9 Hydraulische Krafte

Die Druckerhéhung im Laufrad fuihrt zu hydraulischen Kraften und Momenten, die
auf den Rotor wirken. Fur die Dimensionierung von Lagern und Welle sind vor
allem die Kréfte in axialer und radialer Richtung bedeutsam. Wéhrend die Radial-
kraft von der Druckverteilung Uber den Laufradumfang abhéngt, wird die Axial-
kraft von der Strémung im Radseitenraum und der aus ihr resultierenden Druck-
verteilung auf die Radscheiben bestimmt.

9.1
Die Stromung im Radseitenraum

Zwischen Laufrad und Gehéause befindet sich aus konstruktiven Grinden ein Spalt,
der den ,Radseitenraum* bildet. Breite und Gestalt der Raume zwischen den Rad-
scheiben eines geschlossenen Laufrades und den Gehdusewanden werden weitge-
hend durch konstruktive Gesichtspunkte bestimmt. Das Fluid kann im Radseiten-
raum nicht in Ruhe sein, wenn das Laufrad rotiert: unmittelbar an der Radscheibe
hat es- wegen der Haftbedingungdie Geschwindigkeit,c= w R, und es entsteht

eine Grenzschicht, in der die Umfangsgeschwindigkeit mit zunehmendem
Wandabstand sinkt. An der Gehdusewand ist die Geschwindigkeit infolge der
Haftbedingung ¢= 0 und steigt innerhalb der Grenzschicht an. Bei engem Spalt
oder kleiner Reynolds-Zahl gehen beide Grenzschichten ineinander Uber; bei wei-
ten Spalten sind sie getrennt, und es bildet sich eine Kernstrémung aus. Die Str6-
mung im Radseitenraum kann laminar oder turbulent sein. In den meisten Anwen-
dungsfallen mit Wasserforderung ist die Stromung turbulent und die Grenzschich-
ten sind getrennt (Bild 9.1); dieser Fall wird im folgenden ausschlief3lich behan-
delt.

Die Zentrifugalkrafte in der rotierenden Grenzschicht bewirken einen Fluid-
transport radial nach auf3en: die Radseitenwand wirkt wie eine Reibungspumpe.
Aus Kontinuitatsgriinden fliel3t Fluid an der Gehdusewand radial nach innen zu-
rick, so daf3 sich im Radseitenraum im Meridianschnitt eine Zirkulationsstrémung
einstellt. Bild 9.1 zeigt die entsprechenden Geschwindigkeitsverteilungen in Radi-
al- und Umfangsrichtung. Die radialen Geschwindigkeitskomponenten sind dabei
stets klein gegen die Umfangsgeschwindigkeit der Kernstromung.

Der durch die Rotation erzeugten Radseitenraumstromung kann sich eine
DurchfluBstromung infolge Leckagen Uberlagern. Auf der Deckscheibenseite ist
diese Leckage praktisch immer vorhanden; sie ist radial nach innen gerichtet,
bringt den Drehimpulp Qp oy psl2 in den Radseitenraum ein und facht somit die
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Rotation an (g, ps ist die lokale Laufradaustrittsgeschwindigkeit an der Deck-
scheibe). Bei Reibungsfreiheit wirde die Leckage gem&R=ckonstant nach in-

Bild 9.1. Geschwindigkeitsverteilung im Radseitenraum

nen stromen. Bei reibungsbehafteter Stromung ist die Rotation kleiner, sie nimmt
aber dennoch infolge des eingebrachten Dralles von auf3en nach innen zu.

Auf der Tragscheibenseite sind drei Falle zu unterscheiden: a) Werden ein
Dichtspalt und Entlastungsbohrungen angebracht (Bild 9.6 in Tafel 9.1), sind die
Verhdltnisse sehr ahnlich wie an der Deckscheibe; das gleiche gilt fur die letzte
Stufe mehrstufiger Pumpen mit Axialschubentlastung (Bild 9.10). b) Bei Pumpen
ohne Entlastungsbohrungen (Bild 9.2) verhindert die Wellendichtung eine Durch-
strdbmung des Radseitenraumes, und es stellt sich nur die oben beschriebene Zir-
kulationsstromung ein. ¢) Bei mehrstufigen Pumpen mit Gesamtentlastung strémt
die Leckage der Zwischenstufendichtung @dial durch den Radseitenraum nach
aul3en (Bild 9.1). Diese Leckage hat am Eintritt nur einen geringen Drall; sie wird
durch die Radseitenreibung in Umfangsrichtung beschleunigt und bremst die Ro-
tation im Radseitenraum.

Je nach gewahlter Konstruktion sind die Hauptstromung am Laufradaustritt
und die Radseitenraumstromung mehr oder weniger stadpgek. Fuhrt man
den Spalt A zwischen Laufrad- und Leitraddeckscheiben nach Bild 9.1 eng aus
und macht die Uberdeckung x grof, sind beide Stromungen weitgehend entkop-
pelt. Dies gilt besonders fur radial nach aulen durchstrémte Radseitenrdume.
Stromt die Leckage hingegen radial einwarts, bringt der Spaltstrom auf der Deck-
scheibe auch bei relativ engem Spalt A noch einen Drall entsprecherthaen
Radseitenraum, der die Rotation anfacht. Bei Spiralgeh&dusen wird dieser Leckage-
strom aus der Grenzschichtstromung der Gehauseauflenwand gespeist, Bild 9.2;
die Umfangskomponente der Geschwindigkeit ist entsprechend kleiner als bei ei-
ner Leitradpumpe. Bei Teillastrezirkulation im Leitapparat verringert sich die Um-
fangskomponente, oder sie geht gar gegen null, wodurch die Rotation im Radsei-
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tenraum gebremst wird (s.a. Kap. 5.4.3). Ist der Radseitenraum gegeniber der
Hauptstromung weitgehend offen (grof3er Spalt A, oder wie in Bild 9.2), sind Rad-
seitenraum- und Hauptstromung durch einen (turbulenten) Impulsaustausch ge-
koppelt, der die Rotation anfacht oder bremp nach der Grof3e voRgs

—
Qsp

Bild 9.2. EinfluR3 der Sekundérstrdmung im Spiralgehduse auf den Radseitenraum

Die Rotationsgeschwindigkeit stellt sich als Gleichgewicht aller Momente ein, die
an dem im Radseitenraum eingeschlossenen Fluid angreifen. Diese Momente und
ihre EinfluRparameter sind:

Die Fluidreibung (Schubspannungen) an der rotierenden Radscheibe wirkt als
antreibendes Moment; sie fallt mit steigender Reynolds-Zahl und steigt mit der
Rauhigkeit.

Die Fluidreibung (Schubspannungen) an der Gehédusewand erzeugt ein brem-
sendes Moment, das mit zunehmender Oberfliche des Radseitenraumes
wachst. Wiederum sinken die Schubspannungen mit wachsender Reynolds-
Zahl, wahrend sie mit der Rauhigkeit steigen.

Bremsend wirkt auch die turbulente Dissipation im Radseitenraum; sie steigt
mit zunehmender Radseitenraumbreite bzw. dem Fluidvolumen, das an der
Rotation teilnimmt.

Der turbulente Impulsaustausch mit der Hauptstromung steigt mit zunehmender
Geschwindigkeitsdifferenz zwischen Radseitenraum- und Hauptstrémung, die
bei Teillastrezirkulation ein Maximum erreicht, weil aus dem Leitapparat Fluid
mit kleiner Umfangsgeschwindigkeit zurlickstromt. Durch konstruktive Maf3-
nahmen kann der Impulsaustausch zwischen Haupt- und Radseitenraumstro-
mung teilweise entkoppelt werden.

Betrag, radiale Richtung und Anfangsdrall der Leckage — in der Regel der
Spaltstrom @, — durch den Radseitenraum koénnen, wie oben ausgeflhrt, so-
wohl bremsend als auch antreibend wirken. Bei radial einwarts gerichteter
Leckage hangt der Anfangsdrall ab vom Foérderstrom, der Laufradauslegung
(Abstromprofil) und der Leitvorrichtung.

Der ,Radreibungsverlust” stellt sich ebenfalls gemal diesem Momentengleichge-
wicht ein; er ist somit keine universelle Gré3e — nicht einmal fir eine gegebene
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Pumpe, da er von der Leckage und vgn @.h. auch von g*) abhangt. Die Be-
rechnung der Rotation aus diesem Momentengleichgewicht ist im allgemeinen Fall
durchstromter Radseitenrdume streng nicht moglich — allenfalls mittels Numerik,
wobei man die Strdmung in Radseitenraum, Laufrad und Leitrad oder Spiralgehau-
se gekoppelt rechnen miRte, um die Randigecigen fir den Radseitenraum
richtig zu erfassen (gilt besonders auch fiir Teillastrickstrémung und Spiralgehau-
se, Bild 9.2). In der Praxis verwendet man empirische Koeffizienten und Verfah-
ren, bei denen die Kernstromung durch Rotationsfaktoren k beschrieben wird. k ist
nach Gl. (9.1) definiert als das Verhaltnis der Fluidgeschwindigkeit & r zur
Umfangsgeschwindigkeit u @ r (B ist die Winkelgeschwindigkeit des Fluids in

der Kernstrémung):

k :C_U:E
u w
(9.1)

Wahrend k beim durchstromten Radseitenraum eine Funktion des Radius ist, kann
beim nicht-durchstromten Radseitenraum mit einem konstanten Wgetéchnet
werden, der nach Gl. (T9.1.3) zu berechnen ist (leicht abgewandelt nach [9.1]).
Eine Stromung mit k= konstant entspricht einem erzwungenen Wirbel, bzw. einer
Festkorperrotation mib = konstant, nach Gl. (1.27).

Wenn, wie in Bild 9.2, eine zylindrische Gehausewand fehlt, istm zu set-
zen. Aus Gl. (T9.1.3) ist zu erkennen, dafdk&iA,, = Ag maximal den Wert 0,5
annehmen kann, was haufig als erste N&herung verwendet wird. Mit zunehmender
Radseitenraumbreitg,ssinkt k,; dies trifft auch zu, wenn der Reibungsbeiwert am
Gehause\,,) gréRer als an der Radscheihg)(ist.

Wie erwéhnt, ist k bei durchstromtem Radseitenraum abhéngig vom Radius.
Da direkte Messungen der Geschwindigkeitsverteilung aufwendig waren, wurde
die Rotation meist aus Druckmessungen ermittelt, wobei fur k ein Mittelwert zwi-
schen zwei Druckmef3balmgen errechnet wird. Hierzu wird GIl. (1.26) mit

c =B r = kwr integriert, woraus sich die Druckverteilung fkir= konst. ergibt:

_ _P 272 _ﬁD
p=p; -5 3 ¥'3-11 0.2)

Aus dieser Beziehung laRt sich der mittlere Rotationsfaktor zwischen den Radien
r und p aus der gemessenen Druckdifferédqe= b - pOgemaf Gl. (T9.1.8) be-
rechnen. Ein so bestimmter Mittelwert ergibt zwar die erwartete Druckabsenkung
im Radseitenraum, er liefert aber nicht den richtigen Betrag der auf die Radseiten-
wand wirkenden Axialkraft, die sich aus der Integration der Druckverteilung ergibt
(Kap. 9.2.1).

Im folgenden wird ein dimensionsloser Beiwgytzerwendet, der die Druckab-
senkung im Radseitenraum gegeniber dem statischen Dyack paufradaustritt
beschreibt. Er ist in Gl. (T9.1.5) definiert (negatives Vorzeichen beachten).
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Aufgrund von Messungen der Druckdifferenz zwischen Laufradaustritt und
Dichtspalteintritt an verschiedenen mehrstufigen Pumpen sind in Bild 9.3 mittlere

Rotationsfaktorenk fiir die Deckscheibenseite (Leckage stromt radial einwarts)
und die Tragscheibenseite mit radial nach auRen strémender Leckage als Funktion
von g* dargestellt, [5.26]. Bei Leitradern liegt der Rotationsfaktor auf der Deck-

scheibe infolge der radial einwarts stromenden Leckage im Bekeigh0,55 bis
0,72; an der Tragscheibe dagegen wegen der Bremswirkung der radial auswarts

gerichteten Leckage nur béi = 0,4 bis 0,45. Bei radial einwarts gerichteter
Leckage ergibt sich bei Leitradpumpen eine deutlich gréRere Rotation als bei Spi-
ralgehdusen, weil die Umfangskomponente der Leckage am Eintritt in den Rad-
seitenraum gréRer ist, wie oben anhand von Bild 9.2 erlautert. Mit abnehmendem
Forderstrom steigt die Rotation zunachst an, wejl weéachst. Fir g* < 0,5

ks
Leitrader
0,6
0,57
0,47
0,37 0,37 Spiralen
Spiralen
0,27 0,27
0,17 . 0,17 .
Tragscheibe Deckscheibe
O T T T T > 0 T T T T T >
0 0,5 10 g* 0 0,5 1,0 q*

Bild 9.3. Rotation des Fluids im Radseitenraum [5.26]. Kurve D aus Messungen an mehrstufi-
gen Leitradpumpen [9.5]

fallt k wegen Rezirkulation am Laufradaustritt leicht ab. Bei intensiver Riickstré-

mung werden auch tiefere Werte (bis= 0,2) beobachtet: Bild 5.28 zeigt ein-
driicklich, wie stark die Hauptstrémung auf den Rotationsfaktor wirken kann, s.
hierzu auch [5.15] und [B.20].

Zahlreiche Berechungsverfahren fir die Radseitenraumstrémung wurden auf-
grund von Versuchen entwickelt. Wie entsprechende Vergleiche in [9.3] zeigen,
weisen alle Verfahren erhebliche Streuungen auf. Eine einfache Schatzformel laft
sich aus Daten in [3.15] ableiten; sie wurde als Gl. (T9.1.4) in Tafel 9.1 aufge-
fahrt. Fir radial einwarts gerichtete Leckage igf @dsitiv, fur radial nach auen
gerichtete Leckage negativ einzusetzen.

Der Verlauf des Rotationsfaktors tUber dem Radius lait sich bei groRem
Dichtspaltstrom durch den Radseitenraum nach [9.4] schrittweise berechnen. Das
Verfahren ist relativ einfach zu handhaben und gibt die verdffentlichten Versuche
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(z.B. von [9.6]) im Durchschnitt am besten wieder; die Streuung ist allerdings be-
deutend. Der Berechnungsgang gemaf Tafel 9.1 umfalt folgende Schritte

1. Nach der Berechnung des durch den Radseitenraum flieBenden Spaltstromes
gemaf Tafel 3.7(1) werden DurchfluRbeiwiegt und Reynolds-Zahl bestimmt,
Gl. (T9.1.1).

2. Der RotationsfaktorKfiir ¢, = O ergibt sich aufgrund der geometrischen Ver-
haltnisse aus Gl. (T9.1.3).

3. Bei Q> 0 wird nun Rotationsfaktor k(x) schrittweise nach Gl. (T9.1.9 und 10)
berechnet (x = rfrist das Radienverhdltnis). Entsprechend der Richtung des
Spaltstromes im Radseitenraum sind 2zwei Félle zu unterscheiden:
A. Bei radialeinwarts gerichtetem Spaltstrom erfolgt die Berechnwog au-

Ben nach innenweil die Umfangsgeschwindigkeit des in den Radseitenraum
eintretenden Fluids als Anfangsbedingung einzusetzen ist. Hierfir wird man in
der Regel k(x=1) =g/u, annehmen (es sei denn, man wolle den Effekt rezirku-
lierenden Fluids abschéatzen). Der Spaltstrapy,) (ist positiv einzusetzen.

B. Bei radialauswarts gerichtetem Spaltstrom erfolgt die Berechnung des Ro-
tationsfaktorsvon innen nach auRemeil wiederum die Umfangsgeschwindig-
keit des in den Radseitenraum eintretenden Fluids als Anfangsbedingung einzu-
setzen ist. Meist tritt das Fluid aus dem Zwischenstufendichtspalt in den Rad-
seitenraum ein. Da es sich hierbei haufig um einen Spalt mit kleinem Langen-
zu DurchmesserverhaltnigJds, handelt, ist etwa 0,1 < k < 0,25 als Eintrittsbe-
dingung anzunehmen. Der Spaltstrom (b#yy) ist negativ einzusetzen. Man
berechnet nun zunachst nur den Verlauf k(x) von innen nach auf3en.

4. Die Druckabsenkung,@®) im Radseitenraum fur jeden Teilschritt ergibt sich
aus Gl. (T9.1.11) und die in Kap. 9.2 eingefiihrte Axialschubabsenkrp c
aus Gl. (T9.1.12). Diese Berechnung wird zweckmafigerweisevstetgul3en
nach innendurchgefiihrt; d.h. man beginnt bei x = 1, wo=cc, = 0 als An-
fangsbedingung bekannt ist. Dieses Vorgehen empfiehlt sich auch bei radial
auswarts gerichtetem Spaltstrom, bei dem man zuvor den Rotationsfaktor k(x)
gemal Schritt 3B von innen nach aul3en berechnet hat.

Gleichung (T9.1.9) wurde aus dem oben besprochenen Gleichgewicht aller an ei-
nem Fluidelement im Radseitenraum angreifenden Momente bestimmt. Der Term
2k/x entspricht einer reibungsfreien Strémung gemafld dem Drallsgtz kan-
stant. Das erste Glied auf der rechten Seite beschreibt (empirisch) den Effekt der
Reibung; fur k < kwirkt die Reibung anfachend auf die Rotation, flr k,®lem-
send. Bei groRem Spaltstrom wird der erste Term auf der rechten Seite von
Gl. (T9.1.9) klein gegenuber 2k/x. Die Gleichung liefert also fiydder Rg ge-
gen unendlich den physikalisch richtigen Verlauf. @gi= 0 wird der erste Term

' Die in Tafel 9.1 aufgefiihrten Formeln und das beschriebene Vorgehen weichen von der Origi-
nalarbeit [9.4] etwas ab. Die Anderungen bringen nicht nur eine einfachere Handhabung son-
dern auch eine bessere Konvergenz.
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Bild 9.4. Rotation des Fluids im Radseitenraum. Vergleich der Rechnung nach Tafel 9.1 mit
Messungen aus [5.31R = RechnungM = Messung

auf der rechten Seite unendlich; die Gleichung darf daher nicht unterhalb der Gul-
tigkeitsgrenze fu@spRQO’z angewendet werden. Die Berechnung reagiert relativ
empfindlich auf den eingesetzten Wert vay) d#er u.a. von der Rauhigkeit der
Radscheibe und des Gehauses abhéangt.

Bild 9.4 zeigt Messungen von [5.31] Uber den Einflu der Leckage auf die
Rotation im Vergleich zu Berechnungen nach Gl. (T9.1.9). Aufgetragen ist der
ortliche Wert von k tber dem Radienverhéltnis x. Wie zu erkennen, kann die ortli-
che Stromungsgeschwindigkeit im Radseitenraum auf kleinen Radien bei grof3er
Leckage hoher als die Umfangsgeschwindigkeit werden; dies bedeutet, dalR bei
k > 1 auch die ortliche Radreibung negativ wird (das Fluid ,treibt das Rad an“).

Durch Hilfsschaufeln auf den Radscheiben kann die Rotation des Fluids erhdht
werden (Naheres dazu in Kap. 9.2.7).

Richtlinien fur die Gestaltung von Radseitenrdumen:

« Axialspaltweite: g,/d, = 0,015 bis 0,04. Konstruktives Minimum: 3 bis 5 mm je
nach Pumpengroiie.

* GrolRe Radseitenraumvolumina vermeiden, um Leistungsverlust durch Radrei-
bung nicht unnétig zu erhdhen (turbulente Dissipation).

¢ Keine Rippen und zerkluftete Konturen der Gehdusewand, die die Fluidrotati-
on im Radseitenraum bremsen und die Radreibungsverluste erhéhen.

* Bei Spiralgehdusen sind weite Radseitenrdume oft unvermeidlich; es empfiehlt
sich dann eine Gestaltung &hnlich Bild 9.2, in der Fluid mit niedriger Um-
fangsgeschwindigkeit aus der wandnahen Spiralgehdusestromung die Pump-
wirkung der Radseitenwénde wenig behindert, so dal’ das von den Radscheiben
beschleunigte Fluid seine Energie an die Hauptstromung Ubertragen kann.

¢ Bei Leitradpumpen sollten Haupt- und Radseitenraumstrémung weitgehend
entkoppelt werden, um Stramgsumschlage im Radseitenraum infolge Teil-
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lastrezirkulation zu vermeiden (Axialschubexkursionen), [5.15], [B.20]: Der
Spalt A zwischen den Seitenscheiben von Laufrad und Leitrad ist dabei relativ
eng zu wahlen: 2 Ajd= 0,007 bis 0,01 und die Uberdeng x/A = 2 bis 4
auszufuhren, Bild 9.1.

9.2
Axialschub

9.2.1
Axialkraftberechnung allgemein

Zur Dimensionierung des Axiallagers der Pumpe und eines eventuell vorgesehenen
Axialschubausgleichs muf3 die resultierende Axialkraft auf den Pumpenrotor be-
kannt sein. Sie setzt sich aus folgenden Anteilen zusammen (Bild 9.5): Krafte aus
der Druckverteilung, die auf beide Radseitenwande wirkgmurkd ks, Impuls

und unausgeglichene Wellenschiihg Bei Vertikalpumpen tritt noch das Rotor-
gewicht hinzu. Als Randbedingung fur die Druckverteilung wird der statische
Druck p am Laufradaustritt bendtigt; er berechnet sich aus der statischen Druck-
erhéhung im Laufrad, die bei drallfreier Zustrémung durch GI. (T9.2.1) gegeben

0
Fos,
A

dSp A

'@ [T

pamb

Bild 9.5. Druckverteilungen und Axialkrafte am Laufrad einer einstufigen Pumpe

ist, Tafel 3.7(1). Bei der Berechnung der Axialkrafte auf die Radscheiben kommt
es nur auf Druckdifferenzen gegeniiber dem Druckmp Laufradeintritt an. Da

der Unterschied zwischen,cund 6, in Gl. (T9.2.1) unbedeutend ist, l1alt sich der
Druck am Laufradaustritt auch naherungsweise aus Gl. (T9.2.2) ermitteln, ohne
daR die Geschwindigkeiten in Gl. (T9.2.1) berechnet zu werden brauchen. Oft
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wird in dieser Gleichung audfy, /Nn = 1 gesetzt, wodurch, @inige Prozent zu
tief veranschlagt wird.

Die Axialkrafte auf die Radscheiben ergeben sich aus dem Integral Uber die
durch Gl. (9.2) gegebene Druckverteilung zu F®[2p r dr. Dabei erstreckt sich
die Integration vong oder p bis . Im allgemeinen ist die Integration fir Trag-
und Deckscheibe getrennt durchzufiihren. Hierzu stehen zwei Mdglichkeiten offen:
A. Man setzt fiir den Rotationsfaktor einen Mittelwert ein, der aus GI. (T9.1.3 und
gof. 4) oder aus Bild 9.3 bestimmt wird und erhélt die Krafteané Radscheibe
Zu:

_ 200 2y P 272, 2\20
F—nrzﬁl x)p2 4u%k (1 X)E ©3)

Fur die Deckscheibe gilt x =x=ds/d, und fiir die Tragscheibe x &% d/d,.

Diese Rechnung mit einem Mittelwert k ist dann zweckmaRig, wenn die Leckage
null oder sehr gering ist.

B. Sucht man den EinfluR der Leckage genauer zu erfassen, wird zunéchst
Gl. (T9.1.9) wie oben beschrieben integriert; daraus kann sodann nach Tafel 9.1
der Axialkraftsenkungsbeiwert, cerrechnet werden. Dieser Beiwert erfal3t die
durch die Rotation des Fluids hervorgerufene VerringeAmgler Axialkraft ge-
geniber dem Fall mit p = = konstant (gleichbedeutend mit k = 0). Die Redukti-

on wird auf eine Kraft ks bezogen, die einer Druckverteilung mit k = 1 entspricht
und auf die Flachar,? wirkt. Der Beiwert g ist somit definiert als:

r2
8{ Ap rdr 1
AF 4AF  Ca ETzqcpxdx
= = 9.4
oA Fref TPU3TS puz i X ©-4)
Mit seiner Hilfe errechnet sich die Kraft auf eine Radscheibe zu:
[l

F=nr2§l—x2) -P g

2 P2 5 2 QA% (9.5)

Aus G laRt sich ebenfalls ein Mittelweit, bestimmen, der mit Gl. (9.3) auf die

gleiche Axialkraft flhrt wie Gl. (9.5); er berechnet sich aus Gl. (T9.1.8a). Wegen

der aufwendigeren Berechnung der Rotation nach Gl. (T9.1.9) und der ohnehin
vorhandenen Unsicherheiten empfiehlt sich in vielen Fallen die Berechnung mit
Mittelwerten von k gemafl A. Fir eine Empfindlichkeitsanalyse des Leckageein-
flusses hingegen ware auf Methode B zurlickzugreifen.

Die Resultierende der Krafte auf Trag- und Deckschejye=FFs - Fps er-
rechnet sich im allgemeinen Falisk kps aus Gl. (T9.2.8). Werden die Rotations-
faktoren auf Trag- und Deckscheibe hingegen als gleich angenommen, vereinfacht
sich die Berechnung auf GI. (T9.2.7).
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Grundsatzlich waren in Gl. (T9.2.3, 7 und 8) Mittelwerte firektsprechend Gl.
(9.1.8a) einzusetzen. Berechnet man den Axialschub mit dem Mittelwert k nach
Gl. (9.1.8) anstatt mit kaus Gl. (9.1.8a), ergeben sich hohere Krafte; die Rech-
nung liegt daher meist auf der sicheren Seite. Die Unterschiede durften bei kleinen
Leckagen und nicht allzu kleinen Radienverhéltnissen meist unbedeutend sein.

Nach dem Impulssatz (Kap. 1.2.3) wirkt als weitere Axialkraft der Impuls des
Forderstromes auf das Laufrad; er betrdgt p Q (G, - Cm COSE,), Wenng, der
Winkel zwischen der mittleren Stromlinie am Laufradaustritt und der Rotorachse
ist (90° bei Radialradern).

Unausgeglichene Wellenschibg Bind fur jeden Pumpentyp gesondert zu
analysieren. Bei der einstufigen Pumpe mit iberh&ngendem Laufrad nach Bild 9.5
ist: Ry =174 d)z (Pamb - P1)-

Der Axialschub auf den Rotor ist die Resultierende der oben besprochenen
Krafte: Ry = Ruy - R + Ky + Fp (bei mehrstufigen Pumpen sind diese Kréfte far
jede Stufe zu analysieren und fur den Rotor zu summieren). Wenn die verwendete
Kupplung Axialkrafte Gbertragen kann, ist der Kupplungsschul Eu bertick-
sichtigen.

Eine in Richtung Saugseite wirkende Kraft wird positiv gezahlt. Liegt der Zu-
laufdruck Gber dem Atmospharendruck, wird der AntgihEgativ; er entlastet das
Axiallager entsprechend.

Die hier besprochenen Zusammenhange gelten grundséatzlich fir geschlossene
radiale oder halbaxiale Laufrader. Ist die statische Druckerhéhung im Laufrad an
Deck- und Tragscheibe verschieden, sind GIn. (T9.2.3 u. 4) fur Trag- und Deck-
scheibe ML, 15 ks UNdApLaps Kos getrennt auszuwerten.

Tafel 9.1 Rotation des Fluids im Radseitenraum Gl.
Definitionen _ QSp r Uty 9.1.1
bsp = > =— Re=
s W 2 v
Rotation des Fluids K = C_u _ E 9.1.2
u w
I
Rotation des Fluids bei nicht 1 9.1.3
durchstrémtem Radseitenraum kO = DZ
(¢sp=0) Ur L s O
1+070 B +5 Y
Ury O\ Urs ro AR
Schétzwert fir mittleren Kk Qsp [ o 9.1.4
Rotationsfaktor T 1800 ——— 2 ‘% nur fir — >0,4
0 mry up OF 2
Dru_ckabsenkungsbelwert _ A _ 1 5 Gp= _kg(l_xz) 9.1.5
Mp=p-p Cp=——21k X dx
Cp ist negativ gu% X




9.2 Axialschub 415

Axialkraftabsenkung infolge der
Fluidrotation

Cp ist positiv

Druckverlauf im Radseitenraum

Berechnung des mittleren Rotat
onsfaktors aus Messung einer
Druckdifferenz im Radseitenrau

Berechnung des mittleren Rotafj- /C 9.1.8a
onsfaktors aus dem Axialschub RA = A
beiwert 1-x2

Schrittweise Berechnung von Rp- 5 9.1.9
tation, Druckabsenkung und d(_0079g kol]ll] +d1— A
Axialschubabsenkung: o R%z k O él * LT " ¢Sp
Nur fiir Opsp Re,” 7> 0,005 H

1. Spaltstrom radial einwarts:
dspist positiv. Berechnung von
von auf3en nach innen

2. Spaltstrom radial auswarts:
dspist negativ. Berechnung von
von innen nach auflen

~

dk 9.1.10
Kn+1 =Kn +& (Xn+1=Xn)

— 2 2 9.1.11
Cpn+1=Cpn * (Xnkn + Xn+1kn+1)(xn+1 —Xn)

CA,n+1=CAn +2(chp,n +Xn+1Cp,n+1)(Xn+1 ~Xp) |91.12

Bild 9.6a. Laufrad mit Entlastungsbohrungen| Bild 9.6b. Doppelflutiges Laufrad
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Tafel 9.2 Axialkraftberechnung GL.
Druckerhdhung i p 5 5 5 9.2.1
Laufrad (gegeniibp2 = Nh LA & (Uz —wp + Gl)
Laufradeintritt) 2_
0 ¢ ONp,La 922
P2=pgH——[——
O 4npU np
Kraft auf eine Rad- | Deckscheibe: _ 2r19.2.3
2 L
scheibe X = xgp= cfdp | F= nr22 @1— x2) P _P L% K (1— x2) 0
Frsund s @ 4 0

Tragscheibe: 5 5 P 0 9.24
X = %o = do/dy F=nr2§1—x)p2—z U%(;AE
|
Dimensionslose Kraft ) K2 22 s € 9.2.5
auf Radscheibe f=yp-x )‘7(1‘X )T =Wp-x )‘TA
Axialkraft aul Fyy = Frs—Fps | Frs = Kraft auf Tragscheibe 9.2.6
Laufrad Fps = Kraft auf Deckscheibe
Axialkraft au 2 2 9.2.7
Laufrad bej Ry _nn (d _ d2) k Lé ds +dp %
k =kps = krs Y o4 % 2d3 M
Axialkraft au 0 2 9.5. 2
2 = [
Laufradkps # krs | Fyy =TT 2 [Py (xg - x|23) —% u3 ﬁ(o (1— x%) 1 ks 8(1— xg)
O

Impulsschutfb) F =p Q (Cim - &om COSEY) 9.2.9
Unausgeglichener | F, =m/4 dDZ (Pamb- P1) 9.2.10
Wellenschub
Resultierende Kraft| F,, = Ryy - { + Ry + Fcupl Fxupi = Axialkraft der Kupplung 9.2.11
auf Rotor
Faustformel (radial _ . _ T[( . A{z}) _1tf 292,22
undhalbaxiale La) | Fax = (0.7 bis 0.9 p g HAe=7 phit Adle = 2\d’sp=d O

Unterschiedliche 2 2 9.2.13
Dichtspaltdurch- Ry = T d d2 _E _k2 U% i ds +dp
messer, Bild 9.6 y 4 2 %‘ 2 d2
Resultierende Kraft 9.2.14

bei Laufrad mit Ent-

Fax = (01bis0,2)Ryy G1.9.2.7+ FHy,cl9.213~ R +Fy *+ Fcupl

lastungsbohrungen
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Doppelflutige Lauft K Fax Stationdr fy sta= 0,01+ 0,02 9.2.15
rader ax~ 5 5 42 g2 Instationar fx 4yn= 0,02+ 0,06
5 Uz (02 ~0sp
Halbaxiale Laufrader, i _ 0.17 9.2.16
geschlossen Fx=pPQ Hfm(:1r (dzsp_dlzj) fra= 0.4n,
]

Halbaxiale Laufrader, _ 028 .. 9717
offen Fx= ngi’lal:(dzsp_dzD) fha =44 n, fir ng <

— 200

Fax = (1 bis 1.;LE (d%—d%)p gH

Axiale Laufrader 9.2.18

@ Bei halbaxialen Laufradern ist die Druckerh6hung an &uf3erer und innerer Stromlinie versghieden:
ApLa,Ds# APLa,Ts
&> = Winkel zw. mittlerer Stromlinie am Laufradaustritt und Rotorachse (90° bei Radialrédern)

Indices: Ts = Tragscheibe; Ds = Deckscheibe; D = Dichtungsdurchmesser (Wellendichtung)

Die Axialkraftberechnung ist mit Unsicherheiten behaftet, weil folgende GréRen
nicht genau bekannt sind: a) Laufradverluste und damnlt)pdie Rotationsfakto-

ren ks und ks bzw. der Betrag der Leckagen; c) eventuelle Unterschiede zwi-
schen prs und pps (besonders bei Teillast), bei Radialrédern mit hoher spezifi-
scher Drehzahl und bei halbaxialen Pumpen; d) geometrische Toleranzen wie
Spaltspiele, axiale Rotorstellung und GuR3toleranzen des Laufrades. Wegen dieser
Berechnungsunsicherheiten sind Sicherheitszuschlage bei der Auslegung der
Axiallager angezeigt. Da die Rechnung ohnehin ungenau ist, werden zur Axial-
kraftabschatzung auch Faustformeln verwendet, fur radiale und halbaxiale ge-
schlossene Laufrader z.B. Gl. (T9.2.12). Solche Formeln zu verwenden, ist sinn-
voll, wenn das Axiallager aus konstruktiven Griinden Uberdimensioniert ist oder
man Uber entsprechende Erfahrung verfiigt, dalR die so gewahlten Axiallager
zweckmaRig bemessen sind. Die Formeln in Tafel 9.1 und 9.2 sind fir genauere
Untersuchungen und Empfindlichkeitsanalysen geeignet, um die Wirkung einzel-
ner Parameter — z.B. des Spaltspieles — auf den Axialschub abzuschéatzen.

9.2.2
Einstufige Pumpen mit einflutigem, iberh&ngendem Laufrad

Wird das Laufrad nicht entlastet (Bild 9.5), erfolgt die Berechnung nach 9.2.1. Der
Anteil des Impulses ist meist gering. Betrag und Richtung (Vorzeichen) des Wel-
lenschubes kénnen aber in Sonderfallen zu Problemen filhren und sind entspre-
chend zu analysieren. So kann es bei hohen Zulaufdricken (z.B. Kessel-
Umwalzpumpen) zur Schubumkehr kommen: die resultierende Kraft wirkt in
Richtung Druckseite, was bei der Lagerauswahl zu bertcksichtigen ist.

Fur Anwendungen mit reinen Flissigkeiten werden die Laufrader nach
Bild 9.6a (Tafel 9.1) haufig mit einem zweiten Dichtspalt auf der Tragscheibe und
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Entlastungsbohrungen ausgefihrt. Gleiche Dichtspaltdurchmesser, gleiche Driicke
p», gleiche Leckagen und gleiche Radseitenraumgeometrie vorausgesetzt, sind die
Krafte auf beide Seiten zwischeg, dnd ¢ ausgeglichen. Im entlasteten Raum auf

der Tragscheibe stellt sich auf dem Durchmesser der Entlastungsbohrungen — bei
richtiger Dimensionierung — im wesentlichen der Zulaufdruck ein; die Rotation in
diesem Raum fuihrt auf eine Druckverteilung, die mit einem Rotationsfaktor gemaf
Tafel 9.1 berechnet werden kann. Da in Realitat keine vollstandige Symmetrie
herrscht, empfiehlt es sich, den Axialschub eimiekt entlasteterRades nach Gl.
(T9.2.7) zu berechnen und fir das entlastete Rad 10 bis 20 % dieses Wertes als
Restschub anzunehmen. Hinzu kommen noch unausgeglichene Wellensghiibe F
und der Impuls Fsowie die Anteile aus etwaigen Unterschieden zwischeund

dso, SO dald sich GI. (T9.2.14) fir die Berechnung der resultierenden Axialkraft auf
den Rotor ergibt. Man kann namlich den Dichtspaltdurchmesser auf der Trag-
scheibe verschieden vonydwsfihren, um einen definierten Schub zu erhalten
oder um einen hohen Wellenschub in Richtung Druckseite auszugleichen. Der
Schub berechnet sich nach Gl. (T9.2.7), woguldrch d, ersetzt wird. Dies fuhrt

auf Gl. (T9.2.13).

Meist wird pro Laufradkanal eine Entlastungsbohrung angebracht. Damit der
Druck im entlasteten Radseitenraum nicht infolge Drosselung in den Entlastungs-
bohrungen Gber den Zulaufdruck steigt, soll die Summe aller Entlastungsbohrun-
gen mindestens einen 4- bis 5-mal gréReren Querschnitt aufweisen als dem
Spaltspiel entspricht; dabei ist etwaiger Dichtspaltverschlei? wahrend des Betrie-
bes zu bericksichtigen. Entlastungsbohrungedogreln die Dichtspaltverluste
nach Tafel 3.7(1) und beeintrachtigen somit den Wirkungsgrad der Pumpe. Zudem
wird die Stromung am Laufradeintritt gestort. Oberhalb vpr B0 kann man et-
wa mit 1 % Wirkungsgradeinbul3e rechnen.

An Stelle von Entlastungsbohrungen kénnen Rickenschaufeln auf der Trag-
scheibe angeordnet werden, um den Axialschub teilweise auszugleichen. Diese Art
der Entlastung spart Herstellkosten und ist z.B. bei Saurepumpen gebrauchlich. Sie
wird immer dann eingesetzt, wenn die Forderfllissigkeit mit Feststoffen beladen ist
(z.B. Abwasser- oder Feststoffpoumpen), da die Rickenschaufeln den Radseiten-
raum weitgehend frei von Feststoffen halten. Die Berechnung wird in 9.2.7 behan-
delt.

9.2.3
Mehrstufige Pumpen

Bei mehrstufigen Hochdruckpumpen treten Axialkrafte von vielen Tonnen auf, so
daR’ ein hydraulischer Axialschubausgleich notwendig ist. Dennoch ist immer ein
Axiallager erforderlich, dessen Grof3e weitgehend durch die Genauigkeit beein-
fludt wird, mit der die Axialkréfte vorausberechnet werden kénnen. Eine Bewer-
tung der in 9.2.1 besprochenen Unsicherheiten der Schubberechnung zeigt, dal3 die
Bandbreite des erwarteten Schubes — verglichen mit einer wirtschatftlich vertretba-
ren LagergroRe — bedeutend ist. Daher werden Lagergrof3e und Axialschub-
ausgleichssystem mehrstufiger Pumpen haufig aufgrund von Axialschubmessungen
fur den jeweiligen Pumpentyp bestimmt. Will man dennoch Rechnungen ausfih-
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ren, so muld man auf Gl. (T9.2.3 bis 5 oder 8) zurlckgreifen, wobei die unter-
schiedliche Richtung der Leckage auf Trag- und Deckscheibe (aufRer bei der letz-
ten Stufe) zu beachten ist. Die Leckage auf der Tragschailbeiertden Rotati-
onsfaktor auf k < 0,5 und erhéht somit die Kraft auf die Tragscheibe; dagegen
wachst die Rotation auf der Deckscheibe infolge der radial einwérts stromenden
Leckage auf k > 0,5 und verringert so die Kraft auf die Deckscheibe: beide Effekte
addierensich (s. Bild 9.8) und fuhren zu einem erhéhten Schub. Bei Spielvergro-
Rerung im Betrieb verstarkt sich dieser Mechanismus und vergrof3ert so den Axial-
schub weiter. Folglich missen Ausgleichsvorrichtung und Lager sowohl fir
Neuspiel als auch fur die maximal zugelassene Spielvergrof3erung dimensioniert
werden.

Die axiale Rotorstellung kann einen Einflul3 auf den Axialschub haben, beson-
ders dann, wenn Radseitenraum und Hauptstromung nicht genligengdpetitk
sind, dergestalt, dal? die Teillastrickstrémung ungehindert in den Radseitenraum
eindringen kann (Spalt A in Bild 9.1 groR3). Bild 5.33 zeigt ein Beispiel fur eine so
verursachte Schubumkehr bei Rotorverschiebung. Dabei ist zu bedenken, dal’ der
Restschub nur einen Bruchteil der hydraulischen Kréafte auf den Rotor ausmacht
und kleine Toleranzen in der Berechnung des hydraulischen Schubes groRe Ande-
rungen im Restschutedeuten. Dieser Sachverhalt ist fiir Axialkraftberechnungen
mehrstufiger Pumpen stets zu beachten.

Bei mehrstufigen Pumpen verdienen auch unausgeglichene Wellenschiibe eine
sorgféltige Analyse, da sie infolge der hohen Driicke erhebliche Werte annehmen

7_
JL _/ P2

TQ k<05

E) ,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, (% k=05

Bild 9.8. Druckverteilung am Laufrad einer mehrstufigen Pumpe

kdnnen. Wegen der oft komplizierten Rotorkonstruktion und der unterschiedlichen
Dricke in den verschiedenen Stufen, besteht die Gefahr, diese Anteile zu Uberse-
hen oder falsch zu behandeln.

Fir den Axialschubausgleich mehrstufiger Pumpen gibt es eine Reihe von
Méoglichkeiten:
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« Entlastungsscheiben (Bild 9.10a) erzeugen eine dem Axialschub entgegenge-
richtete Kraft und ermdglichen bei richtiger Dimensionierung eine selbsttétige
Kompensation des Axialschubes, indem sich im Radialspalt an der Scheibe in-
folge axialer Verschiebung des Rotors der notwendige Druck aufbaut. Da sich
der Schub selbsttétig ausgleicht, sind die Berechnungsunsichterheiten weniger
gravierend. Probleme treten aber z.B. infolge Transienten auf, bei denen das
Wasser im Spalt verdampfen kénnte (Gegenmalinahme: nachgeschalteter Dros-
selspalt).

* Ein Entlastungskolben (Bild B0b) liefert eine dem Axialschub entgegenge-
richtete Kraft, die sich anndhernd aus der Kolbenflache und dem Druck vor
dem Kolben berechnet. Da keine selbsttatige Anpassung (wie bei der Scheibe)
vorhanden ist, muf3 der Axialschub fir die Dimensionierung des Kolbens mdg-
lichst genau bekannt sein. Ein relativ grof3es Axiallager ist erforderlich, um den
Restschub aufzunehmen, der durch die Unsicherheiten der Berechnung, Schu-
banderungen als Funktion der Last und SpielvergroRerungen im Betrieb be-
dingt ist. Dem Vorteil einer sehr robusten Konstruktion mit hoher betrieblicher
Zuverlassigkeit steht der Nachteil einer erhéhten Leckage und eines gréReren
Axiallagers mit entsprechenden Verlusten gegeniber.

e Mit Stufenkolben (Bild 9.10c) versucht man, die Vorteile von Entlastungs-
scheibe und Entlastungskolben zu verbinden und deren Nachteile zu mildern.

e Gegenlaufige Anordnung der Laufrdder. Bei mehrstufiggoppelflutigen
Pumpen nach Bild 2.8 ergibt sich ein praktisch vollkommener Ausgleich fur
den Axialschub ohne WirkungsgradeinbufRe (Kap. 9.2.4). Bei einflutigen Pum-
pen mit gegenlaufiger Anordnung nach Bild 2.7 ist der Axialschub weitgehend
ausgeglichen; die Umfuhrungskanéle bedingen aber komplizierte Guf3stiicke.
Andererseits verbessert der Kolben in Pumpenmitte das rotordynamische Ver-
halten erheblich (Kap. 10.6).

« Die Einzelentlastung der Laufrader, &hnlich Bild 9.6a in Tafel 9.1, ist bei verti-
kalen Pumpen nach Bild 2.9 mit halbaxialen Lauf- und Leitrddern gebrauch-
lich. Bei Hochdruckpumpen wird sie aus wirtschaftlichen Grinden (Wirkungs-
grad, Baukosten) kaum angewandt, zumal eine Entlastungsvorrichtung ohnehin
notwendig ist, um den Druck vor der Wellendichtung auf ein zulassiges Mal3
Zu senken.

¢ Man koénnte auch Ruckenschaufeln (s. Kap. 9.2.7) einsetzen. Dies ist jedoch
beziglich Wirkungsgrad bei mehrstufigen Pumpen wesentlich ungtnstiger als
die oben beschriebenen Ausgleichssysteme, weil mit Riicksicht auf Bautoleran-
zen und Dehnungen keine geniigend engen Axialspiele zwischen Riickenschau-
feln und Gehause ausgefiihrt werden kdnnen und eine Entlastungsdrossel mit
Rucksicht auf die Wellendichtung ohnehin nétig ist.

Bei allen Entlastungssystemen mit Scheiben oder Kolben wird das Entlastungs-
wasser mit einer Rohrleitung zum Saugstutzen zuriickgefiihrt, so daf3 auf der Nie-
derdruckseite der Entlastungseinrichtung im wesentlichen der Zulaufdruck ansteht
(zuzlglich des meist geringen Druckverlustes in der Entlastungsleitung).
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Bild 9.10. Axialschubentlastung mehrstufiger PumpeEntlastungsscheibé; Entlastungskol-
ben;c Stufenkolben

9.24
Doppelflutige Laufrader

Bei doppelflutigen Laufréadern ist der Axialschub zwar theoretisch vollstandig aus-
geglichen, infolge unsymmetrischer Teillastriickstromungen, unvermeidbarer Tole-
ranzen in der Laufradgeometrie, der Zustromung zu beiden Radhélften und in den
Spaltspielen (unterschiedliche Leckage und damit unterschiedliche Rotationsfakto-
ren) treten aber in der Praxis sowohl stationdre als auch instationare Axialschibe
auf. Der instationdre Anteil ist haufig groRer als der stationére, so dal3 eine Schu-
bumkehr mit niedriger Frequenz auftreten kann. Sie ist manchmal mit bloRem Au-
ge als eine axiale Rotorbewegung mit einer Periode von etwa 1 bis mehreren Se-
kunden wahrnehmbar. (Bei hoheren Frequenzen ist nicht geniigend Energie vor-
handen, um den schweren Rotor mit sichtbaren Amplituden zu bewegen.) Wenn
das Axiallager ausreichend dimensioniert ist und keine ungewohnlich grof3en Erre-
gerkrafte auftreten, sind solche Rotorbewegungen jedoch unschéadlich — es sei
denn, die Amplituden wirden mit Ricksicht auf die Wellendichtung unzuléssig
grof3.

Man kann die Dichtspaltdurchmesser an beiden Laufradhélften unterschiedlich
ausfuhren, um einen definierten Axialschub zu erhalten. Der Durchmesserunter-
schied kann aber kaum so grof3 gewahlt werden, daf3 der resultierende statische
Schub wirklich gréRRer wird als die instationdren Anteile. Die Berechnung — auch
z.B. des Einflusses von unterschiedlichen Leckagen auf beiden Laufradseiten) —
erfolgt nach Gl. (T9.2.8), wobeipx= diJ/d, gesetzt wird; g ist hier geman
Bild 9.6b der kleinere Dichtspaltdurchmesser (Tafel 9.1). Wep# ds, ausge-
fuhrt und auf beiden Seiten der gleiche Rotationsfaktor angenommen wird, kann
auch Gl. (T9.2.13) verwendet werden. Der resultierende Impulsschub ist bei dop-
pelflutigen Laufradern null.

Aus Messungen adoppelflutigen Pumpen wurden Axialschubbeiwegieab-
geleitet, die einen Anhaltspunkt fur die Lagerdimensionierung entsprechend
Gl. (T9.2.15) liefern kdnnen. Der Bereich fir die stationaren und instationaren
Schubanteile ist in Tafel 9.2 bei Gl. (T9.2.15) aufgefiihrt. Die untere Grenze gilt
jeweils fir Betrieb in Bestpunktnédhe; die obere fir Teillastbetrieb unterhalb etwa
g* = 0,40.
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9.2.5
Halbaxiale Laufrader

Geschlossene halbaxiale Laufréder lassen sich grundsétzlich nach Kap. 9.2.1 und
den Tafeln 9.1 und 9.2 behandeln. Baxld,; ist, mu3 die Berechnung stets nach

Gl. (T9.2.3 u. 4) fur Trag- und Deckscheibe getrennt durchgefiihrt werden, wobei
entsprechend,yund ; einzusetzen sind. Die Unsicherheiten der Berechnung wer-
den aber noch dadurch vergréRert, da auf der auf3eren und inneren Stromlinie
unterschiedliche statische Dricke herrschen, die — besonders bei Teillast — nicht
genau bekannt sind. Man verwendet daher fir die Lagerdimensionierung
Faustformeln oder Messungen. Fir geschlossene Laufrader kbnnen GI. (T9.2.12 o.
16) angewandt werden. In diesen Gleichungen ist fur nicht entlastete Laufrader der
Wellendurchmesser und fir entlastete Laufrdder der Durchmeggeded
Dichtspaltes auf der Tragscheibe einzusetzen, (Bild 9.6, Tafel 9.1). Der empirische
Faktor f, (nach Versuchen in [B.18]) berechnet sich fiir geschlossene Laufrader
aus Gl. (T9.2.16). Fur halboffene Laufrader wird der empirische Faktaug Gl.
(T9.2.17) ermittelt, wobeigd= d, einzusetzen ist, [B.18][B.2].

9.2.6
Axialpumpen

Zur Berechnung des Axialschubes von Propellerpumpen kann man die axiale
Komponente des Schaufelauftriebes Uber die Schaufelhthe integrieren. Dieser
Aufwand lohnt sich jedoch nur in Sonderfallen. Oft wird man sich mit einer
Faustformel gemal Gl. (T9.2.18) begniigen kdnnen. Hinzu kommt noch der un-
ausgeglichene Wellenschub, der sich nach Kap. 9.2.1 analog Bild 9.5 berechnen
laRt. Die Impulsanteile von Ein- und Austritt heben sich auf. Da Axialpumpen sehr
steile Kennlinien haben, ist der Axialschubanstieg bei Teillast zu beachten.

9.2.7
Ruckenschaufeln

Durch Hilfsschaufeln (,Rickenschaufeln®) auf der Tragscheibe &Rt sich die Rota-
tion des Fluids im Radseitenraum intensivieren und so der Axialschub reduzieren.
Haufig werden Rickenschaufeln auch eingesetzt, um den Druck an der Wellen-
dichtung zu verringern oder um den Radseitenraum von Fremdkdrpern frei zu
halten (Abwasser- und Feststoffpumpen). Rickenschaufeln werden vorwiegend als
radiale Rippen mit Rechteckquerschnitt ausgefuhrt, manchmal auch als rickwérts
gekrimmte Hilfsschaufeln. Als Spaltweite zwischen Gehause (SchleiRwand) und
Hilfsschaufeln wird das konstruktive Minimum gewabhlt, das sich aus Herstell- und
Montagetoleranzen, Warmedehnung und Verformungen unter Last ergibt.

Die Fluidrotation steigt mit der Anzahl und der H6he h der Hilfsschaufeln und
sinkt mit zunehmender Spaltweite s (Bild 9.7 in Tafel 9.3). Erhéhte Rotation be-
deutet einen zusatzlichen Leistungsaufwand gegenuber glatter Radscheibe, so dal3
der Wirkungsgrad der Pumpe sinkt. Die Wirkungsgradeinbuf3e steigt mit abneh-
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Tafel 9.3 Halboffene Laufrader. Riickenschaufeln Gl.
Halboffene 0 []9.3.1
Laufrader T U d%D p2 o d%ﬁ P 0 d%ﬁl:l
"R ol o gl
8 il
Ruckenschaufeln 1 Schaufelzahl 79.3.2
. Krs = dy < 200 mm: z = 4
Rotationsfaktor 1+0.13-8 d, > 200 mm: z = 6 8

s+h drgdy = 0,75 + 0,84

h/r, = 0,03 + 0,01
s/, = 0,008 =+ 0,01%
s/h=0,1+ 0,2.

Schaufelbreite = 2 h.

ko aus Gl. (T9.1.3)

d 9.3.3
e et O%ﬁkz -3} +
Ody, O RS
Leistungsverlust ﬁ ﬁ ]9.3.4
i rTT——
ZRS:pw—:’)rg’- P ZRQCJ)D 2 Hr QWQ i

—

Die Axialschubberechnung der Laufrader mit Riickenschaufeln erfolgt nach Tafel 9.2

[dRS
%k
%&\ d, \y
dD
ol b g N N

Bild 9.7. Laufrad mit Riickenschaufeln Bild 9.9. Halboffenes Laufrad

mender spezifischer Drehzahl und féllt unterhgl=r20 stark ins Gewicht. Wie

bei der Radreibung steigt die Verlustleistung mit der 5. Potenz des Durchmessers.

Da die Driicke nur dem Quadrat des Durchmessers proportional sind, ist es sinn-

voll, die Hilfsschaufeln auf einem Durchmesseg & d» enden zu lassen: man

spart erheblich an Verlustleistung bei nur geringer EinbuRe an Schubausgleich.
Werden Rickenschaufeln eingesetzt, verzichtet man meist auf Entlastungsboh-

rungen. Au3erdem ist der EinfluR der Leckage auf die Rotation bei Hilfsschaufeln



wesentlich geringer als bei glatter Radscheibe. Die Berechnung erfolgt daher ohne
Leckage. Der Rotationsfaktor im beschaufelten Teil ist im wesentlichen unabhéan-
gig vom Radius; er berechnet sich nach Tafel 9.3, Gl. (T9.3.2).

Werden die Schaufeln aul3en abgedreht, stellt sich im Bereich zwisghen d
und @& infolge Impulsaustausches zwischen beschaufeltem und glattem Teil eine
Rotation ein, die groRer ist alg kach GIl. (T9.1.3) und kleiner alssknach
Gl. (T9.3.2); der Mittelwert Uber die ganze Radscheibe laft sich abschatzen aus
Gl. (T9.3.3). Mit diesem Mittelwert fur k lait sich aus GI. (T9.1.7) der Druck an
der Wellendichtung ermitteln (Zulaufdruck beachten). Gleichung (T79.2.3 oder 8)
liefert die Axialkraft.

Die Verlustleistung der beschaufelten Radscheibe I1af3t sich aus Gl. (T9.3.4) ab-
schatzen. Diese Formel ist sowohl fur volle Beschaufelupg=d,) als auch fir
abgedrehte Schaufelnggi< ) verwendbar. Alle Gleichungen stammen aus den
Untersuchungen in [9.4], wurden aber fiir die Praxis etwas vereinfacht.

In Tafel 9.3 finden sich auch Angaben fiir die zweckmaflige Bemessung der
Ruckenschaufeln.

Bei Feststoffpumpen werden manchmal auch Hilfsschaufeln auf der Deck-
scheibe angebracht, um den Verschleil3 zu reduzieren; der Axialschub erhdht sich
dadurch entsprechend. Die Berechnung folgt dem oben behandelten Vorgehen,
wobei Deckscheibe und Tragscheibe separat zu behandeln sind.

9.2.8
Halboffene Laufrader

Fehlt die Deckscheibe, spricht man von halboffenen Laufradern; in diesem Fall
wird die Axialkraft groBer als bei geschlossenen Radern, weil der Druck im
schaufellosenRadseitenraum grundsatzlich Gber dem Druck im Laufrad liegt.
Nimmt man im Laufrad einen mit dem Radius linearen Druckanstieg an, ergibt
sich der Axialschub fiir das halboffene Laufrad aus Gl. (T9.3.1), s. Bild 9.9 in
Tafel 9.3. Dazu treten noch der unausgeglichene Wellenschub und der Impuls. Fur
kys ist bei glatter Tragscheibg &us Gl. (T9.1.3) oder bei Rickenschaufeinaus

Gl. (T9.3.2 u. 3) einzusetzen. Halboffene Laufrader werden haufig durch Ricken-
schaufeln entlastet.

Der Axialschub laft sich auch dadurch reduzieren, dal3 Teile der Tragscheibe
ausgespart werden; man spricht dann von ,offenen” Laufradern (Bild 9.11); etwai-
ge Rickenschaufeln folgen der Laufschaufelkontur. Bei der Berechnung offener
Laufrader wird angenommen, dal3 die Axialkrafte bis zum kleinsten Durchmesser
der Tragscheiben-Aussparungen ausgeglichen sind.
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Bild 9.11. Offenes Laufrad

9.2.9
Instationarer Axialschub

Beim Anfahren treten gréRere Schube auf als im stationaren Betrieb, weil es einige
Sekunden dauert, bis sich die Rotation im Radseitenraum voll ausbildet, wéhrend
der Druckaufbau im Laufrad praktisch trAgheitslos mit dem Quadrat der Drehzahl
steigt. Bei vertikalen Pumpen kann dabei kurzzeitig ein Schub nach oben entste-
hen, was bei der Wahl des Axiallagers zu bertcksichtigen ist. Werden solche
Pumpen mit offenem Schieber angefahren, tritt ein hoher Impulsschub auf, der
ebenfalls nach oben gerichtet ist.

Instationare Axialkrafte treten mit einem Spektrum nieder- und hochfrequenter
Anteile auf — ahnlich wie bei Druckpulsationen. In der Praxis bereiten derartige
Axialkraftschwankungen hochst selten Schwierigkeiten. Messungen an mehrstufi-
gen Pumpen in [B.20] ergabeg k 0,005 bei g* = 0 und 0,0025 bei g* = 1, wobei
kax €in instationérer Axialschubbeiwert pro Stufe nach Gl. (T9.2.15) ist. Er gilt als
RMS-Wert (Effektivwert) im Bereich f = (0,2 bis 1,25) n/60; im Bereich
f < 0,2 n/60 sind die anregenden Krafte etwa halb so grof3 wie die obigen Zahlen.

9.3
Radialschub

9.3.1
Definition und Abgrenzung

Die auf ein Laufrad wirkende Radialkraft (der ,Radialschub®) muR3 fur die Be-
rechnung der Radiallager sowie der Wellenspannungen und -durchbiegungen be-
kannt sein. Grundsatzlich werden Radialkrafte erzeugt durch eine Uber den
Laufradumfang ungleichférmige Verteilung des statischen Druckes. Eine solche
Stérung kann sowohl durch Strdmungsunsymmetrien im Leitapparat als auch
durch nicht rotationssymmetrische Zustromung zum Laufrad hervorgerufen wer-
den.

Da die Druckverteilung am Laufradaustritt instationar ist, ergibt ihre Integrati-
on einen zeitlichen Mittelwert, destatischenRadialschub, sowie ein Spektrum
zeitlich veranderlicher Radialkraftkomponenten, die mandgtsamischeRadial-
schubanteile bezeichnet. Bei letzteren handelt es sich also um hydraulische Kréafte,
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die erzwungene Schwingungen erregen; sie werden im Kapitel 10.7 ,Hydraulische
Schwingungsanregung® behandelt.

Die zeitlich veréanderliche Druckverteilung an einem Laufrad mit Deckscheibe
wird durch verschiedene physikalische Effekte beeinfluf3t:

(A) Erregerkrafte, die unabhangig von der Rotorschwingung sind und stationare
wie instationdre Komponenten haben:

(1) die ungleichformige Stromung in der Leitvorrichtung, die Uber die
Laufradaustrittsbreite und die Projektion der Radseitenwande wirkt, so-
fern diese nicht senkrecht auf der Pumpenachse stehen.

(2) Ungleichformigkeiten in der Radseitenraumstrémung, die sowohl durch
die Druckverteilung im Leitapparat als auch durch ungleichférmige Spalt-
stromung verursacht werden, z.B. wenn das Laufrad mit einer gewissen
Exzentrizitat im Dichtspalt lauft (was meistens der Fall ist). Werden die
Gehause- und Radseitenwande nicht bearbeitet, treten ebenfalls Stérungen
in der Umfangssymmetrie auf.

(3) Wenn das Laufrad infolge Wellendurchbiegung exzentrisch in den
Dichtspalten lauft, entsteht eine ungleichférmige Druckverteilung, die
stationdre Spaltkrafte erzeugt (Kap. 10.6.2).

(B) Instationare Reaktionskrafte, die durch Rotorschwingungen verursacht wer-
den:

(4) Hydraulische Laufradwechselwirkung (Kap. 10.6.3)
(5) Kréafte in Spaltdichtungen (Kap. 10.6)

Alle diese Effekte lassen sich mef3technisch nicht streng voneinander trennen und
entziehen sich auch einer genauen Vorausberechnung, bei der die Stromung in
Laufrad und Leitvorrichtung dreidimensional modelliert werden mif3te. Zur Ab-
schatzung von Radialkraften werden daher Ublicherweise Radialkraftbeiwerte ver-
wendet, die aus Versuchen ermittelt wurden und somit statistische Werte darstel-
len; sie umfassen meist eine Kombination der Effekte (1) bis (3) und gelten fir
Laufrader mit axial durchstromten Spaltdichtungen Ublicher Spaltweite. Zwei De-
finitionen solcher Radialschubbeiwerteg (ind ks,) werden verwendet, deren
Zahlenwerte sich um den Faktor der Druckzahl unterscheiden (eg,Giltlkkg):

. R __ 2R
Kp=— R (9.6) Kpy=——so B (9.7)
" pgH dy byges " 0 U3 d; byges

Fr ist die Radialkraft, undyesist die Laufradaustrittsbreite inklusive der Wand-
starken von Trag- und Deckscheibe am Laufradaustritt. Der Koeffizjetal¥
sich auch als k= Ap./(p g H) deuten, wobel\p,, die mittlere Druckdifferenz
darstellt, die auf die projizierte Flachglggeswirkt.

Sofern nicht durch einen zusatzlichen Index (,dyn“ fir instationdre Schuban-
teile, oder ,ges” fur die Summe aus stationdren und instationaren Anteilen) ge-
kennzeichnet, stellen im folgenden allg hur den ,statischen (d.h. stationaren)
Radialschubbeiwert dar. Wie zahlreiche Untersuchungen zeigen, ist der Radial-
kraftbeiwert im praktisch wichtigen Bereich unabhéangig von der Drehzahl bzw.
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der Reynolds-Zahl; fir geometrisch &hnliche Pumpen ist er unabhéngig von der
Gro6Re, z.B. [10.22]. Fur eine gegebene Pumpe héngt er primar von g* ab.

9.3.2
Messung von Radialkraften

Zur Messung von Radialkréften stehen verschiedene Methoden zur Verfiigung, de-
ren Hauptmerkmale im folgenden besprochen werden. Um die Bedeutung experi-
menteller Radialschubbeiwerte richtig beurteilen zu kénnen, muf3 man sich nadm-
lich daruber Rechenschaft abgeben, wie und unter welchen Bedingungen sie ge-
messen wurden. Soweit bekannt, erfolgt die Messung grundsétzlich an einstufigen
Pumpen. Einzelheiten tber Instrumentierung und Auswertung findet man in der
zitierten Literatur sowie in [9.7] und [9.8].

Integration der Druckverteilung: Zur Bestimmung der Radialkraft wird die
Druckverteilung Uber dem Laufradumfang mittels \Gashungen oder Stro-
mungssonden gemessen und integriert, z.B. [9.9 u. 9.10]. Beschrankt man sich auf
Bohrungen in der Gehdusewand zur Messung des statischen Druckes, ist dieses
Verfahren einfach, weil keine spezielle Instrumentierung benétigt wird. Die Ge-
nauigkeit ist gering bis mafRig — je nach Anzahl der Wandingign. Wenn man

mit Sonden ein dichtes Netz von MeRpunkten Uber die Umfangsflache legt, laft
sich der effektive Radialschub ohne Verféalschung durch Spaltkrafte bestimmen.
Lagerkraftmessungen: In den meisten Untersuchungen wurden die Lagerkréfte
der Pumpe mittels Kraftmef3dosen oder Dehnmef3streifen ermittelt. Verwendet man
Dehnmelfstreifen, sind diese an Konstruktionselementen (oft Stegen, die das Lager
halten) anzubringen, die so elastisch sein missen, dal3 die durch den Radialschub
erzeugten Deformationen gentigend genau mef3bar werden. Durch derartig flexible
Elemente werden die Eigenfrequenzen entsprechend herabgesetzt; der Frequenzbe-
reich ist deshalb so zu wahlen, dal die Messungen nicht durch Resonanzen ver-
falscht werden. Dies a3t sich Uberprifen, indem man eine bekannte mechanische
Unwucht an Stelle des Laufrades einbaut: in dem Drehzahlbereich, in dem die ge-
messenen Krafte proportional zum Quadrat der Drehzahl sind, liegt keine Verfal-
schung durch Resonanzeffekte vor. Die mechanische Unwucht dient ebenfalls zur
Eichung der MeRanordnung.

Die Lagerkraftmessung liefert die Resultierende aller am Laufrad angreifenden
Kréfte; eine Trennung der Spaltkréfte ist nicht méglich (es sei denn, man verwende
ein radial durchstromtes Labyrinth, dessen Radialkrafte klein sind). Die so ermit-
telten Radialkrafte hdngen also von den Eigenschaften der Spaltdichtung ab — be-
sonders von der Spaltweite und der Art der Spaltoberflachen (glatt oder gerillt).
Messung der Wellendurchbiegung:Wird die Wellendurchbiegung mittels Ab-
standsgebern gemessen, lassen sich, bei entsprechender Eichung der Mefvorrich-
tung, ebenfalls die Radialkrafte — unter Beriicksichtigung der Durchbiegung unter
Eigengewicht — bestimmen. Die Eichung erfolgt wiederum mit einer mechanischen
Unwucht und/oder mit statischen Kréften (z.B. Gewichten). Wie bei der Messung
der Lagerkréfte ist die dynamische Eichung wichtig, um Verfélschungen durch Re-
sonanzeffekte zu vermeiden. Dem Lagerspiel ist besondere Beachtung zu schen-
ken, da es die MelRergebnisse verfalscht. Dieses MeRverfahren ist relativ einfach,
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aber nicht sehr genau (Lagerspiel, Rundlauffehler und Dynamik der Mel3einrich-
tung). Wie im vorigen Abschnitt kann man nur die Resultierende aus Radialschub
und Spaltkraften messen.

Messung der WellenspannungenDurch auf der Welle angebrachte Dehnmel3-
streifen lassen sich die auf das Laufrad wirkenden resultierenden Krafte und Mo-
mente vollstdndig messen [9.11] und [10.22]. Diese sehr aufwendige Methode
wird man nur dann einsetzen, wenn instationare Krafte im Vordergrund des Inter-
esses stehen. Auch hier erfolgt die dynamische Eichung mittels Unwucht.
Kraftmessung mit Magnetlagern: Aktive Magnetlager lassen sich verwenden,

um Krafte zu messen. Dabei wird der Rotor durch zwei Magnetfelder zentriert, die
von um den Rotor angeordneten Elektromagneten erzeugt werden. Der Strom in
den Magneten wird Uber Abstandsgeber und eine Elektronik so geregelt, daf} der
Rotor in seiner zentrischen Lage gehalten wird. Die Lagerkrafte lassen sich aus der
gemessenen Stromstarke und dem Luftspalt zwischen Rotor und Magnet (d.h. aus
dem Abstandsgebersignal) ermitteln, [9.12]. Ein Vorteil dieses MelR3verfahrens be-
steht darin, dal? man die Versuchspumpe so steif bauen kann, dal3 Resonanzpro-
bleme vermieden werden. Mit der Weiterentwicklung der Magnetlagertechnik
kann diese Methode in Zukunft an Bedeutung gewinnen.

9.3.3
Pumpen mit Einfachspirale

Welche physikalischen Mechanismen den Radialschub erzeugen, sei am Beispiel
der Einfachspirale betrachtet, die gemafR dem Erhaltungssatz flr den Drehimpuls
dimensioniert ist (Kap. 3.7 u. 4.2). Betrachten wir hierzu Bild 9.12, in dem Stro-
mung und Druckverteilung in einer abgewickelten Spirale fir verschiedene For-
derstrome skizziert sind: beim Auslegungsférderstrom entspricht der Laufradab-
stromwinkel etwa dem Zungenwinkel, die Verzdgerung der Stromung erfolgt weit-
gehend nach dem Drallsatz, und die Druckverteilung ist nahezu gleichférmig; sie
wird nur im Bereich der Zunge etwas gestort.

Bei Teillast (g* << 1,0) ist der Spiralgehdusequerschnitt an jeder Stelle des
Umfangs zu grof3; das Fluid wird also vonaaif ¢, (mittlere Geschwindigkeit in
der Spirale) verzogert. Der Sporn wird falsch angestromt, so dal® sich bei seiner
Umstrémung ein Unterdruck gegenuber dem mittleren Druck am Laufradaustritt
einstellt. Der statische Druck nimmt folglich von einem Minimum hinter dem
Sporn in Umfangsrichtung entsprechend der Verzdgerung yaafog, zu. Bei
tiefer Teillast — insbesondere bei Q = 0 — zirkuliert ein zunehmendes Fluidvolumen
im Gehause; denn die Flissigkeit in der Spirale kann wegen der Rotation des
Laufrades auch bei Q = 0 nicht in Ruhe sein. Diese Zirkulation wird durch die Spi-
ralgehdusezunge behindert, bei deren Umstromung Ablosungen auftreten
(s. Bild 9.12b). Der Unterdruck verstarkt sich entsprechend.

Da die Stromungs- und Druckverteilung im Auslegungspunkt wenig Gber dem
Laufradumfang variiert, ergibt ihre Integration nur eine kleine resultierende Ra-
dialkraft; bei unendlich dinner Zunge geht sie theoretisch gegen null. Dagegen
fihrt die Ungleichférmigkeit der Stromung bei Teillast zu einer starken Anderun-
gen des Druckes Uber dem Laufradumfang, aus der eine Radialkraft resultiert, die
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(meist) bei Q = 0 ihr Maximum erreicht. Wegen der Ablésung hinter der Zunge
findet dort ein geringerer Druckriickgewinn statt als im weiteren Verlauf der Spi-
rale, daher weist die Radialkraft bei Teillast in Richtung dieses Druckminimums, s.
Bild 9.13a.

Bei Uberlast (g* > 1,0) sind die Spiralgehausequerschnitte zu klein; die Stro-
mung wird nach dem Laufradaustritt beschleunigt; der statische Druck nimmt von
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Bild 9.12. Druckverteilung und Strémungsverhéltnisse in Spiralgehdusen

einem Maximum (Staupunkt) am Sporn in Umfangsrichtung entsprechend ab. Der
Anstromwinkel der Geh&ausezunge wird zu grof3, und es treten Ablésungen im
Druckstutzen auf. Stromabwarts der zu steil angestromten Zunge liegt eine Stau-
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strémung vor, so daf? dort das Druckmaximum liegt; die Radialkraft weist demzu-
folge im wesentlichen von der Zunge weg, s. Bilder 9.12c und 9.13b.

Wie in Kap. 1.4.1 besprochen, ist die Druckverteilung in einer Kreiselpumpe
ausschlie3lich eine Folge der Geschwindigkeitsverteilung. Die Strémung erfolgt
im Absolutsystem auf gekrimmten Bahnen, und die 6rtliche Druckverteilung stellt
sich nach Gl. (1.26) so ein, daf3 sie der durch die Bahnkrimmung erzeugten Zentri-
fugalkraft das Gleichgewicht halt. Wenn in einem Spiralgehduse tber dem Laufra-
dumfang unterschiedliche Driicke gemessen werden, muf folglich auch die Stro-
mung um die Laufschaufeln Gber den Umfang variieren. Somit andern sich auch
die Schaufelkrafte Uber dem Laufradumfang: ihre Resultierende ergibt den Radial-
kraftanteil auf die Schaufeln. Wenn also eine Radialkraft auf das Laufrad beob-
achtet wird, folgt daraus, dal3 die Schaufeln in jeder Umfangsstellung in einem an-
deren Betriebspunkt arbeiten. Diese extrem raschen Anderungen der Strémungs-
verteilung um die Schaufeln erfolgen — soweit erkennbar, und abgesehen von
Druckschwankungen — tragheitsfrei.

Der statische Druck per se erzeugt nur dann eine Kraft, wenn er auf eine Wand
wirkt; er ruft demnach eine resultierende Radialkraft an Trag- und Deckscheibe
hervor, die sich zur Resultierenden der radialen Schaufelkraftkomponenten ad-
diert.

AR

/
ng = 104/,
Q=0)

a) Teillast: *<1, ¢z > caq b) Uberlast: 9">1, co< caq

Bild 9.13. Radialschub in Einfachspiralen

Aus dem besprochenen Strémungsverhalten und den Bildern 9.12 und 9.13 erge-
ben sich folgende Zusammenhéange, die durch zahlreiche Untersuchungen bestatigt
wurden:

* Die Radialkraft nimmt im Auslegungspunkt d8piralgehduse®inen Mini-
malwert an, der im wesentlichen durch Unsymmetrien der Zungenanstrémung
(endliche Zungendicke), geometrische Toleranzen und dadurch bedingt ist, daf3
die Reibungsverluste, die den Druckaufbau in der Spirale beeinflussen, tber
dem Umfang nicht konstant sind. Wie in Kap. 7.8.2 erlautert, werden zudem
nicht alle Spiralgeh&use streng nach Drallsatz ausgelegt.
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Der Forderstrom, bei dem das Radialkraftminimum auftritt, wird durch den
Auslegungspunkt deSpiralgehdusedestimmt, weil sich dort die gleichfor-
migste Stromung in der Spirale einstellt. Weicht der Auslegungsférderstrom
des Laufrades von dem der Spirale ab, so hat das nur einen untergeordneten
EinfluB. Betreibt man also zwei verschiedene Laufrader in einem gegebenen
Spiralgehause, so findet man das Radialkraftminimum nach [9.14] beim glei-
chen Foérderstrom. Verwendet man dagegen ein gegebenes Laufrad in zwei ver-
schiedenen Spiralgehdusen, verschiebt sich das Radialkraftminimum mit wach-
sendem Spiralgehausequerschnitt zu grof3eren Forderstrémen.

Der Forderstrom, bei dem die Radialkraft minimal wird, h&ngt von der spezifi-
schen Drehzahl ab. Nach [9.17] liegt das Radialkraftminimum bei einem relati-
ven Forderstrom g*@&min), der aufgrund verschiedener Messungen aus der
Literatur durch Gl. (9.8) mit einer Toleranz von * 10% gegeben ist:

a*(Frmin = 0,75 + 0,25% fir ng < 70 (9.8)

Die Radialkraft steigt bei Teillast und Uberlast an; sie erreicht bei Teillast ein
relatives Maximum, das meist bei Q = 0 liegt (siehe hierzu Bild 9.14, in dem
der Radialkraftverlauf fir Einfachspiralen und andere Gehausebauarten darge-
stellt ist).

Je groRer die Spiralquerschnitte fur einen gegebenen Grundkreis sind, desto
héher werden die Ungleichférmigkeiten bei Teillaststrémung. Der Radial-
schubbeiwert von Einfachspiralen steigt deshalb mit wachsender spezifischer
Drehzahl bis zu einem Maximalwert an, der im Bereigh+r50 bis 60 liegt,

siehe Bild 9.17 in Tafel 9.4. Das Maximum wird vermutlich dadurch bedingt,
daf sich die Ungleichférmigkeit der Druckverteilung tiber dem Laufradumfang
bei hohem g durch Rickstromungen vom Spiralgehduse in den Saugraum
teilweise abbaut, wenn bestimmte Grenzwerte der ortlichen Schaufelbelastung
Uberschritten werden.

Die Radialkraft auf das Laufrad wirkt bei Teillast in Richtung auf einen Punkt,
der stromabwaérts der Zunge liegt, Bild 9.13. Oberhalb des Auslegepunktes der
Spirale wirkt die Radialkraft in eine Richtung, die etwa180° gegenuber der
Richtung bei Teillast versetzt ist. Im Bestpunktbereich wechselt also die Ra-
dialkraftrichtung um 180°; die Richtung ist daher im Bestpunkt unsicher.

Fir eine gegebene Pumpe variiert die Radialkraftrichtung mit g*. Betrachten
wir verschiedene Pumpen, so hangt die Radialkraftrichtung von der Gehéuse-
form und somit von der spezifischen Drehzahl ab. In Bild 9.13 ist diese Ab-
hangigkeit nach Messungen in [9.2] fir Q = 0 angegeben.

Alle Angaben Uber Gréf3e und Richtung der Radialkraft sind mit Unsicherhei-
ten behaftet, weil der Flachenverlauf im Spiralgehause und die Radseitenrdaume
die Druckverteilung — und damit den Radialschub — beeinflussen.

Wie oben ausgefihrt, 1aRt sich der eigentliche Radialschub nicht ohne Sonder-
malnahmen von den Spaltkraften trennen; bei axialen Spaltdichtungen beein-
flult das Spaltspiel folglich die gemessenen Radialkréfte. Daher sind in Tafel
9.4 Radialschubbeiwerte fiur ,normale” und doppelte Spaltspiele angegeben;
Normalspiele entsprechen etwa den Werten nach Gl. (3.12).
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e Wenn der Abstand der Spiralgehdusezunge vom Laufrad stark vergrofRert wird,
behindert die Zunge bei Q = 0 die Zirkulation des Fluids weniger und der Ra-
dialschub sinkt gegenuber dem Wert bei kleinem Zungenabstand um einige
Prozent.
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Bild 9.14. Radialschub in verschiedenen Gehausebauagenl9, [9.15]

9.34
Pumpen mit Doppelspirale

Doppelspiralen werden eingesetzt, um den Radialschub zu verringern. Fihrt man
180° gegenuber der Spiralgehduser eine zweite Zunge ein, wird gemaf
Bild 9.15 offensichtlich die Umfangssymmetrie verbessert. Die Druckverteilung in
beiden Teilspiralen (Uber einen Umschlingungswinkel ¥88°) verhélt sich ana-

log zu Bild 9.12, wie Messungen aus [5.37] zeigen. GemaR Bild 9.15 genligt schon
eine kurze Rippe, um den Radialschub bei Q = 0 weitgehend auszugleichen
(Versuch 4). Durch Verlangern der Rippe bis zur vollen Doppelspirale, Versuch 2,
ergibt sich ein Uber dem Forderstrom nahezu konstanter Radialkraftverlauf. Im Be-
reich von g* = 0 bis etwa 1,1 findet man daher haufig, dal} die Abhangigkeit des
Radialschubes vom Férderstrom schwach und unsystematisch ist, z.B. [9.2]. Auch
die Radialkraftrichtung ist bei Doppelspiralen unsicher.
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Bei Forderstromen, die den Auslegungspunkt des Spiralgehduses wesentlich
Ubersteigen, kann der Radialschub von Doppelspiralen hingegen stark zunehmen,
wie aus Bild 9.14 hervorgeht. Der Schubanstieg kommt dadurch zustande, daf} in-
nerer und &uRBerer Kanal unterschiedliche Strémungswiderstande aufweisen. Folg-
lich wird der Durchflu’ durch beide Kanéle verschieden gro3, so dafl} das Laufrad
in beiden Halbspiralen in unterschiedlichen Betriebspunkten auf der Kennlinie
[auft. Auf diese Weise erzeugt das Laufrad in beiden Halbspiralen unterschiedliche
Spaltdriicke, die eine entsprechende Radialkraft hervorrufen. Da die Strdmungs-
widerstande quadratisch mit dem Forderstrom wachsen, kann die Radialkraft bei
g* > 1 steil ansteigen, wahrend die Wirkung bei Teillast gering ist.

Wenn die beiden Spiralgehdausezungen nichtl®®° versetzt sind, was aus
konstruktiven Griinden manchmal der Fall ist (mittengeteilte Pumpen oder Ent-
wasserung der unteren Spirale), wird die Umfangssymmetrie gestort und der Ra-
dialschub steigt gegentiber der 180°-Spirale wieder an, dergestalt, daf} eine um 90°
versetzte Spiralgehausezunge Uberhaupt keine ausgleichende Wirkung mehr hat,
wie das durch den Faktopdsin Bild 9.18, Tafel 9.4, belegt wird, [9.13].

\ Einfachspirale

1,0 L\

}V_eEh4

Versuch 4 |
0,5 ' '
A Versuch 3
] Versuch 1
Versuch 2 Versuch 1 |
4 I —

Versuch 2

\
0
0 0,25 05 075 10 1,25 o

Bild 9.15. Radialschubausgleich durch Doppelspiralen (Radialschub bezogen auf Schub in Ein-
fachspirale bei Q = 0), [B.9]

9.35
Pumpen mit Ringraum

Wie oben besprochen, kommt der Radialschub von Einfachspiralen bei Q = 0 da-
durch zustande, dal3 die Zunge die Rotation des Fluids im Geh&duse beim Betrieb
gegen geschlossenen Schieber behindert und somit stromabwérts der Zunge durch
Ablésungen ein Druckminimum entsteht. Im unbeschaufelten, konzentrischen Rin-
graum hingegen kann das Fluid bei Q = 0 nahezu frei zirkulieren. Daher nimmt der
Radialschub bei Pumpen mit Ringraum bei Q = 0 seinen kleinsten Wert an; er
steigt dann mit zunehmendem Forderstrom etwa linear an, Bild 9.14. Bei Uberlast,
wenn der Ringraum wesentlich zu klein fur den geférderten Volumenstrom ist, er-
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gibt sich ein ausgepragtes Druckminimum im Bereich stromaufwarts des Druck-
stutzens; dann steigt auch der Radialschub: der Druckstutzen wirkt wie eine krafti-
ge Senke.

9.3.6
Leitradpumpen

Der Radialschub in Leitradpumpen entsteht durch geometrische Toleranzen des
Leitrades sowie durch Unsymmetrien in der Abstromung wie sie z.B. durch den
Druckstutzen hervorgerufen werden kdnnen. Dies besonders dann, wenn das Leit-
rad kurze Kanale mit nur geringer Uberdeckung aufweist. (Durch einen Stiitz-
schaufelring, der im wesentlichen aus wirkungsfreien Schaufeln besteht, laft sich
der Radialschub also kaum verringern.) Die vorliegenden Messungen lassen keine
eindeutige Abhangigkeit der Radialschubbeiwerte von der spezifischen Drehzahl
oder sonstigen geometrischen Parametern erkennen. Einzig eine Exzentrizitat des
Laufrades gegeniiber dem Leitrad fiuhrt zu definierten Radialschiben, die etwa
proportional zur Exzentrizitat sind und dezentrierend wirken, [9.16]. Da meist nur
geringe Exzentrizitaten auftreten, haben diese Radialkraftanteile wenig praktische
Bedeutung; sie sind in den statistischen Mel3daten in Tafel 9.4 implizit enthalten.

9.3.7
Radialschub infolge ungleichférmiger Zustrdmung

Einlaufkammern von Pumpen mit durchgehender Welle (mehrstufige oder doppel-
flutige, einstufige Pumpen) erzeugen vor dem Laufrad eine Uber dem Umfang un-
gleichférmige Geschwindigkeitsverteilung, Kap. 7.13. Insbesondere stellt sich
Uber eine Halfte des Laufrades vorwiegend ein Mitdrall ein, wahrend die andere
Halfte im wesentlichen mit Gegendrall beaufschlagt wird, Bild 7.44. Diese Varia-
tion in der Umfangskomponentg,cfiihrt nach der Euler-Gleichung zu unter-
schiedlicher Arbeitstibertragung in den verschiedenen Segmenten des Laufrades.
Hierdurch entsteht eine stationdre Radialkraft, die als Funktion des Férderstromes
nach GroRRe und Richtung wechselt. Bild 9.16 zeigt Messungen aus [B.20] an ei-
nem Laufrad mit p= 33: bei Versuch 1 war ein Einlauf montiert, wie er bei mehr-
stufigen Pumpen verwendet wird, wahrend bei Versuch 2 ein Einsatz mit Rippen
vorhanden war, der die Zustromung zum Laufrad vergleichméRigte. Nach diesen
Versuchen wachsen die durch ungleichférmige Zustromung erzeugten Radialkrafte
besonders bei g*>> 1 stark an, weil die durch das Einlaufgehduse hervorgerufenen
Stérungen mit zunehmenden Trégheitskraften (wachsender Geschwindigkeit) stei-
gen. Die Kraftrichtung hangt stark vom Férderstrom ab. Derartige Variationen be-
einflussen die Lagerbelastung und damit das Schwingungsverhalten von Hoch-
druckpumpen (s. Kap. 10). Diese Ergebnisse bestatigen, dal} verschiedene Sekto-
ren eines Laufrades stationér bei unterschiedlichen Strémungszustanden — das be-
deutet auch bei verschiedenen Punkten auf der Kennlinie — arbeiten kénnen.
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Bild 9.16. Einflul? der Zustrémung auf die statischen Radialschubbeiwerte nach Richtung und
Betrag. Die Zahlenwerte bedeuten g* in Proz&fsrsuch 1 mit Einlaufgehduse mehrstufiger
Pumpen¥ersuch 2mit Rippen, die eine weitgehend rotationssymmetrische Zustréomung liefern,
[B.20].

9.3.8
Axialpumpen

Radialkrafte an Axialpumpen werden im wesentlichen durch ungleichférmige Zu-
stromung (Eintrittskrummer oder andere Stérungen) verursacht. Stérungen der
Umfangssymmetrie in der Abstromung hinter dem Laufrad tragen ebenfalls zum
Radialschub bei. Die Radialkraftbeiwerte werden gemafR Tafel 9.4 mit dem Lauf-
radauRendurchmesser gebildet. Nach Messungen in [9.15] betragen die stationéaren
Radialkraftbeiwerte &y = 0,02 fur g*< 1,2; bei noch grofRerem Durchflul? steigen

sie infolge zunehmender Ungleichformigkeiten der Zu- und Abstromung stark an.
Die instationédren Radialschubbeiwerte liegen hei& 0,01.

9.3.9
Radialschubausgleich

Wenn eine Pumpe fur den effektiv auftretenden stationdren Radialschub nicht aus-
reichend bemessen und konstruiert wurde, kdnnen verschiedene betriebliche Pro-
bleme auftreten:

e Zu grolRe Wellendurchbiegung und Dichtspaltverschleif3

* Der Radialschub erzeugt in der Welle Wechselspannungen, die zu Wellenbru-
chen fuhren kénnen.

» Uberbelastung der Lager und damit Lagerschaden
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e Schaden an der Wellendichtung (insbesondere bei Gleitringdichtungen) infolge
zu grol3er Wellendurchbiegung. Fur Pumpen, die nach [N.7] gebaut werden, ist
die Durchbiegung an der Gleitringdichtung aufu zu begrenzen.

Der stationare Radialschub la3t sich durch konstruktive Mal3nahmen reduzieren:

1. Doppelspiralen oder eine der Spiralgehéusge gegentberliegende Rippe
gemal Bild 9.15. Auch Mehrfachspiralen kommen in Sonderfallen in Betracht.

2. Einbau eines Leitrades, das aber eine geniigende Uberdeckung der Schaufeln
bzw. eine genitigende Kanallange aufweisen muf3, um den gewiinschten Druck-
ausgleich zu bewirken.

3. Im Teillastgebiet entstehen in Pumpen mit Ringraumen nach Bild 9.14 wesent-
lich kleinere Radialkrafte als bei Einfachspiralen (zu beachten ist allerdings die
RadialschubvergréRerung bei Uberlast). Da ein Ringraum bei niedrigen spezi-
fischen Drehzahlen nur eine geringe Wirkungsgradeinbul3e bedeutet, kann die-
se Ausfiihrung durchaus sinnvoll sein. Wie in Kap. 7.12 erlautert, schafft auch
die Kombination eines Ringraumes mit einer Spirale giinstige Verhéaltnisse.

4. Wird die Radseitenraumstromung von der Stromung im Spiralgehduse entkop-
pelt, indem man zwischen Laufraddeckscheiben und Gehéuse enge Spalte aus-
fuhrt, wirkt die ungleichférmige Druckverteilung nicht mehr auf die projizierte
Deckscheibenflache und der Radialschub wird entsprechend reduziert. Wenn
die Entkoppalng wirksam ist (enge Spalte), gleichen sich etwaige Druckunter-
schiede Gber dem Umfang der Radseitenraume weitgehend aus, sofern sie nicht
durch exzentrischen Lauf in der Spaltdichtung hervorgerufen werden. Die ge-
zielte Entkoppealng durch konstruktive MafRnahmen wird man nur in Sonder-
fallen in Betracht ziehen.

5. Weite Radseitenraume fordern den Druckausgleich, wodurch sich der Radial-
schub- besonders bei Teillast verringert; bei Q = 0 ist die Wirkung am
groéRten.

Die Effekte 4 und 5 sind teilweise gegenlaufig, welche Wirkung im Einzelfall
Uberwiegt, l1aRt sich schwer im voraus beurteilen.

9.3.10
Radialschubberechnung

Zur Dimensionierung der Lager einstufiger Pumpen und fir die Berechnung der

Welle und deren Durchbiegung missen die auf das Laufrad wirkenden Radial-
krafte (iber dem gesamten Forderstrombereich bekannt sein. Ublicherweise be-
rechnet man diese Kréafte aus experimentell ermittelten Radialkraftbeiwerten ge-
mafR Gl. 9.6 oder 9.7. Tafel 9.4 liefert die fir diesen Zweck benétigten Angaben

fur Einfach- und Doppelspiralen, Ringgehause und Leitrader, [9.13].

Erlduterungen zu Tafel 9.4:

(1) In Tafel 9.4 bezieht sich g* immer auf danslegungsforderstrom des Ge-
hauses

(2) Fur Einfachspiralen gibt Bild 9.17 (in Tafel 9.4) Radialschubbeiwegtélik
den Betrieb gegen geschlossenen Schieber als Funktion der spezifischen
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®3)
(4)

®)

(6)

@)

8)
©)

Drehzahl, die in diesem Fall aber mit dem Auslegungsférderstrom der Spirale
zu bilden ist. Bei doppelflutigen Laufradern ist dies besonders zu beachten.
Unter dieser Voraussetzung gilt Bild 9.17 fur einflutige wappelflutige
Laufrader.

Im Bestpunkt wird der Radialschub nicht null, sondern bleibt endlich. Eine
Abhéngigkeit von gkonnte nicht gefunden werden.

Die Daten in Bild 9.17 stammen aus [9.13 u. 9.2] und wurden mit den ver-
fugbaren Literaturangaben verglichen. Bei Spielvergré3erung ergeben sich
nach Kurve 2 hohere Koeffizienten. Diese sind auch fiir radial durchstrémte
Spaltdichtungen zu verwenden.

Fiir Doppelspiralen istgk aus Bild 9.17 mit dem Korrekturfaktorp§ aus

Bild 9.18 (in Tafel 9.4) zu multiplizieren, der vom Umschlingungswinkel der
inneren Spirale abhangt. Der so erhaltene Wert gilt etwa fur g* = 0 bis 1,1.
Bei g*>> 1 kann der Radialschub stark ansteigen.

Sind die Teilspiralen einer Doppelspirale streng symmetrisch (,Zwillings-
spiralen” nach Bild 7.34), betragen die Radialkrafte nur 30 bis 50 % der
Schibe, welche von Doppelspiralen erzeugt werden, die in einen gemeinsa-
men Druckstutzen fordern. Zwillingsspiralen findet man z.B. bei mehrstufi-
gen Pumpen nach Bild 2.7.

Fir Ringraume gibt es in der Literatur nur wenig Angaben; man muf3 daher
mit einer grofRen Unsicherheit rechnen. Der Verlayf® héngt von der
Dimensionierung des Ringraumes ab. Solange das Verh&injsktein ist

steigt der Schub etwa linear mit dem Férderstrom. Wenn das Fluid im Be-
reich des Druckstutzens stark beschleunigt wird, steigen die Kréafte vermut-
lich eher quadratisch mit dem Durchfluf3.

Fir die Radialkraftbeiwerte von Leitradpumpen lassen sich weder Abhangig-
keiten von g noch von geometrischen Parametern angeben.

Die instationdren Radialschiibe sind recht &hnlich fir alle Gehausetypen. Die
angegebenen Daten sind als Breitband-Effektivwerte fur das ganze interessie-
rende Spektrum aufzufassen. Bild 10.14 gibt Breitbandwerte fiir verschiedene
Bereiche des Spektrums, s. a. Kap. 10.7.

(10) Offene und halboffene Laufrader kénnen etwas hdhere Radialkraftbeiwerte

haben als geschlossene, weil der Druckausgleich lber den Radseitenraum
fehlt.

(11) Kavitation hat nur dann einen wesentlichen Einflu auf den stationdren Ra-

dialschub, wenn die Pumpe im Bereich der Vollkavitation arbeitet. Ausge-
pragte Kavitation ruft aber haufig instationdre Radialschubanteile hervor, die
zu unruhigem Lauf fuihren, [9.13].

(12) Fur die Berechnung von Lagern und Wellen wird man vorsichtigerweise die

Summe aus statischem und dynamischen Radialschipgn=kks +kgayn
einsetzen. Um die Lagerbelastung genauer zu erfassen, waren die durch in-
stationdre Radialkréfte verursachten Schwingungen zu analysieren. Die Gro-
Be der instationdren Krafte kann man hierfir aus Bild 10.14 abschétzen,
wenn keine Messungen vorliegen.

(13) Im allgemeinen ist zu empfehlen, fur die mechanische Dimensionierung im-

mer mindestensgk,es= 0,15 einzusetzen.
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Tafel 9.4 Radialschubberechnung

g* bezieht sich auf Auslegungspunkt destapparates

Radialkraft

Fr =kr pgHd, byges

1. Stationadre Radialkrafte

=0

0<qgr<1

=1

Einfachspirale

kro aus Bild 9.17

k = (ko - Kropd (L - ) + ke opt

Kr,opt= 0,03+ 0,08

Doppelspirale

kR,Dsp: Fosp Kro

mit  Fsp= (1,75 - 0,008355) aus Bild 9.18)

Zwillingsspirale

kR,Zsp= (0,3 bis 0y5)K,Dsp

Ringraum

kro = 0,03 - 0,1

k= ko (1 +q* +aq?)

a hangt ab von Geometrie

Leitrad

kro = 0,02+ 0,09

Iz 0pt= 0,01+ 0,06

2. Instationare Radialkrafte

q*<0,5

=1

Alle Spiralgehausetypen und Ringraume

KR inst= 0,07+ 0,12

kR,inst= 0,01+ 0,05

Leitrader

Kr.inst= 0,04+ 0,16

kg .inst= 0,01+ 0,09

3. Axialpumpen

Fr =kr,p ngd%

stationér: k p = 0,02 flir g* < 1,2

instationéargp = 0,01

05
0,4
0,3

Bild 9.17. Radialkraftbeiwerte von Einfachspiralen bei

Betrieb gegen geschlossenen Schieber (Q =0

Kurve 1: Spaltspiel nach Gl. (3.12

Kurve 2: Doppeltes Spiel

fqg=1 einflutig
fq=2 doppelflutig

b
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Bild 9.18. Radialkraftbeiwerte von Doppelspiralen

€sp = Umschlingungswinkel der
neren Spirale (Tafel 0.2)

H Bei Doppel- und Zwillings-
spiralen hangengdspund ks unter|

g* = 1,1 wenig vom Durchsatz ap;

fur g*>> 1 kann der Radialschul
stark ansteigen.
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