionslose Kennlinien y, A und m iiber ¢ fiir alle gemessenen Drehzahlen
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Bild 52: Gemessener Axialschub bei n = 1050, 1250 und 1450 1/min {iber dem Durchfluf3
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Bild 53:  Schubzahl o iiber die relative Lieferzahl @/¢qp
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Bild 54: Axialschubverhalten bei offenen Druckausgleichsbohrungen (AGB) fiir drei
Drehzahlen 7 = 1050, 1250 und 1450 1/min
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Bild 55: Vergleich des Axialschubverhaltens bei offenen und geschlossenen

Druckausgleichsbohrungen (AGB)
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Bild 56: Vergleich der Druckdifferenzen zwischen MeBstellen Ri und a bei offenen und
geschlossenen Ausgleichsbohrungen (AGB)
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Bild 58: Schubzahlverhalten bei Anderung des statischen Druckes am Laufradeintritt
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Bild 59: Errechnete Kraft Fyy auf die Welle infolge Anderungen des statischen Druckes am
Eintritt des Laufrades
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Bild 60: Verhiltnis der Wellendruckkraft Fyy zum Axialschub 7, bei Anderung des
statischen Druckes am Laufradeintritt fiir = 1050 1/min
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Bild 61: Verhiltnis der Wellendruckkraft Fyyy zum Axialschub F,, bei n = 1050, 1250 und
1450 1/min
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Bild 62: Anderung des Axialschubs bei Variation des NPSH-Wertes
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Bild 63: Verlauf der statischen Driicke an zwei verschiedenen MefBstellen im Saugstutzen bei
n = 1050 1/min
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Bild 64: Relative Lage der MeBstellen in der Saugleitung zum Laufradeintritt
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Bild 65: Dimensionslose Druckdifferenz zwischen zwei vom Laufradeintritt verschieden
entfernten MeBstellen
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Bild 66: Differenz der statischen Driicke zwischen den MeBstellen ¢258 und s bei offenen und
geschlossenen Druckausgleichsbohrungen (AGB)
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Bild 67: Dimensionslose Druckdifferenz zwischen den MeBstellen /sp0° und @258



748 Bilder
1,0
08+
© Ko
= |
»n 06+
= ¥
s I
S i
T U
o 0,4-
E
P
— \
0,2 o
S S
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8
rel. Umfangsgeschwindigkeit ¢, /uq [-]
Bild 68: Umfangsgeschwindigkeit ¢,, tiber dem Radius am Laufradeintritt (MeBstelle 218) fiir
verschiedene Betriebspunkte bei Teillast
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Bild 69: Meridiangeschwindigkeit ¢, tiber dem Radius am Laufradeintritt (MeBstelle 218) fiir
verschiedene Betriebspunkte bei Teillast
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Bild 70: Strémungswinkel y vor dem Laufradeintritt (MeBstelle 18) fiir verschiedene
Betriebspunkte bei Teillast
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Bild 71: Abweichung des statischen Druckes in der Einlaufstromung gegeniiber dem
statischen Druck an der Saugrohrwand
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Bild 72: Differenz der aus der_Druckverteilung nach Bild 71 ermittelten Druckkraft # a(r) 20
mittleren Druckkraft 7,95 am Laufradeintritt
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Bild 73: Definitionen geometrischer Groen und kritische Durchfliisse nach FRASER [39]
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Bild 74: Apparatur mit Leitschaufeln zur Anderung des Eintrittsdralles (Vorleitgitter)

DruckmeBstellen

—
& T ] Pumpe
30

‘ I
Saugrohr ! \[
| Schaufelverstellvorrichtung
0 | 1 200 |
| |

Bild 75: Einbau des Vorleitgitters in der Saugleitung der Versuchspumpe
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Bild 76: Vergleich des Axialschubverhaltens mit und ohne Vorleitgitter
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Bild 77:  Vergleich der Druckzahl mit und ohne Vorleitgitter
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Bild 78: Vergleich der Leistungsaufnahme mit und ohne Vorleitgitter

08 T
07 |
0,6
05 |

0,3 ¢

Wirkungsgrad M [-]

02 |
! —O— unbeschaufelt

0,1 ’; . ,YZOO

oo b o v e v
o0 02 04 06 08 10 12 14 16 18

rel. Lieferzahl ¢/g,, [-]

Bild 79: Vergleich des Wirkungsgrades mit und ohne Vorleitgitter
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Bild 80: Einflu der Winkelstellung (y = const) der Vorleitschaufel auf den Axialschub o im
gesamten Arbeitsbereich
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Bild 81: EinfluB der Winkelstellung (y = const) der Vorleitschaufel auf die Druckzahl y im
gesamten Arbeitsbereich
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Bild 82: EinfluB der Winkelstellung (y = const) der Vorleitschaufel auf die Leistungszahl A im
gesamten Arbeitsbereich
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Bild 83: EinfluB der Winkelstellung (Y = const) der Vorleitschaufel auf den Wirkungsgrad n
im gesamten Arbeitsbereich
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Bild 84: Abfall des statischen Druckes (dimensionslos) zwischen den MeBstellen ¢258 und s
beim Betrieb ohne und mit Vorleitgitter (y =0 )
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Bild 85: Abfall des statischen Druckes (dimensionslos) zwischen den MeBstellen s und a258 bei
verschiedenen Schaufelstellungen des Vorleitgitters
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Bild 86: Ideale Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradeintritt bei freier Zustromung und mit
Vordrall bei unterschiedlichen Betriebszustinden



158 Bilder

6000
Rechtslauf QSP
5000 - (Pumpenbetrieb) (n=200 1/min)
i -e—-0,63
— i —0—1,93
Z, 4000 + —a— 3,09
X I —28—4,05
The i = 5,06
= I 06,06
& 3000 + &—0o0 —0o —0o0o ——0o0 g 0O ,
S i %~ 6,95
k> I
@© i ./H/ull———l/.
X< 2000 +
< I

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600

Drehzahl n [1/min]

Bild 87: Gemessener Axialschub 7, in Abhingigkeit der Drehzahl z mit dem Spaltstrom QSp
als Parameter bei abgedecktem Laufrad im Rechtslauf
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Bild 88: Gemessener Axialschub 7, in Abhingigkeit der Drehzahl #» mit dem Spaltstrom QSp
als Parameter bei abgedecktem Laufrad im Linkslauf
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Bild 89: Gemessener Axialschub F,, in Abhingigkeit des Spaltstromes Qsp mit der Drehzahl
n als Parameter bei abgedecktem Laufrad im Rechtslauf
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Bild 90:  Gemessener Axialschub Fyy in Abhéngigkeit des Spaltstromes Qg, mit der Drehzahl
n als Parameter bei abgedecktem Laufrad im Linkslauf
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Bild 92: Ausschnitt aus Bild 91 (Rechtslauf)
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Bild 93: Dimensionslose Darstellung der Ergebnisse aus Bild 89 und 90 (Linkslauf)
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Bild 94: Ausschnitt aus Bild 93 fiir den Bereich hoherer Drehzahlen (Linkslauf)
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Bild 95:  Periphere Druckverteilung bei 7/79 = 1,0 und unterschiedlichen Spaltstromen @g, mit
abgedecktem Laufrad bei der Drehzahl » = 1050 1/min (Rechtslauf)
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Bild 96: Periphere Druckverteilung an verschiedenen Radien des saugseitigen Radseitenraumes
bei @g, = 0,0036 mit abgedecktem Laufrad bei n = 1050 1/min im Rechtslauf (mit
Spline-Interpolation)
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Bild 97: Gemessene periphere Druckverteilung an verschiedenen Radien des saugseitigen
Radseitenraumes bei @gp, = 0,0036 mit abgedecktem Laufrad bei z = 1050 1/min im
Rechtslauf mit hypothetischem Verlauf der Interpolationswerte
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Bild 98: Messung und Approximation der radialen Druckverteilung in beiden
Radseitenrdaumen zur Bestimmung der Druckkrifte beim abgedecktem Laufrad am
Beispiel des Rechtslaufs
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Bild 99: Gemessene und aus der Intergration der radialen Druckverteilung gerechnete
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Bild 100: Gemessene und aus der Intergration der radialen Druckverteilung gerechnete

Schubzahl (abgedecktes Laufrad im Linkslauf)
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Bild 101: Drehmoment M in Abhéngigkeit des Spaltstromes QSp bei verschiedenen Drehzahlen
im Rechtslauf
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Bild 102: Drehmoment M in Abhéngigkeit des Spaltstromes QSp bei verschiedenen Drehzahlen
im Linkslauf
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Bild 103: Leistungsaufnahme (dimensionslos) mit abgedecktem Laufrad im Rechtslauf
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Bild 104: Ausschnitt aus Bild 103 fiir hhere Drehzahlen
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Bild 105: Leistungsaufnahme (dimensionslos) mit abgedecktem Laufrad im Linkslauf
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Bild 106: Ausschnitt aus Bild 105 fiir h6here Drehzahlen



168

Bilder

10
Rechtslauf QSP
(Pumpenbetrieb) (n=200 1/min)
8 4
= —e—0,63
N —0—1,93
g —a— 3,09
o 6+ ——4,05
7] —&—5,06
@] —0-6,06
c .\.\I\'\.\.\- —%—6,95
o
= 4t
£ M
©
S M
(0p]
2 + 07740770777*0*****0777—707f7770
° ° ° e o o o
0 ‘ ‘ ‘ I
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
Drehzahl n [1/min]
Bild 107: Spaltstromverhalten bei Anderung der Drehzahl im Rechtslauf
10
Linkslauf Qsp
(Turbinenbetrieb) (n=200 1/min)
= 87 e 0,63
o —0-1,93
E —4—3,09
= —4—4,05
& °1 —&-5,02
@) —0— 6,07
€ .\'\I\.\.\'\- % 6,93
(@]
B ' M
1
o) A\A\.\‘\‘\‘\‘
Q.
n 2
T o—Oo0—o0—©0 ———0 o0 ¢
° ° ° ° ° ° °
0 : : : — : : :
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600

Drehzahl n [1/min]

Bild 108: Spaltstromverhalten bei Anderung der Drehzahl im Linkslauf
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Bild 109: Druckabfall am Ringspalt Acy, Ring im Rechtslauf bei Anderung des Referenz-
Spaltstromes Q.f
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Bild 110: Druckabfall am saugseitigen Spaltring (Mittelwert) iiber dem Spaltstrom in
dimensionsloser Darstellung (Rechtslauf)
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Bild 111: Ausschnitt aus Bild 110 fiir den Bereich htherer Drehzahlen
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Bild 112: Statischer Druck (dimensionslos) an der Gehdusewand des saugseitigen
Radseitenraumes, MeBstelle f78 fiir n = 1050, 1250 und 1450 1/min
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Bild 113: Peripherer Verlauf der Druckzahl ¢, am Eintritt des Radseitenraumes (/79 = 1,0) im
Bestpunkt (¢/@qp = 1,0) bei den Drehzahlen 7 = 1050, 1250 und 1450 1/min
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Bild 114: Vergleich des periphereren Verlaufes der Druckzahl ¢;, am Eintritt des
Radseitenraumes (r/r9 = 1,0) fiir (p/(popt =0, 1,0 und 1,6 bei n = 1050 1/min
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Bild 115: Vergleich des periphereren Verlaufes der Druckzahl ¢;, am Eintritt des
Radseitenraumes (r/r9 = 1,0) fiir (P/(Popt =0,34, 1,0 ung 1,35 bei n = 1050 1/min

l —l
XE—=1XIX

i iy Y,

Bild 116: Beschreibung der geometrischen Verhiltnisse bei den Sondenmessungen am Eintritt in
den saugseitigen Radseitenraum
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Bild 117: Gemessener Stromungswinkel o iiber dem Umfang und die Radseitenraumbreite bei
/19 = 1,0 fiir @/@qp = 0,34, 1,0 und 1,35
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Bild 118: Approximationsergebnisse fiir den Strémungswinkel o aus
Bild 117
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Bild 119: Isolinien fiir den Stromungswinkel o aus den MeBergebnissen nach Bild 117 bei 7/
rg = 1,0 fiir @/Qgp; = 0,34, 1,0 und 1,35
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Bild 120: Isolinien fiir die relative Meridiangeschwindigkeit ¢.9/ug bei r/ry = 1,0 fiir ¢/ Popt = 0,34,

1,0 und 1,35
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Bild 121: Isolinien fiir die Kernrotation K = B/ bei r/r9 = 1,0 fiir (P/(Popt = 0,34, 1,0 und 1,35
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Bild 122: Isolinien fiir die Druckzahl tp bei r/r9 = 1.0 fiir (p/(popt =0,34, 1,0 und 1,35
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Bild 123: Position der vier SondenmeBstellen zur Stromungsabtastung im saugseitigen
Radseitenraum
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Bild 124: Statischer Druck ¢, (dimensionslos) iiber die Radseitenraumbreite #/7 fiir verschiedene
Radienverhiltnisse 7/79
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Bild 125: Abweichung der statischen Driicken im Radseitenraum gegeniiber den an der Wand

gemessenen
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Bild 126: Abweichung der stastischen Driicke im Radseitenraum gegentiber dem arithmetischen
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Bild 127: Stromungswinkel o {iber die relative Radseitenraumbreite /7" fiir verschiedene
Radienverhiltnisse 7/79
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Bild 128: Kernrotation K = /o iiber die relative Radseitenraumbreite ¢/7 fiir verschiedene
Radienverhiltnisse 7/79
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Bild 129: Radialer Verlauf der Umfangsgeschwindigkeit (Radseitenraummitte) im Vergleich
zum Fall der Festkorper-Rotation
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Bild 130: Radialer Verlauf des mittleren statischen Druckes aus Sondenmessungen im Vergleich
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zum Fall der Festkorper-Rotation
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Bild 131: Verlauf des statischen Druckes ¢, iiber dem Umfangswinkel ¢ und dem Radius 7/7
fir @/@gp = 0,92 (etwa Auslegungspunkt des Spiralgehiuses)
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Bild 132: Verlauf des statischen Druckes ¢
(p/(popt =0,34, 1,0 und 1,35

p iber dem Umfangswinkel ¢ und dem Radius /79 fiir
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Bild 133: Periphere Druckverteilung im saugseitigem Radseitenraum bei O/ Popt = 0,92
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Bild 134: Vergleich der peripheren Druckverteilung im saugseitigem Radseitenraum

verschiedener Betriebspunkte
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Bild 135: Radialer Druckabbau im saugseitigen Radseitenraum fiir verschiedene
Winkelstellungen im gesamten Betriebsbereich der Versuchspumpe

1,6
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Bild 136: Am druckseitigen Radseitenraum gemessene Driicke in dimensionsloser Darstellung
iiber dem Umfangswinkel ¢
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Bild 137: Periphere Druckverteilung an der MeBebene Ra (r/ry = 0,913) des druckseitigen
Radseitenraumes bei verschiedenen Betriebspunkten ¢/@
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Bild 138: Periphere Druckverteilung in der MeBebene Rm (r/ry = 0,509) des druckseitigen
Radseitenraumes bei verschiedenen Betriebspunkten ¢/



194 Bilder

0,45 \
|
} druckseitiger
| Radseitenraum
i |
© 0,40 |
o | \
S |
— |
'cCU —— =18 \
% . —0— ¢ =78° } |
S 035 —A— 0 =138 S | \
0 - (=198 2 } }
 orae = o
—=— =258 5 £
—0— ¢=318 = | < | t/r,=0,913
Q | u® | 2=
|_
0,30‘“:"‘:"‘:‘J‘:“‘:“M““:“‘:"
0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 1,4 1,6 1,8

rel. Lieferzahl ¢/@opt [-]

Bild 139: Druckverhalten am AuBenradius des druckseitigen Radseitenraumes (MeBebene Ra:
1/r9 = 0,913) in Abhéngigkeit des Betriebspunktes ¢/@,; und des Umfangswinkel ¢ mit
Zuordnung des Wendepunktes im Axialschubverlauf (UWP: Uberlast Wendepunkt)
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Bild 140: Vergleich der Druckverldufe im saug- und druckseitigen Radseitenraum in
Abhingigkeit des Betriebspunktes fiir die Winkel ¢ = 18°, 78° und 138°
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Bild 141: Vergleich der Druckverldufe im saug- und druckseitigen Radseitenraum in
Abhingigkeit des Betriebspunktes fiir die Winkel ¢ = 198°, 258° und 318°
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Bild 142: Vergleich der Druckverldufe im saug- und druckseitigen Radseitenraum in

Abhingigkeit des Betriebspunktes fiir die Winkel ¢ = 18°, 78° und 138° bei
geofeten Druckausgleichsbohrungen (AGB)
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Bild 143: Vergleich der Druckverldufe im saug- und druckseitigen Radseitenraum in
Abhingigkeit des Betriebspunktes fiir die Winkel ¢ = 198°, 258° und 318° bei
geoffneten Druckausgleichsbohrungen (AGB)
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Bild 144: Errechnete Meridian-Druckverldufe aus umfangsgemittelten MeBwerten zur
Bestimmung der Druckkrifte in beiden Radseitenrdumen am Beispiel der
Betriebspunkte (p/(popt =0,35, 1,01 und 1,34
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Bild 145: Vergleich der Ergebnisse aus der Messung und der Rechnung des Axialschubes (s.
Erlduterungen in Kap. 6.7.3)
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Bild 146: Vergleich von MeBergebnissen fiir die Radialkraft bei einstufigen
Spiralgehdusepumpen aus der Literatur (£ : Radialkraft bei Q/Qqpt = 0)



202 Bilder

\“‘\(\\‘e\ oll

Q/Qop = 0,09

Fraa (10%)

Druckzahl Cp [-]
0,48+
0,44 bis 0,48
0,40 bis 0,44
0,37 bis 0,40
0,33 bis 0,37
0,29 bis 0,33
0,26 bis 0,29
0,22 bis 0,26
0,18 bis 0,22
0,15 bis 0,18

0<r<170
Radius [mm]

et O/P = 0,77

Frog (75%)

Druckzahl Cp [-]
0,42+
0,39 bis 0,42
0,37 bis 0,39
0,34 bis 0,37
0,32 bis 0,34
0,29 bis 0,32
0,26 bis 0,29
0,24 bis 0,26
0,21 bis 0,24

O0<r<170 :
0,19 bis 0,21

Radius [mm]

®‘\(\\(\e\ Q ‘-B] 0

F.,(125%)

90

Druckzahl Cp [-]
0,39+
0,36 bis 0,39
0,34 bis 0,36
0,31 bis 0,34
0,29 bis 0,31
0,26 bis 0,29
0,23 bis 0,26
0,21 bis 0,23
0,18 bis 0,21
0,16 bis 0,18

0<r<170
Radius [mm]

O/Qopy = 0,47

\*\(\\’\e\ ol o

Faq (50%)

90

Druckzahl Cp [-]
0,45+
0,41 bis 0,45
0,38 bis 0,41
0,35 bis 0,38
0,31 bis 0,35
0,28 bis 0,31
0,25 bis 0,28
0,21 bis 0,25
0,18 bis 0,21
0,15 bis 0,18

0<r<170
Radius [mm]

@\(\“e\ o0 o (p/(popt =1,05

&
s

F., (100%)

Druckzahl Cp [-]
0,40+
0,38 bis 0,40
0,36 bis 0,38
0,34 bis 0,36
0,32 bis 0,34
0,30 bis 0,32
0,28 bis 0,30
0,26 bis 0,28
0,24 bis 0,26
0,22 bis 0,24

0<r<170
Radius [mm] 08l

@\(\V@\ ol

F.4(150%)

Druckzahl Cp [-]
0,37+
0,35 bis 0,37
0,30 bis 0,34
0,27 bis 0,30
0,24 bis 0,27
0,21 bis 0,24
0,18 bis 0,21
0,15 bis 0,18
0,12 bis 0,15
0,09 bis 0,12

0<r<170
Radius [mm]

Bild 147: Vergleich der gemessenen Druckverteilungen mit der Radialkraftvektoren aus der

Literatur (s. Bild 146)
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Bild 148: Betrag der theoretischen Radialkraft nach verschiedenen Autoren
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Bild 149: Vergleich der Interpolation von MeBdaten mit Hilfe verschiedener Spline-Funktionen
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Bild 150: Aus MeBdaten errechnete dimensionslose Radialkraft
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Bild 151: Vergleich der am Gehiduse und im Laufrad einer Kreiselpumpe mit Doppelspirale
gemessenen peripheren Druckverteilung (nach KANKI ET AL. [70])
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Bild 152: Druckschwankungen am Austritt im Laufrad einer Kreiselpumpe mit Doppelspirale
(nach KANKI ET AL. [70])
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Bild 153: Geometrische Wellendaten
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Bild 154: Vergleich der berechneten Durchbiegung am Spaltring bei verschiedenen Annahmen
iber die Wellengeometrie und Radialbelastungen gemiB Bild 148
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Bild 155:  ilfsvorrichtung zur Untersuchung des Biegeverhaltens der Pumpenwelle
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Bild 156: Detailaufnahme der Versuchsanordnung nach Bild 155
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Bild 157: Ergebnisse der Biegeversuche der Pumpenwelle bei verschiedenen Radialkréften und
Drehzahlen
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Bild 158: Geometrie der fiir die Biegeversuche verldngerten Welle
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Bild 159: Gemessene (Zugversuch) und gerechnete Wellendurchbiegung in Abhingigkeit der
Radialkraft
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Bild 160: Umkehrfunktion g, = (Acp, Ring) aus Bild 111 zur Berechnung des Spaltstromes
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Bild 163: Gemessene Férderhohe A und Spaltstrom Qgp, iber DurchfluBl Q bei 7 =830 1/min
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Bild 165: Verlauf des Druckabfalles am Ringspalt in Abhingigkeit des Betriebspunktes bei
n =830 1/min
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Bild 166: Lastabhingiges Verhalten des Druckabfalls am saugseitigen Ringspalt infolge der
Exzentrizitit des Laufrades zum Gehiduse

0,4 »

— —o—¢=0
— —+— =90 ’
2 —0—¢=180"

S$037 A p=270°

'Q_ o Mittelwert

S Approximation

S

Il 0.2

m ki

o

Q
<

N

c

o

o 0,1
p=
& n= 830 1/min

(s =0,35 mm)
0,0 : } . . . } . . . } . . . } . }
0 2 4 6 8 10 12

Referenzdurchfluss Qe [M3/h]

Bild 167: Druckabfall am Ringspalt Acy, Ring bei Anderung des Referenz-Spaltstromes Q¢
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Bild 168: MeBergebnisse aus Kalibrierung und Approximationsfunktion von Qg iiber dem
mittleren Druckabfall am Dichtspalt
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Bild 169: Vergleich des Druckabfalles am Dichtspalt bei Kalibrierung und normalem
Forderbetrieb
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